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RESUMO

Os sistemas de transmissdo estdo presentes em nosso dia-dia nas mais diversas
areas. Nos veiculos destinam-se a transmitir a energia gerada pelo motor de
combustédo interna para as rodas do veiculo. No veiculo baja estudado, utiliza-se o
sistema de transmissdo composto por uma relacdo fixa, acoplada a uma CVT
(transmissado continuamente variavel) que realiza a ligacdo entre o motor e o sistema
de transmissédo. Esta pesquisa objetiva dimensionar os componentes de um sistema
de transmissdo com duas marchas que proporcionem maior velocidade ao veiculo. O
sistema de transmissdo com duas marchas possibilitara maior torque para as provas
de tracdo e transposicéo de obstaculos e maior velocidade para as provas de enduro
e aceleragdo. Os calculos desenvolvidos nesta pesquisa contemplam o
dimensionamento das engrenagens, diametro minimo dos eixos, comprimento das
chavetas, relacdo de transmissdo, velocidade e torque maximos. As relacbes de
transmissao encontradas foram de Q= 10,37 para a primeira marcha, o que possibilita
atingir a velocidade de 47 Km/h e torque de 210.665 N.mm, para a segunda marcha
obteve-se a relacédo de Q= 6,15 a qual permite atingir a velocidade de 83 Km/h e
torque de 124.936 N.mm. Os resultados obtidos através do dimensionamento
mostram que a utilizacdo de um sistema de transmisséo com duas marchas melhora
o rendimento do veiculo baja, o que possibilita atingir melhores resultados nas
competicdes em que o veiculo participa.

Palavras chave:
Dimensionamento, sistema de transmissao, relacdo de transmissao.



ABSTRACT

Transmission systems are present in our daily lives in many areas. In vehicles, they
are intended to convey the energy generated by the internal combustion engine to the
vehicle wheels. In Baja, the studied vehicle, we use the transmission system composed
of a fixed relationship, coupled to a CVT (continuously variable transmission) which
makes the connection between the engine and the transmission system. This research
aims to dimension the components of a transmission system with two gears that
provide increased speed to the vehicle. The transmission system with two gears allows
a greater torque to the tests of traction and transposition of obstacles and speed for
the tests of endurance and acceleration. The calculations developed in this study
include the sizing of the gears, minimum diameter of the axles, the length of the axle
pin, transmission ratio, speed and maximum torque. The gear ratios found were Q=
10.37 for the first gear, which makes it possible to achieve the speed of 47 km / h and
210,665 N.mm torque for the second gear a ratio Q= 6.15 was obtained which allows
to reach the speed of 83 Km / h Torque 124 936 N.mm. The results obtained through
dimensioning show that using a transmission system with two gears improves the
performance of the vehicle Baja, which allows to reach better results in competitions
in which the vehicle participates.

Key words:
Dimensioning, transmission system, the transmission ratio.
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1. INTRODUCAO

Os sistemas de transmissao estdo presentes em nosso dia-dia nas mais
diversas areas, como em veiculos, motocicletas, avides, equipamentos, mecanismos
e maquinas, sendo estes compostos por cabos, correntes, correias ou engrenagens,
com a finalidade de transmitir torque e velocidade.

Os veiculos automotores sdo compostos por diversos conjuntos e
subconjuntos, dentre estes pode-se citar: sistema de suspenséo, chassi ou carroceria,
sistema de freio, sistema elétrico e sistema de transmissdo, o qual destina-se a
transmitir a energia gerada pelo motor de combusté&o interna para as rodas do veiculo.

O projeto Baja SAE (Sociedade de Engenheiros da Mobilidade), desafia
académicos das engenharias a desenvolver um veiculo baja para representar suas
entidades nas competicOes realizadas pela SAE, nas quais os académicos da FAHOR
participam através da Equipe Sinuelo de Baja-FAHOR. Este veiculo deve ser
construido pelos académicos, ser de baixo custo, confiavel, de facil manutencéo e
apresentar bom desempenho durante as provas realizadas na competicdo, que sao:
conforto, frenagem, suspensao, tragcéo, velocidade final e enduro.

Atualmente, no veiculo baja estudado, utiliza-se o sistema de transmissao
composto por uma relagdo fixa, acoplada a uma CVT (transmissdo continuamente
variavel) que realiza a ligacao entre o motor e o sistema de transmissdo. O sistema
atual supre as necessidades na prova de tracdo, porém apresenta baixo rendimento
no quesito velocidade, quando comparado a outros veiculos deste segmento. Este
baixo rendimento est4 associado ao sistema de transmissdo, que conta com apenas
uma relacdo de engrenamento, sem a possibilidade de variar entre maior toque e
velocidade, ndo permitindo ao veiculo atingir a velocidade desejada.

1.1. JUSTIFICATIVA

O trabalho em questdo foi motivado pela baixa velocidade atingida pelo
veiculo em estudo, fato que se deve a relacdo de transmisséao fixa apresentada pelo
mesmo, que impossibilita a troca de marchas, ou seja, ndo possibilita a troca entre
torque e velocidade.

Nas competicbes, os veiculos sdo equipados com um motor de mesma
poténcia, restando para as equipes trabalharem em projetos que resultem nas
menores perdas possiveis. Os sistemas de transmissao sdo 0s que apresentam maior
potencial na reducdo de perdas, pois estes comunicam o motor diretamente com as
rodas do veiculo.

Justifica-se a realizacdo deste dimensionamento pela necessidade de obter
um sistema de transmisséo eficiente e corretamente dimensionado, com a finalidade
de reduzir as perdas do sistema e possibilitar um incremento na velocidade atingida
pelo veiculo. Este sistema possibilitara melhor desempenho ao veiculo, de forma a
otimizar seu rendimento e apresentar melhores resultados quando em operacéo,
tornando o veiculo mais competitivo. Por apresentar a possibilidade de troca entre
torque e velocidade podera atingir melhores resultados nas provas de tracdo, que
exigem elevado torque, e velocidades superiores nas provas de aceleracéo e enduro,
consequentemente alcancando melhores posicbes nas competicbes de baja
organizadas pela SAE.
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1.2. OBJETIVOS

O objetivo deste estudo € o dimensionamento de um sistema de transmisséo
com duas marchas, que atenda as necessidades do veiculo baja, tanto nos quesitos
de tracdo quanto de velocidade.

1.2.1 Objetivos especificos

Os objetivos especificos sao:

1 Identificar os dados para o dimensionamento do sistema,;
1 Definir a relacdo de transmissao;

9 Dimensionar a largura das engrenagens;

7 Dimensionar o diametro dos eixos;

9 Dimensionar o comprimento das chavetas;

i Calcular velocidade e torque;

1 Analisar os resultados obtidos.
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2. REVISAO DA LITERATURA

No referencial tedrico sdo estudados e apresentados conceitos referentes a
sistemas de transmissdo, componentes e dimensionamento do sistema de

transmissdo para um veiculo baja.

2.1. SISTEMAS DE TRANSMISSAO

De acordo com Mello (2003) os sistemas de transmissao transferem o torque
que provém do motor para as rodas. Também sao responsaveis por aumentar ou
diminuir o torque, com o intuito de obter a melhor relacéo entre este e a velocidade
nas rodas.

Segundo Bosch (2005) os sistemas de transmissdo de um automoével
possuem a funcdo de fornecer forca para realizar a tracdo e impulsdo necessarias
para gerar movimento ao veiculo, pois as unidades de propulsdo de um veiculo
trabalham em uma determinada faixa de rotacdo, limitadas a minima e maxima,
gerando valores de poténcia e torque, ndo oferecidos de forma uniforme, sendo
necessarias as relacbes de transmissao para transformar as forcas disponiveis de
torque em forcas de tracdo, requeridas no momento do deslocamento do veiculo.

Os elementos de transmissédo devem efetuar o procedimento de arranque, ou
parada do veiculo, mesmo que o motor esteja em funcionamento, converter torque em
rotacdo, proporcionar movimento para frente e para tras, permitir que a unidade de
poténcia trabalhe em rotagdes diferentes e possibilitar a unidade propulsora operar
dentro das faixas ideais para a reducdo da emissdo de poluentes e consumo de
combustivel (BOSCH, 2005).

2.1.1 Caixa de cambio manual

As caixas de cambio manual estdo presentes na grande maioria dos veiculos
automotores, e as trocas de marcha sao influenciadas diretamente pelo motorista do
veiculo, que necessita desacoplar a caixa de cambio do motor através da embreagem
e realizar a troca de marchas através da alavanca de cambio de forma manual, o que

provoca o movimento direto das pecas da transmisséo, realizando a troca de marchas.
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Isto ndo se faz necessario em transmissfes automaticas ou automatizadas, onde a
troca de marchas ocorre sem a influéncia do motorista (BARBOSA, 2007).

Caixas de transmissao manual, em geral sdo compostas por embreagem para
arranque e desacoplamento, caixa de mudancas com relacdo de transmissao variavel,
e mecanismo de mudanca de marchas com alavanca de cambio. Caixas de
automoveis geralmente possuem 5 marchas para frente e uma a ré variando sua faixa
de relacédo de 4 a 6,3 e chegam a atingir até 99 % de eficiéncia (BOSCH, 2005)

Segundo Reshetov (1979) a tarefa das caixas de mudanca com rodas
dentadas é a regulagem da velocidade do veiculo através de transmissfes graduadas,
qgue funcionam por meio de pares de engrenagens. Os principais requisitos de uma
caixa de mudancas sao: garantir a quantidade necessaria de rotacdes na arvore
acionada, garantir um coeficiente de rendimento ao sistema, ser 0 mais curta possivel,

apresentar pequenas dimensdes, facil manejo, manutencao, montagem e regulagem.

2.1.2 Transmissédo continuamente variavel (CVT)

Os sistemas de transmissdo continuamente variavel, ndo apresentam um
escalonamento previamente definido, pois as relacdes sofrem alterac6es continuas
dentro de uma determinada faixa de trabalho, possibilitando que o motor funcione na
rotacdo mais adequada de acordo com a solicitacdo, podendo este sistema ser
aplicado a veiculos com cambio convencional de engrenagens que possibilitem a
troca de marchas ou em reducdes fixas pré-determinadas (DIAS, 2010).

Segundo Bosch (2005) as CVT’s convertem cada ponto de operagao do motor
em uma curva operacional, oferecendo vantagens em relacédo a caixas de mudancas
escalonadas, tanto para consumo de combustivel, torque e reducdo de poluentes,

mantendo o motor em sua faixa ideal de operacéo.
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Figural - CVT de polias de diametro variavel.

Marcha

lenta Marcha

rapida

Polia Polia
motora motora
Polia
movida movida

Fonte: DIAS, 2010.

As vantagens apresentadas por este sistema sdo a menor quantidade de
partes moveis quando comparadas a outros sistemas, engrenamento constante,
reducdo no consumo de combustivel permitindo que o motor opere em uma mesma
rotacdo, na rotacdo que apresente maior torque ou menor consumo de combustivel
(DIAS 2010).

2.1.3 Engrenagens

As transmissdes por engrenagens sao as mais utilizadas para transmitir forcas
sem deslizamento, em eixos paralelos, reversos ou concorrentes, servindo para
transferéncia de poténcia, rotacéo e relacdes de multiplicacdo. As transmissfes por
engrenagens distinguem-se pela seguranca, elevada vida util, pequenas dimensdes e
baixa manutencéo, por outro lado apresentam custo mais elevado quando comparado
com sistemas de transmissdo por correias, maiores ruidos e transmissoes rigidas
(NIEMANN, 2002).

Um par de engrenagens € responsavel por transformar torque em velocidade
e vice-versa, sendo sua aplicacdo mais usual reduzir velocidade e aumentar o torque.
E desejavel manter a razdo constante entre as engrenagens, sendo que qualquer
variacdo desta razao resultara em oscilagdo da velocidade e torque no eixo de saida
(NORTON, 2010).
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Em um par de engrenagens o pinhdo € a menor das duas engrenagens, ja a
maior é frequentemente conhecida como coroa ou engrenagem. As engrenagens de
dentes retos apresentam os dentes paralelos ao eixo de rotacdo, ndo permitindo
deslizamento entre uma engrenagem e outra. De todas as engrenagens esta é a mais
simples, barata e de facil construcdo (BUDYNAS, 2011).

Transmissdes de um estagio, em geral, podem apresentar relacéo de até 8:1,
ja para relacbes maiores aplicam-se relacées de transmissdo de dois estagios, que
operam em relacédo de até 45:1 e chegam a transmitir poténcias de até 25.000 CV,
rotacGes de até 100.000 rpm e velocidades tangenciais de 200 m/s. O rendimento dos
sistemas varia dependendo da forma construtiva e do tamanho (NIEMANN, 2002).

A razéo de velocidades de um par de engrenagens pode ser calculada a partir
do numero de dentes das engrenagens engrazadas. A razdo de engrenamento €
expressa pelo nimero de dentes da engrenagem sobre o nimero de dentes do pinhao
(NORTON, 2004).

De acordo com Melconian (2012) a relacdo de transmissao (‘@ pode ser

descrita pela equacéao 1.

F—=—=— (eq.1)

Onde:

‘(x Relacdo de engrenamento
&= Numero de dentes

‘Q & Diametro primitivo [mm]

¢ = Rotacéao [rpm]

Segundo Melconian (2012) em qualquer tipo de transmissdo é inevitavel a
perda de poténcia, estas perdas estdo associadas aos elementos da transmissao
COmMOo mancais, eixos, rolamentos, engrenagens e etc. A perda da poténcia é dissipada
em parte sob forma de energia, transformada em calor, ou atrito entre os elementos
resultando a outra parte em poténcia Util geradora de trabalho.

O quadro 1 apresenta os valores normais de rendimento (n) para os elementos

aplicados ao sistema.
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Quadro 1: Rendimento dos elementos da transmissao.

Tipos de transmissao Rendimento
Correias em Vet 0,97 nc 0,98

Engrenagens usinadas 0,96 ne 0,98
Rolamento (par) 0,98 nm 0,99

Fonte: Melconian, 2012. Adaptado pelo Autor.

Para o rendimento do sistema devem ser multiplicados os rendimentos de
todos os componentes que estdo em atrito, resultando no rendimento final do sistema,
conforme a equagéo 2 (MELCONIAN, 2012).

= z z (eq.2)

Onde:
= Rendimento total
= Rendimento da transmissdo CVT
= Rendimento da engrenagem

= Rendimento mancal (par)

Através do rendimento dos componentes do sistema obtém-se a poténcia util
no eixo de saida do sistema, que pode ser calculado através da equacao 3.

0 0 ? (eq.3)

Onde:
0 = Poténcia util [W]
0 = Poténcia de entrada [W]

= Rendimento total

Sistemas de transmissao de poténcia sédo especificados por uma capacidade
em poténcia, essa designacao especifica a combinacao de torque e velocidade que a
unidade pode suportar (BUDYNAS, 2011).

O torque em um elemento pode ser obtido tendo o conhecimento da poténcia

util de entrada e rotagéo de trabalho, conforme a equagéao 4 (MELCONIAN, 2012).
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0 = (eq.4)

Onde:

0 =Momento Torgor ou Torque [N.m]
0 = Poténcia no eixo [W]

]

= Rotacéo [rpm]

Melconian (2012) define a rotacdo das engrenagens através da equacao 5.

¢ = (eq.5)

Onde:

¢ = Rotacdo da engrenagem [rpm]
¢ = Rotacao do pinhao [rpm]

a = Numero de dentes do pinhdo

a = Numero de dentes da engrenagem

Para o célculo do fator de durabilidade, estima-se a quantidade minima de
horas que o pinh&o deva suportar trabalhando na rotacéo definida, sem que apresente
falhas na superficie dos dentes, as quais sdo causadas pelas diversas repeticdes de
tensfes que o pinhdo é submetido (BUDYNAS, 2011).

A partir da equacdo 6 calcula-se o fator de durabilidade do pinhé&o,
considerando a rotacéo de trabalho e a estimativa de durabilidade minima de horas
para as quais o pinhao foi projetado (MELCONIAN, 2012).

W = (eq.6)

Onde:
w = Fator de Durabilidade [adimensional]
T = Rotacéo do pinh&o [rpm]

E = durac&o do par [horas]



19

Pressdo admissivel de contato é a pressdo méaxima que o pinhdo deve
trabalhar para que atenda a durabilidade minima estimada no projeto, sendo que, se
ultrapassada a pressdo admissivel o desgaste sera acentuado, ou mesmo
ultrapassando a estimativa de horas, também se obtém um desgaste acentuado. A
pressao admissivel de contato pode ser obtida através da equacdo 7 (MELCONIAN,
2012).

5¢

Padm = (eq.7)
Onde:

Padm = Presséo admissivel [MPa]

( "= Dureza Brinell [HRC]

w = Fator de Durabilidade [adimensional]

Segundo Melconian (2012) para pinhdes com angulo de pressao a = 20° e
namero de dentes de 18 a 40 deve-se seguir a equacao 8, onde obtém-se o volume

minimo do pinhao.

WA =uix ® T — 8 (€q.8)
Onde:

@A = Volume minimo do pinhdo [mm3]

- =Torque [Nmm]

b = Pressao admissivel [MPa]

E= Relac&o de transmissé&o entre o pinhdo e a engrenagem

» = Fator de servi¢o

Encontrando-se o valor do volume minimo do pinhdo, € possivel calcular o

didmetro minimo do pinh&o, através da equacéo 9, conforme Melconian, (2012), onde:

A= — (qu)
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Onde:
A = Diametro minimo encontrado [mm]
ApA = Volume minimo do pinh&o [mm?3]

Tt U= Incremento para médulos entre 1 e 4 mm (DIN 780).

O médulo normalizado é encontrado partir da equacao 10.

a — (eq.10)

Onde:
& = Mobdulo Normalizado
A = Diametro minimo do pinh&o [mm]

U = Numero de dentes do pinh&o

Definido o médulo normalizado para a engrenagem € possivel calcular a
largura minima da engrenagem para o critério de resisténcia ao desgaste, conforme a

equacgao 11.

€

(eq.11)

Onde:

w = largura minima do pinhao para resisténcia ao desgaste [mm]
@A = Volume minimo do pinh&o [mm?3]

‘Q = Diametro minimo do pinhdo ao quadrado [mm]

Somente o dimensionamento ao critério de desgaste da engrenagem é
insuficiente, € necessario verificar a resisténcia a flexdo no pé do dente, pois a
engrenagem somente estara apta a suportar os esfor¢cos da transmissdo quando a
tensdo atuante no pé do dente for menor ou igual a tensdo admissivel do material,

conforme a equagéo 12 (MELCONIAN, 2012).



21

» U 8— ” (eq . 12)

Onde:

” =Tensdo admissivel no material [MPa]
. 0 = Tensdo maxima atuante [MPa]

"O= Forc¢a tangencial [N]

| = Fator de forma

» = Fator de servico

o= largura do pinhdo [mm]

& = Modulo normalizado

A carga tangencial ("O) é a responsavel pelo movimento das engrenagens,
sendo também esta a carga que origina o momento fletor que tende a romper o pé do
dente da engrenagem, conforme a figura 2. A forca tangencial pode ser encontrada
através da equacéo 13 (MELCONIAN, 2012).

o — (eq.13)
Onde:
"O= Forca Tangencial [N]
- =Momento Torcor ou Torque [Nm]
O= Raio [m]

Figura 2: Local de solicitagado maxima no dente da engrenagem

Regizo de solicitagdo méaxima

Fonte: Melconian, 2012.
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Segundo Melconian (2012), os principais parametros a serem dimensionados

na engrenagem estao representados na figura 3.

Figura 3: Caracteristicas geométricas de engrenagem.

hy

4

Fonte: Melconian, 2012.

Onde:

0 = passo das engrenagens [mm]

& = vao entre os dentes ou folga nula no flanco [mm]
"Q= altura da cabeca do dente [mm]

"Q= altura do pé do dente [mm]

"= altura do dente [mm]

"Q= altura total do dente [mm]

“Y= espessura do dente no primitivo [mm]

'Q = didmetro primitivo [mm]

'Q = diametro de base [mm]

'Q = didmetro interno ou didmetro do pé do dente [mm]

'Q = diametro externo ou diametro de cabeca do dente [mm]

O passo (to) € a multiplicagdo entre o médulo do dente por (1) como pode ser
observado na equacao 14 (MELCONIAN, 2012).

o] a z* (eq.14)
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Onde:
0 = passo das engrenagens [mm]

a = Mobdulo [mm]
O vao entre os dentes no diametro primitivo ou folga nula no flanco pode ser

obtido através da divisdo do passo diametral por 2, conforme equacdo 15
(MELCONIAN, 2012).

a - (eq.15)

Onde:
a =Vao entre os dentes no primitivo (folga nula ou flanco) [mm]

0 = Passo [mm]

A altura da cabeca do dente € a mesma do modulo de engrenamento e é
obtida através da equacgdo 16 (MELCONIAN, 2012).

Q a (eq.16)
Onde:
"Q = Altura da cabeca do dente [mm]
& = Modulo [mm]
A altura do pé do dente é obtida através da equacao 17 (MELCONIAN, 2012).

Q pltza (eq.17)

Onde:
"Q = Altura do pé do dente [mm]

& = Mddulo normalizado [mm]

A altura do dente é obtida pela multiplicacdo do médulo do dente por 2, como
pode ser observado na equacao 18 (MELCONIAN, 2012).
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Q ¢za& (eq.18)

Onde:
"= Altura do dente [mm]

& = Mddulo normalizado [mm]

A altura total do dente ('Q) € obtida através da equacédo 19 e é encontrada
pela multiplicacéo de (2,2) pelo médulo do dente (MELCONIAN, 2012).

Q cyza (eq.19)
Onde:
"Q = Altura total do dente [mm]

& = Mddulo normalizado [mm]

A espessura do dente no primitivo segundo Melconian (2012) é calculada pela

equacao 20.

Y - (eq.20)

Onde:
"Y = Espessura de pé do dente no primitivo (folga nula ou flanco) [mm]

0 =Passo [mm]

Folga da cabeca é calculada através da equacéo 21, sendo a multiplicacédo
do madulo de engrenamento por 0,2 (MELCONIAN, 2012).

Y itz 4 (eq.21)
Onde:

"Y =Folga da cabeca do dente [mm]

& = Modulo normalizado [mm]
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Segundo Budynas (2011) o circulo primitivo € um circulo teérico sobre o qual
todos os céalculos sdo baseados, seu diametro é o diametro primitivo. Os circulos de
um par de engrenagens engrazadas sdo tangentes entre si.

Melconian (2012) define o diametro primitivo como sendo o moddulo
multiplicado pelo numero de dentes da engrenagem ou pinhdo, que pode ser

encontrado na equagéo 22.

Q a za (eq.22)

Onde:
‘Q = Diametro primitivo [mm]
& = Mobdulo de engrenamento [mm]

& = Numero de dentes da engrenagem ou pinhao.

O diametro de base é obtido pela multiplicagdo do diametro primitivo pelo
cosseno do angulo de pressao, este € utilizado para gerar os dentes das engrenagens,
conforme equacéo 23. (MELCONIAN, 2012).

Q Q zwéi | (eq.23)

Onde:
‘Q = Diametro de base [mm]
‘Q = Diametro primitivo [mm]

| = Angulo de presséo

O angulo de pressdo de um par de engrenagens é definido como o angulo
entre a linha de acéo e a direcdo da velocidade. Os angulos de pressao dos pares de
engrenagens sao definidos na distancia nominal entre os centros das engrenagens,
guando estas séo cortadas. Os valores padronizados séo de 14,5°, 20° e 25°, sendo
o de 20° mais frequentemente usado. As engrenagens podem ser fabricadas com
qgualquer angulo de pressédo, mas o custo torna-se elevado quando comparado as

engrenagens de angulo padrédo (NORTON, 2004).
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O didmetro interno ou didmetro de pé do dente, caracteriza-se como sendo o
didmetro primitivo menos duas vezes a altura do pé do dente, de acordo com a
equacao 24 (MELCONIAN, 2012).

Q Q Cz'Q (eq.24)

Onde:
‘Q = Diametro interno [mm]
‘Q = Diametro primitivo [mm]

"Q = Altura do pé do dente [mm]

Conforme a equagdo 25, o diametro externo ou didmetro de cabeca
caracteriza-se como sendo o diametro primitivo mais duas vezes a altura da cabeca
do dente, também conhecido como sendo o circulo limitante externo da engrenagem
(MELCONIAN, 2012).

Q=0 ¢z7Q (eq.25)

Onde:
‘Q = Didametro de cabeca ou diametro externo [mm]
"Q = médulo de engrenamento [mm]

‘Q = Diametro primitivo [mm]

Melconian (2012) define a distancia entre centros (6 ) como sendo a média
entre a soma dos diametros primitivos das duas engrenagens engrazadas, que pode
ser obtida através da equacao 26.

(eq.26)

Onde:
0 = Distancia entre centros [mm]
A¢ = Diametro primitivo pinh&o [mm]

A¢ = Diametro primitivo da engrenagem [mm]
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2.1.4 Eixos de transmissao

Eixos sdo elementos de construcdo mecanica e destinam-se a suportar outros
elementos como polias, engrenagens, rodas de atrito, rolamentos e etc. Os eixos s&o
classificados praticamente em duas categorias, sendo 0s eixos, que trabalham fixos e
suportam elementos que giram sobre o0 mesmo, ou eixos arvore que trabalham em
movimento junto com os elementos que estédo fixos sob ele (MELCONIAN, 2012).

Os eixos de transmissao séo usados em praticamente em todas as maquinas
para transmitir torque e rotacdo de um ponto a outro, estes incluem engrenagens,
polias ou catracas. Os eixos geralmente sdo montados em mancais na configuracao
biapoiada, ou em balanco, dependendo da configuracdo da maquina. As cargas nos
eixos de transmissao sao predominantemente duas, sendo uma de tor¢céo devido ao
torque transmitido e outra de flexdo devido as cargas transversais em engrenagens,
polias e catracas, estas duas cargas ocorrem geralmente em combinacéo, porque o
torque transmitido esta associado com as forcas nos dentes das engrenagens
(NORTON, 2004).

A engrenagem motora da origem a uma carga radial na engrenagem movida,
gue reage com a engrenagem motora na mesma intensidade, porem em sentido
oposto, ocasionando a carga radial (Fr) que pode ser obtida através da equacédo 27
(MELCONIAN, 2012).

0 00'Q (€q.27)

Onde:
"O= Carga radial [N]
"O= Carga tangencial [N]

0 "Q = Tangente do angulo de presséo do engrenamento

A reagéo vertical no apoio “A” (Y 9, pode ser obtida através da equacao 28
(ANTUNES; FREIRE, 1997).

YO (eq.28)
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Onde:

'Y 0= Reacdo vertical no apoio A [N]

= Distancia da engrenagem até a reacdo B [mm]
"O= Forca radial [N]

o= Distancia entre as reacfes de apoio

A reacéo horizontal no apoio “A” ('O0), pode ser obtida através da equacgéao 29
(ANTUNES; FREIRE, 1997).

00

(eq.29)

Onde:

"00= Reacéao horizontal no apoio A [N]

= Distancia da engrenagem até a reagdo B [mm]
"O= Forga tangencial [N]

a= Distancia entre as reagdes de apoio [mm]

O momento fletor vertical é obtido através da equacdo 30 (ANTUNES;
FREIRE, 1997).

~

0 Y02 w (eq.30)

Onde:
0 = Momento fletor vertical [Nmm]
Y &= Reacdo vertical no apoio A [N]

or Distancia da engrenagem até a reagéo A [mm]

O momento fletor horizontal € obtido através da equacdo 31 (ANTUNES;
FREIRE, 1997).

0 067 K (eq.31)

Onde:

0 = Momento fletor horizontal [Nmm]
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"O6= Reacdo horizontal no apoio A [N]

ox Distancia da engrenagem até a reacdo A [mm]

Segundo Antunes; Freire (1997), a flexado tende a curvar o eixo, para atenuar
a flexdo do eixo, sempre que possivel as cargas devem ser aplicadas o mais proximo
possivel das reacdes de apoio, quando um eixo apresentar duas engrenagens e as
forcas tangenciais forem em sentidos contrarios as forcas de reacdo devem ser
subtraidas, ja se forem de mesmo sentido devem ser somadas.

A aplicacao dos esforgos pode ser observada na figura 4.

Figura 4: Sentido de aplicacdo das cargas.

“Forcas em Sentidos Contrérios”.

Z4(movida)

Fonte: Antunes; Freire, 1997

Para um eixo com duas engrenagens as reacdes e momentos devem ser
calculadas considerando as forcas das duas engrenagens, a reagao vertical no apoio
“A” (Y § para um eixo com duas engrenagens, pode ser obtida através da equacao 32
(ANTUNES; FREIRE, 1997).

YO (eq.32)
Onde:
'Y 6= Reacdo vertical de apoio A [N]

o= Distancia da primeira engrenagem até a reacdo B [mm]
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&= Distancia da segunda engrenagem até a reacdo B [mm]
"O = Forca radial da engrenagem 2 [N]
"O = Forcga radial da engrenagem 3 [N]

0= Distancia entre as reag6es de apoio

A reacao horizontal no apoio “A” ("'O0), para um eixo com duas engrenagens
pode ser obtida através da equacdo 33 (ANTUNES; FREIRE, 1997).

00

(eq.33)

Onde:

"00= Reacéo de apoio no plano horizontal [N]

&= Distancia da primeira engrenagem até a reac&o B [mm]
= Distancia da segunda engrenagem até a reagdo B [mm]
"O = Forga tangencial da engrenagem 2 [N]

"O = Forga tangencial da engrenagem 3 [N]

a= Distancia entre as reagdes de apoio [mm]

O momento fletor vertical do eixo com duas engrenagens, segundo Antunes;

Freire (1997), é obtido através da equacéao 34.

0 Yzo Oz (eq.34)

Onde:

0 = Momento fletor vertical [Nmm]

Y &= Reacdo vertical no apoio A [N]

0= Distancia da segunda engrenagem até a reagdo A [mm]
"O = Forcga radial da engrenagem 2 [N]

o= Distancia entre as duas engrenagens [mm]

O momento fletor horizontal para um eixo com duas engrenagens é obtido
atraves da equacao 35 (ANTUNES; FREIRE, 1997).
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0 0626 "0 zZQ (eq.35)

Onde:

0 = Momento fletor horizontal [Nmm]

"O6= Reacéo de apoio no plano horizontal [N]

o= Distancia da segunda engrenagem até a reacédo A [mm]
"0 = Forca tangencial da engrenagem 2 [N]

o= Distancia entre as duas engrenagens [mm]

O momento fletor resultante de um eixo é obtido pela equacdo 36
(MELCONIAN, 2012).

0= 0 0 (eq.36)

Onde:
0 = Momento resultante maximo [Nmm]
0 = Momento fletor vertical [Nmm]

0 = Momento fletor horizontal [Nmm]

Conhecidos os momentos maximos calcula-se o0 momento ideal para
posteriormente obter-se o diametro minimo do eixo. O momento ideal é obtido pela
equacao 37 (MELCONIAN, 2012).

0 = - -8 (eq.37)

Onde:

0 = Momento Ideal [Nmm]

- = Momento resultante maximo [Nmm]
- = Momento torgor, torque [Nmm]

»= Coeficiente de Bach
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O coeficiente de Bach é o produto da tensdo admissivel a flex&@o, pela tensao
admissivel na tor¢cdo ou tensé@o de cisalhamento, e este é utilizado para calcular o

momento ideal de um eixo, conforme a equacao 38 (MELCONIAN, 2012).

w=——-0 (eq.38)
Onde:
A = Tensao admissivel a flexdo [MPa]
Z = Tensao admissivel na torcdo [MPa]

O didmetro minimo do eixo se obtém através da equacdo 39 (ANTUNES;
FREIRE, 1997).

Q cpx — (eq.39)

Onde:
Q= didmetro minimo do eixo [mm]
- = momento ideal [N.mm]

A = tensdo admissivel de flexdo [MPa]

Segundo Melconian, (2012), o material indicado para fabricacdo de eixos € o
st5011 (ABNT 1035) que apresenta tensdo admissivel de flexdo de 50 MPa e tensao

admissivel de torcao de 40 MPa.

2.1.5 Chavetas

Chavetas sao elementos destinados a fixar elementos como engrenagens,
polias ou catracas, estas podem ser encontradas sob tamanhos e formatos
padronizados (ANTUNES; FREIRE, 1997).

Melconian (2012) define as chavetas como: chaveta plana DIN6885, chaveta
inclinada, chaveta meia lua, chaveta tangencial e chaveta inclinada com cabeca. As

chavetas planas sao indicadas para torque em sentido Unico, nas chavetas inclinadas
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0 cubo é montado a forga e o torque transmissivel € maior que nas chavetas planas.
Chavetas meia lua ajustam-se automaticamente, tornando-se mais econoémicas, este
tipo de chaveta é indicado para maquinas operatrizes, automéveis e transmissdes de
torque médio. As chavetas tangencial e inclinada com cabeca admitem aplicacdo de
torque nos dois sentidos.

As chavetas paralelas s&o produzidas a partir de barras padronizadas,
laminadas a frio, com tolerancia negativa, jamais sua dimensao sera maior que a
dimensdo nominal, somente menor podendo ser realizado o corte do assento da
chaveta por um cortador de fresa padrédo de 1/4”, apresentando uma ligeira folga
(NORTON, 2004).

Segundo Melconian (2012) existem duas principais cargas aplicadas as
chavetas, as quais devem ser consideradas no dimensionamento de uma chaveta
para um eixo ou engrenagem, sendo estas as cargas de tangenciais responsaveis por
provocar o cisalhamento da chaveta na superficie, e a pressao de contato, a qual
tende a amassar a chaveta, como pode ser observado na figura 5. A tensdo por

cisalhamento pode ser calculada pela equacdo 40 (MELCONIAN, 2012).

T=— (eq.40)

Onde:

T = Tensé&o de cisalhamento [MPa]
& = Forga tangencial [N]

&= largura da chaveta [mm]

| = Comprimento da chaveta [mm]

Figura 5: Sentido da tensé&o de cisalhamento.

Fonte: Melconian, 2012.
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A pressao de contato pode ser obtida a partir da equacao 41 (MELCONIAN,

y = (eq.41)

Onde:

» =Presséo de contato [MPa]

& = Forga tangencial [N]

| = Comprimento da chaveta [mm]
"= altura da chaveta [mm]

0 = altura da chaveta dentro do eixo [mm]

As dimensdes de uma chaveta plana podem ser observadas na figura 6.

Figura 6: Dimensfes da chaveta.

Fonte: Melconian, 2012.

Segundo Melconian, (2012), o material indicado para fabricacdo de chavetas

€ 0 st60 ou st80 (ABNT 1050 ou 1060) nos quais obtém-se pressao média de contato

Om = 100 MPa e tensdo admissivel de cisalhamento W= 60 MPa.



3. METODOLOGIA

Neste capitulo apresenta-se a metodologia utilizada para o dimensionamento
do sistema de transmissdo para o veiculo baja, o levantamento das informacdes
relacionadas ao veiculo e informacdes para o dimensionamento do sistema de
transmissao, concluindo com o dimensionamento dos componentes do sistema. Para

este dimensionamento se seguira a metodologia proposta por Melconian (2012).

3.1. METODOS E TECNICAS UTILIZADOS

Para o dimensionamento dos componentes do sistema de transmissédo do
veiculo baja foi necessario conhecer as principais informacdes relacionadas a estes
componentes. Para tal foi realizada uma pesquisa bibliografica sobre
dimensionamento de transmissdes, poténcia e torque do motor, utilizando livros,
artigos e catalogos.

Como metodologia para realizacao do trabalho, seguiu-se com:

- Reviséo da literatura;

- Coleta de dados;

- Definigéo da relag&o de transmisséo;

- Dimensionamento das engrenagens;

- Caélculo da distancia entre centros dos eixos;

- Dimensionamento dos eixos;

- Dimensionamento das chavetas;

- Dimensionamento do torque e velocidade maxima.

3.2. COLETA DE DADOS

Na coleta de dados foram obtidas informacdes referentes a tamanho de
pneus, poténcia do motor, torque e relacdes de trabalho da CVT. Também se fez
necessario definir a relacdo de transmisséo para atingir as velocidades desejadas com

o veiculo em cada marcha.
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O motor definido para as competi¢cdes de baja, segundo a SAE International,
é o motor Briggs & Stratton modelo Intek™ OHV de 10 HP, série 20, cédigo 20S232,
refrigerado a ar (SAE BRASIL, 2012).

O motor empregado em todos os veiculos que participam das competicoes
deve ser utilizado na configuracéo original de fabrica, sem alteracdo de componentes
gue possam vir a disponibilizar maior torque ou ganho de poténcia. As informacdes
referentes ao torque e poténcia do motor utilizado para a realizacdo deste estudo

podem ser obtidas através das figuras 7 e 8.

Figura 7: Grafico de torque disponibilizado pelo motor.
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Fonte: Briggs & Stratton apud Sousa, 2011.

Observando-se o gréfico é possivel verificar que o motor apresenta o torque
maximo de 18,6 N.m, quando a rotacdo esta em 2600 rpm, diante desta constatacao

dimensiona-se o sistema de transmisséo para estas condicdes.

Figura 8: gréfico de poténcia maxima.
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Fonte: Briggs & Stratton apud Sousa, 2011.
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Em seguida levantou-se informacdes relacionadas a relacédo de variacao da
CVT, como reducbes minima e maxima apresentadas por ela, sendo o fabricante
Gaged Engineering, modelo GX9, que é utilizada pela equipe Sinuelo FAHOR,
conforme quadro 2.

Quadro 2: Relacéo de variacdo da CVT.
CORREIA MINIMA REDUCAO | MAXIMA REDUCAO
Magnun Belt 860-660 0,77:1 4:1
Fonte: Gaged Engineering, apud Paula 2013. Adaptado pelo Autor.

Diante dos valores de torque maximo gerado pelo motor verificou-se a relacéo
de trabalho da CVT para esta condi¢do, obtendo-se a relacdo de 1,27:1. A relacdo de
transmissao gerada pela CVT foi obtida com o emprego de um foto tacoOmetro digital
da marca MINIPA, modelo MDT2244B, onde realizou-se a medi¢cdo da rotacédo da
CVT, com o motor trabalhando a 2600 rpm.

Para o célculo da velocidade maxima atingida pelo veiculo fez-se necessaria
a coleta das medidas do pneu utilizado, obtendo-se o raio de 250 mm.

Coletadas as informacdes referentes ao motor e CVT partiu-se para a coleta
de algumas especificagcbes que o0 sistema deve atender. Almeja-se atingir as
velocidades maximas em torno de 45 a 50 Km/h para a primeira marcha e 75 a 80Km/h
para a segunda marcha, visto que estas condi¢des se fazem necessarias para superar
as velocidades maximas obtidas por outras equipes em competicdes anteriores. Ha a
necessidade de um sistema de transmissao pequeno, por isso a distancia entre
centros para o eixo de entrada e saida deve ser de 170 a 200mm, para que néo
acarrete em interferéncias entre a CVT e componentes de saida do eixo da

transmissao.

3.3. DEFINICAO DA RELACAO DE TRANSMISSAO

Para a definigcdo da relacdo da transmissédo definiu-se atingir 80 Km/h para a
segunda marcha, com o intuito de superar as velocidades maximas atingidas pelas

equipes vencedoras em anos anteriores, ja para a primeira marcha optou-se em atingir
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45 Km/h visto que o sistema de transmisséo atual supre as necessidades de torque
nestas condi¢cdes. Tendo conhecimento da velocidade maxima desejada para o
veiculo, a rotacdo maxima do motor e a relacdo de reducdo minima da CVT, definiu-
se a relacdo que proporcionasse atender a especificacdo da velocidade desejada.
Para a velocidade méaxima do veiculo foram considerados outros parametros, que nao
seguem os de torque maximo, sendo necessario considerar a rotagdo maxima
recomendada para o motor, que € de 4000 rpm e a reducédo minima da CVT que € de
0,77:1, obtendo-se assim uma relacdo aproximada de 10,3:1 para a primeira marcha
e 6,1:1 para a segunda marcha, sendo que nestas condi¢cdes a relagéo de transmisséo
definida consiga atingir o torque necessario e as velocidades desejadas.



4. APRESENTACAO E ANALISE DOS RESULTADOS

4.1. MEMORIAL DE CALCULOS

No memorial de célculos serdo apresentados os célculos relacionados aos
componentes do sistema de transmissédo, sendo estes: 3 pares de engrenagens, 3
eixos, as chavetas do sistema, distancia entre centro dos eixos, velocidade e torque
maximo obtido em cada marcha.

Para a realizagdo dos cdalculos primeiramente definiu-se a relagdo de
transmissdo que atenda as necessidades do veiculo quando em trabalho,
posteriormente calculou-se o volume minimo da pinhdo e o modulo normalizado para
a fabricacdo das engrenagens, sendo necessario o médulo minimo de 2mm, porém
para atender a distancia entre centros dos eixos definiu-se o modulo de 2,5 para o
pinhdo Z5 e a engrenagem Z6, que sofrem maiores esforgos, oferecendo um tamanho
do pé do dente maior que as demais engrenagens que foram dimensionadas com o
modulo 2mm. Também optou-se pela diferenciacdo do médulo para que o sistema
ndo apresente largura excessiva, pois com o médulo menor se faz necessario uma
engrenagem mais larga, para que atenda os esforgos de resisténcia a flexdo no pé do
dente.

As engrenagens dimensionadas foram de dentes retos com formato involuta
do dente, por serem de construcdo mais simples, mais baratas, proporcionar a
fabricacédo de laterais da caixa de transmissdo com menor espessura, mancais mais
simples e baratos, devido as engrenagens de dentes retos ndo apresentarem forcas

axias como as engrenagens de dentes helicoidais.

4.1.1 Dimensionamento das engrenagens do sistema de transmissao

Para o dimensionamento do sistema primeiramente calculou-se a relacao de
transmissdo e o numero de dentes de cada engrenagem. No dimensionamento das
engrenagens aplicou-se o angulo de engrenamento de 20°, para que ndo ocorra

interferéncia de engrenamento entre o pinhéo e a coroa, definiu-se o numero minimo
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de 18 dentes para os pinhfes Z1 e Z5, para que se possa atingir a relagdo necessaria
e obter um sistema de pequenas dimensdes.

Dentre os objetivos do dimensionamento se pretende obter uma relacdo de
10:1 para a primeira marcha e 6:1 para a segunda marcha. Definiu-se 0 nimero de

dentes das engrenagens e calculou-se as relagcdes de transmisséo obtidas, conforme

quadro 3.
Quadro 3: Calculo das relacdes.

Engrenagens Equacéao Eixo I, Eixo 1l Eixo Il, Eixo Il
Z1 =18 dentes _ 1° Marcha

i1 =3,1111 .
Z2 = 56 dentes l1,3= 10,37
Z3 = 26 dentes . _

& —=—=— iz =1,8461
Z4 = 48 dentes
2° Marcha

Z5 =18 dentes . .

i3 =3,3333 I 23= 6,15
Z6 =60 dentes

Apbs a realizacdo dos célculos obteve-se os resultados finais dos grupos de
engrenagens que compdem a primeira e segunda marcha, encontrando-se uma
relacdo final de 10,37:1 na primeira marcha e 6,15:1 na segunda marcha, conforme
descrito no quadro 3.

Na figura 9 pode ser visto 0 conjunto de engrenagens e eixos montados.

Figura 9: Imagem do grupo de engrenagens e eixos.
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Considerando que a CVT gera uma relacdo de trabalho de 1,27:1 nas
condi¢cbes analisadas, segue-se para o dimensionamento das engrenagens.

Através da analise dos gréaficos das figuras 6 e 7, conclui-se que na rotacao
gue motor desempenha o maior torque este apresenta a poténcia de 7 hp, nesta
condi¢do a CVT trabalha com uma relacao de 1,27:1, gerando uma rotacdo de 2040
rpm no eixo de entrada do sistema de transmissao (Eu1).

Tendo conhecimento da relacéo de transmisséo, poténcia e rotacdo, calculou-
se a poténcia (til em cada eixo do sistema, torque gerado e a rotacdo das

engrenagens no sistema, conforme o quadro 4.

Quadro 4: Dimensionamento da Poténcia Util, Torque e Rotacéo.

Poténcia Util Equagéo IFo

Eixo 1 0 =4.957,38W

Eixo 2 0 02 z oz 0 =4.663,90W

Eixo 3 0 =4.387,80W
Torque Equacio 1y

Eixo 1 0  =23.205,58 N.mm
Eixo 2 b =—" 0 =67.922,78 N.mm
Eixo 3 0 =211.917,9 N.mm
Rotacéo Equacao .

Z1 ¢ =2.040 rpm

z2 ¢ =655,7 rpm

Z3 s oo ¢ =2.040 rpm

Z4 ¢ =1.105,03 rpm

Z5 ¢ =655,7 rpm

Z6 ¢ =196,72 rpm

Diante dos resultados obtidos pode-se evidenciar a perda de poténcia e torque
do eixo de entrada ao eixo de saida. Ja a rotacdo ndo apresenta esta perda devido ao
sistema ser composto por engrenagens, as quais nao permitem o deslizamento entre
uma engrenagem e outra como em rodas de atrito ou correias. A rotagdo das
engrenagens apresentadas é relacionada a primeira marcha do sistema, aumentando

a rotacéo do pinhdo Z5 e da engrenagem Z6 quando utilizada a segunda marcha.
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Para o dimensionamento das engrenagens foi utilizado o fator de forma () =
3.5 (anexo A), fator de servico (» ) = 1,25 (anexo B), tensédo admissivel (,, ) = 200 MPa
para resisténcia a flexdo no pé do dente (anexo C) e a dureza de 6270 MPa para o
critério de resisténcia ao desgaste.

No quadro 5 esta o dimensionamento do pinh&o Z5, deu-se prioridade a este
por sofrer maior solicitacdo do sistema. No dimensionamento ao critério de pressao
sempre deve-se utilizar os dados do pinhdo (engrenagem menor), pois se este
suportar a quantidade de horas a coroa com certeza suportard, pois esta gira com

menor rotacao.

Quadro 5: Dimensionamento do Pinhdo Z5.

Parametro .

_ _ Equacéo Resultado
dimensionado
Fator de Durabilidade @ =—3 ®w =393
Pressdo Admissivel - i g =2.442,79 MPa
Volume minimo do _— . -

WA =ulx @ T——8 | ®Q =10.178,63 mm?

pinhéo
Diametro minimo do — .

L A= — A =34,4mm
pinh&o h
Moédulo Normalizado a — a =1,91mm
Largura Minima do .

o . - A -
pinhao, critério de W a w =8mm
desgaste
Forca Tangencial 0 — "0 =3.018,8N
Largura minima do

inha isténci v X8 b =>26,5
pinhao, resisténciaa | , g N > 26,5 mm
flexdo no pé do dente
Passo o] a z* 0 =6,28 mm
Véao entre os dentes a - a =3,14 mm
Altura da cabeca do )

Q a Q=2,5mm

dente
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Altura do pé do dente Q plza Q=3 mm
Altura do dente MQ ¢za "0=5mm
Altura total do dente N cltza "Q=5,5mm
ESpe-SSl.JI’-a do dente v _ v =314 mm
no primitivo

Folga da cabeca Y Ttz & "Y = 0,5 mm
Diametro primitivo Q a za ‘Q =45 mm
Diametro de base Q Qzwéi| Q =42,28 mm
Diametro interno Q Q Cz2'Q ‘Q =39 mm
Diametro externo N=Q ¢zQ ‘Q =50 mm

Conforme calculado, o médulo normalizado para o pinh&do Z5 é de, no minimo
2 mm, porém para que se possa atender a distancia minima entre os centros dos
eixos, para o pinhdo Z5 e a engrenagem Z6 adotou-se o médulo de 2,5mm, o que
garante maior resisténcia a flexdo no pé do dente da engrenagem, ja as demais
engrenagens foram dimensionadas com o moédulo de 2 mm.

Para uma engrenagem biapoiada atender as especificacbes do
dimensionamento, sua relacdo de largura pelo diametro primitivo deve ser menor que
1.2, portanto para verificar se o pinhdo atendeu as especificacbes calculou-se a
relacdo de sua largura pelo diametro primitivo G¥Q , obtendo-se 0,58, o que confirma
gue o pinhao atende as especificacdes do dimensionamento.

O pinhao Z5 foi dimensionado para vida util programada de 1000 h, onde se
obteve a largura minima no critério ao desgaste de 8 mm, por trabalhar a 655 rpm, ja
o pinhao Z1, apesar de trabalhar com menor torque, mas com rotacdo maior, necessita
de largura minima de 8,66 mm. Porém ndo basta dimensionar uma engrenagem
apenas pelo critério de resisténcia ao desgaste, visto que no dimensionamento quanto
a resisténcia a flexdo no pé do dente os valores encontrados foram superiores.

Para o dimensionamento das engrenagens foi utilizado o Aco SAE8640 com
a tensdo admissivel de 200 Mpa, que é considerada uma tensdo ideal para o
dimensionamento de engrenagens, ja se a tensdo atuante estiver acima da tensao
admissivel, a engrenagem pode nao suportar os esforcos da transmissao, vindo a

romper o dente da engrenagem no pé do dente.
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Apébs o dimensionamento do pinhdo Z5 os calculos foram repetidos para as
demais engrenagens, a fim de obter o dimensionamento do conjunto que compdem a
relacdo de transmissado definida. Como podem ser observados os dados de modulo,
altura total do dente, passo, altura comum do dente, vao entre os dentes no diametro
primitivo, folga da cabeca, espessura do dente no primitivo e altura da cabega do dente
nao apresentaram variagdes nas engrenagens dimensionadas com o mesmo médulo,
o resultado do dimensionamento das engrenagens pode ser consultado no anexo A.

Dando sequéncia aos calculos apresenta-se a distancia entre centro dos
eixos, onde Z1, Z2, Z3 e Z4 apresentam a mesma distancia entre centros por estarem
montadas no mesmo grupo, eixos | e Il, jA as engrenagens Z5 e Z6, apresentam
distancia entre centros diferenciadas das demais, pois sdo montadas ao eixo Il e Il

como segue.

Quadro 6: Distancia entre centros dos eixos.

Distancia entre centro, v

. ) 0 jp =74 mm
eixo |l e eixo Il

Distancia entre centro,

O=
1l

_ _ 0 5 =97,5mm
eixo Il e eixo Il

Distancia entre centro,

eixo | e eixo Il

Assim pode-se confirmar que as engrenagens atendem as distancias entre
centros solicitadas ao dimensionamento que séo de 170 a 200 mm de distancia entre
os eixos | e lll, possibilitando montar um sistema de transmissdo de pequenas

dimensdes, e que atenda as necessidades do veiculo.
4.1.2 Dimensionamento dos eixos do sistema de transmissao
Para o dimensionamento dos eixos foi definida a distdncia de 100 mm entre

0S apoios dos mancais para que seja possivel montar o grupo de engrenagens. No

esquema cinematico da figura 10 pode ser observada a disposi¢do das engrenagens
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e distancia da aplicagdo das cargas até os mancais, que devem ser considerados para

o dimensionamento dos eixos do sistema de transmissao.

Figura 10: Esquema cinemético da disposicdo das engrenagens.
125

=

821.5
1O

No quadro 7 apresenta-se o dimensionamento do eixo 3, por ser o0 eixo mais
solicitado do sistema, visto que o0 mesmo transmite o maior torque.

Para o dimensionamento dos eixos foi utilizado o material st 5011 (ABNT1035)
gue apresenta a tensdo admissivel de flexdo ( ) = 50 MPa e tensdo admissivel na
torcéo ( ) 40 MPa. Diante dos valores encontrados dimensionou-se o diametro minimo
dos eixos E1, e eixo Es, obtendo-se o diametro minimo de 30,58 mm para o eixo 3,
como pode ser observado no quadro 6. Para o didmetro minimo do eixo E1 foram
repetidos os mesmos célculos apresentados para o eixo Es pelo fato destes dois eixos
apresentarem apenas uma engrenagem, obtendo-se o diametro minimo para o eixo
E1=16,6 mm.

O dimensionamento do eixo dois (E2), por apresentar duas engrenagens,
pode ser observado no quadro 8, onde foi dimensionado o diametro minimo de 22,76
mm. Para o dimensionamento do eixo 2 considerou-se o pinhao Z5 e a engrenagem
Z2 por apresentar maior torcdo ao eixo, visto que a mesma estd montada mais
afastada da engrenagem Z5 quando comparada com a engrenagem Z4 e transmite

maior torque por apresentar maior relagéo de transmisséo.



Quadro 7: Dimensionamento do eixo 3.
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Forca Tangencial 0 — "0=2.825,57 N
Forca Radial 1> << 3,=1.028, 42 N
Reacéo vertical de z

'Q { = =|=_=|’ 4 = 190N
apoio A u
Reacgéo horizontal de z

¢ 5= T 9= 52273N
apoio A ]
Momento fletor vertical T 4=+ I 15.485N

Momento fletor

4 = o 42.602,49 N
horizontal T T Jrl_ T
Momento fletor J T 1 4 e =45.329,43
resultante PO T 1 N.mm
Momento ideal 1= g, Qe 1. =139.993,03 N.mm
. — _HHH _
Coeficiente de Bach + o +=1,25
Diametro minimo do . =
_ = = W 30,58 mm
eixo HH'H

Quadro 8: Dimensionamento do eixo 2.

_ i "0 =3.773,48 N
Forca Tangencial 0 —
"0 =3.018,8 N
_ 3» =1.373,43N
Forca Radial TS PR] [P

3» =1.098,75 N

Reag&o vertical de |- Jz5, +z5, |4 = 99849N
apoio A u u

Reacao horizontal de _ .H.z 3 < =|=z P 3 = 274333 N
apoio A L u u

Momento fletor vertical 4. 4=« 3,z |4 -1338973N
Momento fletor 4. =<3z |4, -3678954N

horizontal

Momento fletor

resultante

1 =39.150,41 N.mm
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Momento i | ‘ 1..-57. .
omento idea 1 = E, H e +=57.748,63 N.mm
Coeficiente de Bach = +=1,25
-~
Diametro minimo do . E W 22,76 mm
eixo HHH

Através do dimensionamento comprova-se que conforme aumenta o torque
ou a relacdo de transmissdo necessita-se de eixos com didmetros maiores, também
interfere no diametro 0 momento gerado pelas engrenagens, pois quanto mais
afastada da reacdo de apoio maior o diametro do eixo para transmitir o movimento

sem torcionar o eixo.

4.1.3 Dimensionamento das chavetas

O dimensionamento das chavetas, conforme o quadro 9, segue com o calculo
da tenséo de cisalhamento, a qual tende a cisalhar ou romper a chaveta devido ao
torque aplicado, e o dimensionamento de pressdo média na superficie, que tende a
amassar a chaveta. Tendo conhecimento dos valores do material st80 (ABNT1060)
gue admitem a pressdo média de contato (, ) de 100 MPa e tensdo admissivel de
cisalhamento (1} de 60 MPa, dimensionou-se o comprimento minimo das chavetas

para que atendam as solicitacdes.

Quadro 9: Dimensionamento das chavetas.

Tensdo admissivel ao .
cisalhamento Equagao l
Eixo 1 I 6,44 mm
Eixo 2 t=— I 1451 mm
Eixo 3 I 37,97 mm
Presséo de contato Equacéo i
Eixo 1 I 7,73 mm
Eixo 2 y =—— I 17,41 mm
Eixo 3 I 4557 mm
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Através dos valores de tensdo de cisalhamento e pressao de contato conclui-
se que a pressado de contato apresenta comprimento minimo da chaveta ligeiramente
maior que a tenséo de cisalhamento, as chavetas sdo baseadas na norma DIN6885
de espessura e largura de 6 mm. Constatou-se que para o eixo | € necessaria apenas
uma chaveta por engrenagem, ja para os eixos Il e eixo Il necessita-se do emprego
de duas chavetas por engrenagem para que atendam as solicitagdes de carga sem
sofrer avarias, pois 0 comprimento minimo da chaveta € superior a largura da
engrenagem.

Para o calculo da velocidade maxima do veiculo foi considerada a rotacao
méaxima recomendada para o motor. Conforme a figura 7, a qual apresenta rotacao
maxima recomendada para o motor de 4000 rpm, sendo que nesta condi¢cdo a CVT
trabalha na reducédo minima de 0,77.

Diante dos valores apresentados pode-se encontrar a rotagdo no eixo de
entrada de 5194 rpm, j& no eixo final do sistema, na primeira relacdo encontra-se
500,9 rpm e na segunda relacao a rotacdo é de 884,5 rpm.

Em posse destes valores calculou-se a velocidade méaxima do veiculo, que é
obtida pela multiplicacdo do comprimento da circunferéncia do pneu pela rotacéo do
eixo 3, onde obteve-se a velocidade de 13,1 m/s ou 47,18 Km/h na primeira marcha e
23,14 m/s ou 83,3 km/h na segunda marcha.

As velocidades apresentadas anteriormente sdo o0s valores teoricos
encontrados, porém estas diferem dos valores reais, visto que nos célculos foram
consideradas condi¢@es ideais, como rotacdo maxima do motor e reducdo minima da
CVT. Nao foram consideradas as perdas por atrito com o solo, resisténcia
aerodinamica e inclinacdo da rampa.

O rendimento total disponivel no eixo de saida da transmisséo é obtido através
da multiplicagdo do rendimento de cada componente do sistema apresentando
rendimento final do sistema de 86 %.

A definicdo do torque final no eixo de saida do sistema obteve-se através da
equacado 4, para a qual se fez necesséria a poténcia Util e rotagdo no eixo, onde
obteve-se o torque maximo no eixo de saida de 210.665 N.mm para a primeira marcha
e 124.936 N.mm para a segunda marcha, nas condi¢cdes de torque maximo.



5. CONCLUSOES

Ao término deste trabalho, tendo seguido todas as etapas propostas para o
dimensionamento do sistema de transmissdo para o veiculo em estudo pode-se
concluir que a transmissdo atende as necessidades do veiculo. Através do
dimensionamento obteve-se uma relacao de transmissdo com duas marchas para um
veiculo baja, sendo que a primeira marcha ficou definida com relacdo Q= 10,37,
apresentando velocidades mais baixas que a relacdo da segunda marcha. A primeira
marcha desenvolve torque mais elevado e atinge velocidade maxima de 47,18 Km/h
em condicdes ideais, apresentando torque maximo de 210.665 N.mm para a condicéo
na qual foi realizado o estudo, esta marcha € utilizada para transpor obstaculos e
provas de tracdo. Ja a segunda marcha ficou com a relacdo de transmissao Q= 6,15,
possibilitando atingir maiores velocidades, de até 83,3 Km/h em condic¢des ideais, e
apresenta torque maximo de 124.936 N.mm no eixo de saida. Esta marcha sera
empregada onde as condi¢cdes da prova nao exigirem torque tdo elevado, sendo
proposta para provas de aceleracdo, velocidade maxima e durante o enduro, em
condi¢bes normais.

Ao analisar os resultados pode-se afirmar que o sistema dimensionado atingiu
0s objetivos e que a implementacao deste estudo € de fundamental importancia, pois
contribui para a equipe conquistar melhores resultados e consequentemente alcancar
melhores posi¢cdes nas competicdes das quais participa.

Pode-se concluir que o trabalho atingiu os objetivos propostos, pois a transmisséo
projetada possibilita atingir as velocidades propostas no trabalho, podendo ser
utilizado por outros pesquisadores, visto que o mesmo foi validado através de célculos
baseados em metodologia especifica. Este trabalho possibilita trabalhos futuros onde
pode ser utilizado para o dimensionamento dos demais componentes deste sistema

de transmissao.
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APENDICE A — Dimens®fes das engrenagens.

Pinhdo Z1:

Numero de dentes (z): 18

Médulo (m): 2 mm

Largura minima (bmin): 14,1 mm

Diametro primitivo (do): 36 mm

Diametro externo (dg): 40 mm

Diametro interno (ds): 33,6 mm

Diametro de base (dg): 33,82 mm

Altura total do dente (h,): 4,4 mm

Altura comum do dente (h): 4 mm

Passo (t): 6,28 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,14
Folga da cabeca (sk): 0,4 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,14 mm
Altura da cabega do dente (hy): 2 mm

Engrenagem Z2:

Numero de dentes (z): 56

Médulo (m): 2 mm

Largura minima (bmin): 14,1 mm

Diametro primitivo (do): 112 mm

Diametro externo (dg): 116 mm

Diametro interno (ds): 109,6 mm

Diametro de base (dg): 105,24 mm

Altura total do dente (h,): 4,4 mm

Altura comum do dente (h): 4 mm

Passo (t): 6,28 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,14
Folga da cabeca (s«): 0,4 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,14 mm
Altura da cabeca do dente (hy): 2 mm

Pinhdo Z3:

Numero de dentes (z): 26

Médulo (m): 2 mm

Largura minima (bmin): 9,76 mm

Diametro primitivo (do): 52 mm

Diametro externo (d): 56 mm

Diametro interno (ds): 49,6 mm

Diametro de base (dg): 48,86 mm

Altura total do dente (h,): 4,4 mm

Altura comum do dente (h): 4 mm

Passo (to): 6,28 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,14
Folga da cabeca (sk): 0,4 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,14 mm
Altura da cabega do dente (hy): 2 mm
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Engrenagem Z4:

Numero de dentes (z): 48

Maodulo (m): 2 mm

Largura minima (bmin): 9,76 mm

Diametro primitivo (do): 96 mm

Diametro externo (dk): 100 mm

Diametro interno (ds): 93,6 mm

Diametro de base (dg): 90,21 mm

Altura total do dente (h,): 4,4 mm

Altura comum do dente (h): 4 mm

Passo (t): 6,28 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,14
Folga da cabeca (sk): 0,4 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,14 mm
Altura da cabeca do dente (hy): 2 mm

Pinhdo Z5:

Numero de dentes (z): 18

Maodulo (m): 2,5 mm

Largura minima (bmin): 26,5 mm

Diametro primitivo (do): 45 mm

Diametro externo (d): 50 mm

Diametro interno (dr): 42 mm

Diametro de base (dg): 42,28 mm

Altura total do dente (h;): 5,5 mm

Altura comum do dente (h): 5 mm

Passo (t,): 7,85 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,92mm
Folga da cabeca (sk): 0,5 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,92 mm
Altura da cabeca do dente (hy): 2,5 mm

Engrenagem Z6:

Numero de dentes (z): 60

Maodulo (m): 2,5 mm

Largura minima (bmin): 26,5 mm

Diametro primitivo (do): 150 mm

Diametro externo (dk): 155 mm

Diametro interno (ds): 147 mm

Diametro de base (dg): 140,95 mm

Altura total do dente (h;): 5,5 mm

Altura comum do dente (h): 5 mm

Passo (t,): 7,85 mm

V&o entre os dentes no diametro primitivo (lo): 3,92mm
Folga da cabeca (sk): 0,5 mm

Espessura do dente no primitivo (So): 3,92 mm
Altura da cabeca do dente (hy): 2,5 mm




ANEXO A - Fator de forma

53

Engrenamento Externo

n° de dentes 10 11 12 13 14 15 16

Fator q 5,2 4,9 4,5 4,3 4,1 3,9 3,7

n° de dentes 17 18 21 24 28 34 40

Fator q 3,6 3,5 3,3 3,2 3,1 3,0 2,9

n° de dentes 50 65 80 100

Fator q 2,8 2,7 2,6 2,6 2,5
Engrenamento Interno

n° de dentes 20 24 30 38 50 70 100 200

Fator g 1,7 1,8 19 2,0 2,1 2,2 2,3 2,4 2,5

Fonte: Melconian, 2012, p. 102.



ANEXO B i Tabela de fatores de servico AGMA (¥v)

Aplicacdes Servigos

10h 24h
BOMBAS
Centrifugas 1,00 1,25
Dupla a¢do multicilindrica 1,25 1,50
Reciprocas de descargas livres 1,25 1,50
Rotativas de engrenagens ou 1,00 1,25
BRITADORES
Pedra e minérios 1,75 1,00
CERVEJARIAS E
Cozinhadores — servico 1,00 1,25
Tachos de fermentacdo — 1,00 1,25
Misturadores 1,00 1,25
CLARIFICADORES 1,00 1,25
CLASSIFICADORES 1,00 1,25
DRAGAS
Guinchos, transportadores e 1,25 1,50
Cabecotes rotativos e peneiras 1,75 2,00
EIXO DE TRANSMISSAO
Cargas uniformes 1,00 1,25
Cargas pesadas 1,25 1,50
ELEVADORES
Cacambas — carga uniforme 1,00 1,25
Cacambas — carga pesada 1,25 1,50
Elevadores de carga 1,25 1,50
EMBOBINADEIRAS
Metais 1,25 1,50
Papel 1,00 1,25
Téxtil 1,25 1,50
ENLATADORES E 1,00 1,25
ESCADAS ROLANTES 1,00 1,25
FABRICA DE CIMENTO
Britadores de mandibulas 1,75 2,00
Fornos rotativos 1,75 1,50
Moinhos de bolas e rolos 1,75 1,50
FABRICAS DE PAPEL
Agitadores (Misturadores) 1,25 1,50
Alvejadores 1,00 1,25
Batedores e despolpadores 1,25 1,50
Calandras 1,25 1,80
Hipercalandras 1,75 3,00
Cilindros 1,25 1,50

Fonte: Melconian, 2012, p 104.



ANEXO C - Tensao admissivel (Q)

MATERIAL MPa (N/mm?)
FoFo cinzento 40
FoFo nodular 80
Aco fundido 90
SAE 1010/1020 90
SAE 1040/1050 120
SAE 4320/4340 170
SAE 86208640 200
St5011 ABNT21035 50

Fonte: Adaptado de Melconian, 2012.
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