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1. INTRODUQRO

O presente projeto € um aprimoramento de um -~
sistema de transmissao dianteira de um veiculo automotivo -
dotado de seis rodas trac1onadés, o aprimoramento consiste
em aliviar o torque através do cardan dianteiro, aumentando

sua vida util.

A solucdo encontrada foi a implantacao de um
redutor planetario na roda do veiculo por aumentar a rota-
cdo do cardan ¢ consequentemente diminuir o torque que este

deve transmitir.

Finalmente, & feito o desenvolvimento e otimi
zagdo desse redutor bem como a sua adaptacdo ac cubo de ro-

da do veiculoc.
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2. ESTUDO DA VIABILIDADE TECNICA

2.1 - Estabelecimento da Necessidade

2.1.1- Descricdo geral do veiculo

Este veiIculo em estudo € para transporte de pes-
spas, € dotado de trac@o nas suas seis rodas e destinado a
operagoes tanto em rodovias como em terrenos chamados de
fora-de-estrada, ou seja, terrenos acidentados e em péssi-
mas condigles de utilizZagdo.

Seu sistema de transmissdo, conforme ilustra a fi

gura 1, € composto de:

A- motor D.D.A. tipo 6V53

B- caixa de transmissao automiatica Allison MT643
C- caixa de transferéncia

D- eixpo Cardan

E- diferencial traseiro

F- semi-€1Xo traseiro

G- facio de distribuicao por engrenagens
H- quatro rodas traseiras

I- eixo Cardan

J- diferencial diantelro

.- semi-eixo dianteiro

M- eixo Cardan da transmisséo dianteira

N- duas rodas dianteiras

2.1.2- Descrigdo das falhas

0 veicuio em questao utilizava em sua transmissao
dianteira cardans extra curtos da série "1650-Albarus” (Po-

sicdo "M" na fig. 1} por sercm, dentre 0S cardans para Ser-

" £ e e “ratae
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FIG. 1 - sistema de transmissao do veiculo
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vigos pesados existentes, os maiores geometricamente compa-
tiveis com a transmissdo e a suspensdo dianteira.

Esse cardan exporadicamente apresentava falhas =~
(rupturas), ora no garfo, ora na cruzeta quando o veiculo -
era operado fora-de-estrada. Embora essas falhas fossem pou
co frequentes, elas s¥To inadmissiveis na finalidade para a
qual este veiculo € destinado.

Foram tomadas algumas medidas para solucionar es-
se problema. As secgdes transversais do garfo foram reforga
das e foi aumentado o dilmetro do "pescoco' da cruzeta, em
detrimento ao diametro dos roletes.

Como consequéncia das medidas acima, foi possivel
eliminar totalmente as falhas nos garfos e diminuir a fre-
quéncia de ocorréncia das falhas nas cruzetas sem, contudo,
elimina-las totalmente.

Durante testes realizados em bancadas de ensaio ,
esse novo cardan nao apresentou nenhuma ruptura com torques

inferiores a 1600 kg/m.

Essa resisténcia minima obtida ainda € insufici-
ente pois, como ja foi dito, continuam ocorrendo algumas fa
lhas nas cruzetas e nao hé& outro cardan extra-curto dessa -
série mais resistente e que seja geometricamente compativel
com a transmissao dianteira. Portanto, & necessario que se
obtenha uma solucdo para essas falhas do sistema de trans-

missao dianteira.

2.2 - Fornmulacao do Projeto - Especificacdes Técnicas

A solucao a ser adotada para o problema de ruptu-
ra de cardans deverd atender certos requisitos que visam que
velculo produzido seja de alta qualidade, competitivo no
mercado bem como tenha 0S menores custos possiveis. Sao.os

seguintes os requisitos:
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b)

d)

€)

f)

g)

h)

deve-se obter a eliminacdo total das quebras dos cardans
da transmissdao dianteira nas condicgbes de operagao do -

veiculo em fora-de-estrada.

- - - » - - ]
o veiculo deve atingir uma vida minima de aproximadamen-

te 50.000 km (vida compativel com o tipo de utilizagao
deste veiculo.

o sistema de transmissdo deve suportar cargas equivalen-
tes ao escorregamento da roda sobre o solo com coeficien
te de choques igual a dois.

o sistema de transmissdo deve ter um coeficiente de segu
ranca a ruptura de no minimo vinte por cento acima da -

conducado descrita no item anterior.

deve-se ter em mente a introdugdo do menor nfimero de mo-
dificagles possivel para ndo aumentar demasiadamente o
custo das alteracdes a serem realizadas na linha de mon-

tagem do veiculo.

os angulos de estergamento das rodas devem ser mantidos
para ndo prejudicar a manobrabilidade atual do veiculo.

como este € um veiculo com tragdo nas seis rodas, o es-
corregamento entre-eixos nao deve ultrapassar um limite
para evitar sobrecargas na transmissao. Esse limite e -

normalmente fixado em 1,5%.

o acréscimo de peso, caso ocorrz, deve ser O MENOT possi
vel para nao prejudicar o atual desempenho do veiculo.

devem ser mantidas as caracteristicas de desempenho do -
veiculo para que ele nio perca sua imagem diante dos com
pradores. Essas caracteristicas de desempenho comprcen-
dem: velocidade mixima, rampa mixima transponivel e = -
transponibitidade de terrenos fora-de-estrada.

I ———————E Ll S
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9.3 - Sintese das Solucgdes Possiveis

Na realidade nao se trata de uma sintese de solu
¢des, pois_foi possivel a etaboragdo de apenas uma solugdo
cabivel. Essa solugfo consiste na adogdo de um redutor pla
netirio nas rodas dianteiras com a finalidade de aumentar
a rotacdo e consequentemente diminuir o torque por toda &

transmissao dianteira.

NOTA: - Foram, ainda, aventadas as possibilidades de elimi-
nacdo da tragdo dianteira ou a diminuigao da rela-
cdo de redugdo da caixa de transferéncia para haver
diminuicao do torque através da transmissao diantei
ra, porém, nao podem ser consideradas como_solugaes
para o problema de ruptura dos cardans dianteiros -
por ndo satisfazerem as especificagoes técnicas do

prejeto.
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3. PROJETO BASICO

3.1 - Escolha da Melhor Solugao

Como neste projeto houve apenas uma solugfo possi
vel capaz de atender s especificagles técnicas bidsicas do
veiculo, resta apenas a adogao dessa solugao obtida, ou se
ja, implantar um redutor planetario nas rodas dianteiras.

3.2.- Modelagdo Matemitica

3.2.1- Relacdo minima do redutor planetario

A condigdo critica de solicitacgao do cardan ocor-
re quando as rodas se encontram totalmente estergadas. Esse
torque criticc deve ser relacionado ccm o torque de ruptura
obtido nos testes (cardan alinhado) levando-se em conta os
coeficientes relacionados nas especificagles técnicas do -

projeto.

O sub-conjunto roda-cardan esti esquematizado na
figura 2.

Agora & necessario que sejam definidos os seguin-

tes valores relacionados a esse sub=-conjunto:

M. - torque admissivel no cardan

M,.. - torque de ruptura do cardan alinhado (testado)
Sl - coeficicente de seguranga sobre a ruptura

Mr - torque na roda

M, =~ torquc no ¢ixo = torque no cardan

P - carga (peso) sobre a roda dianteira

n - fator de choque sobre o peso na roda

:
f
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frente do veiculo

F1G.2 - estercamento da roda
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FIG. 3 - esforcos na roda
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R - raio estidtico do pneu
w - coeficiente de atrito entre pneu é solo
8 - angulo de estergamento
ip - relacdo de redugdo do redutor.planetério

0 torque admissivel no cardan & dado por:

— M
M, = _ el eq. (1)
5

Para garantir que nan haja ruptura no cardan:
M < M eq. (2)

0 torque na roda pode ser relacionado com o torque 1o eixo -

da seguinte forma:

Mr = Me . cos B eq. (3)

podemos tomar todos os valores miximos para a eq.(3):

M =M, . cos Sméx eq. (4)

Agora & necessario se determinar o maximo torque que pode -

M = p.n_.P.R eq. (5)

Da eq. (4) pode-se ohter que:

M, = : ) eq. (6)

ocorrer na roda do veiculo (conforme esquematizado na fig.3):
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Agora, substituindo a eq.(5) na eq.(6):

prn .P.R
M, = g eq. (7)
max cos B8 =

X

Como o torque através do eixo nao pode ser superior ao torque
admissivel do cardan, deve-se introduzir a relacdo de redugdo
do redutor planetario na eq.(2) para garantir sua verificagao:

M, _
LS < M  eq. (8)
1

P

Substituindo a eq.(7) na eq.(8):

£ < M eq. (9)

Aqui fica definida, portanto, a minima redugao que deve pos-

suir o redutor planetdrio de roda a ser introduzida:

i > g eq.(10)

3.2.2 - Limite de escorregamento entre-eixos

A figura 4 ilustra o sistema de transmissdo do vel
culo destacando todas as redugdes existentes entre 4 transmis

sio automatica e as rodas, onde tem-se:
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relacido de redugaoc do redutor planetirio

=
1l

J%

iDD = relacao de redugdo do diferencial dianteiro

iny = relacdo de reducao do diferencial traseiro

a,b = niimero de dentes das engfenagens de saida dianteira
da caixa de transferéencia

c,d = nuamero de dentes das engrenagens de saida traseira

da caixa de transferéncia

A condigdo a ser imposta para que nao haja escor-
regamento relativo entre os eixos dianteiros e traseiros & -
de que a relacdo de transmiss@o total para a dianteira, des-
de o eixo II da caixa de transferéncia até a roda deve ser -
igual a relagdo total existente entre o eixo II da caixa de
transferencia até as rodas traseiras, ou seja:

5 = a _ o ]
lp X ipp X . = 1 X ipy eqg. (11)

Ou ainda, a relacdo entre o primeiro e o segundo
termo da eq.(ll) nao deve superar o limite de escorregamento

imposto nas especificagoes técnicas

3.2.3 - RelacOes possiveis dos redutores

planetarios

A tabela 1, abaixo, mostra todas as possibilidades

distintas de um redutor planetirioc:
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Tabela 1

Tipo |Elemento | Entrada Saida Relacgio Faixa
Redutor Fixo por por redugao redugao
Planetario| Coroa Solar Brago (Zc:/’zs)+1 $ & Lagl
Star “Brago Solar Coroa -ZC/ZS 2 a 11:1
Solar Solar Coroa Braco (Zsjzc)+1 1,2 a

1,7:1
l

onde: Z., = n? de dentes da coroa

n® de dentes da solar

3.3 - Estudo da Compatibilidade

3.3.1 - Determinagdo da relacdo minima do redutor

planetario

Cabe agora, a determinacdo da relacao minima da re
lacdo de reducd@o do redutor planetario conforme foi estabele

cido na modelacdo matematica da eq.(l):

s MTC

51

torque de ruptura do cardan alinhado= 1.600 kgf.m

u

onde: Mrc

n
It

coeficiente de scguranca a ruptura = 1,2

Portanto, o maximn torque admissivel através do -

——

— e T

% L ey ——
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cardan ( ﬁc )} fica fixado em

M_ ‘= 22000 - 1,333 kgfum
- 1,2
Da eq.(2):
Me < MC
bl g 3 1.333 kgf.m

0 torque maximo ao qual-o cardan poderd ser submetido sera,
da eq.(8)

Por sua vez, o maximo torque através do cardan es
ta relacionado com o maximo torque de escorregamerto da ro-
da dianteira sobre o solo, de acordo com a eq.(4):

M

Tmax
MEE S
max COSB =
ou ainda, da eq.(7):
un PR
M, = g
max Ccos Bmax
com os seguintes valores:
yw = coeficiente de atrito pneu/terra = 0,6
N, = fator de choque sobre o peso na roda= 2,0
P = peso sobre a roda dianteira = 2500 kgf

R = raio do pnecu = 0,52 m

FORWATO = A4 N0 £297 =m MROE N BRAZIL
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B miximo angulo de estercamento = 31°

Substituindo-se esses valores na equacac acima tem-se:

N 0,6 x 2,0 x 2.520 x 0,52 = 1820 kgf.m
max _ cos 31

Como pode-se notar aqui, o torque maximo ao qual
o cardan pode ser submetido & superior ao seu torque maxi-
mo admissivel em regime ( M. . 1.333 kgf.m) .

Dessa forma fica definida a minima relagdo de re
ducdo necessiria para o redutor planetario, conforme a eq.

(8):

e -
5 = _max 1820 = _ 3 365
Pnin M 1333

1,365

| andd
f

3.3.2 - Determinacao do limite de escorregamento

entre eixos

Com a introducao de uma reducd@o no cubo da reoda a
relacdo de reducdo desde a caixa de transferéncia até o ei-
xo dianteiro deve ser alterada para manter-se a compatbili-
dade com o eixo traseiro. Para isso hd duas possibilidades
de modificacOes: uma seria a diminuigdo da relacdo do defe-
rencial diantciro (iDD) e a outra, a mudanga do para engre-

nado a-b (conforme figura 4).

T e sait.

sy
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. Mudancga do diferencial - esta hipGtese esta automaticamen
te descartada pelo fato de nao haver um diferencial com -
capacidade de poténcia compativel com o veiculo que possua
uma relagaoc de redugfo inferior ao utilizado atualmente.

. Mudanca das engrenagens (a -b) - esta € a Unica alternati
va possivel para eliminar o escorregamento entre eixos .

NOTA: s& podem ser introduzidas alteragoes nas relagoes de
redugdo para a dianteira, pois, se a relagao de redu-
c3o para a traseira também fosse modificada, ocorreria
uma mudanca no desempenho do veiculo, o que ndo € per-
mitido.

Deve-se satisfazer, dentro do limite maximo de -
1,5% imposto nas especificagbes técnicas, a eq.(11):

com 0s seguintes valores:

iDD = relacdo de redugdo do diferencial dianteiro = 5,286
igr = relacio de redugdo do diferencial traseiro = 9,130
a = engrenagem com 34 dentes
b = engrenagem com 19 dentes
c = engrenagem com 27 dentes

d = engrenagem com 26 dentes.

FORMATD = A4 210 (73] mm MELE IN BRAZH.
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3.3.3 - Determinagdo do redutor

Como a reducdo no redutor planetario deve ser su-
perior a’1,365, o redutor a ser utilizado deve ser do tipo
solar (conforme tabela 1) que possul uma faixa de redugao -
entre 1,2 ¢ 1,7:1 . Sua relagdo de redugdo € dada por:

numero ae dentes da solar

]

onde: Z

numero de dentes da coroa.

[t
n

Para evitar a ocorréncia de planetarias muito pe-
quenas ou de uma coroa muito grande, que € 0 que ocorre nas
redugoes proximas a 1,2 ou a 1,7 nesse tipo de redutor, de
ve-se partir para uma redugao intermediaria a esses extremos
para definir os niimeros de dentes da coroa (ZC), da solar -~

(ZS) e das planetiarias (ZP):

T = %.2*1.7 .45
2
onde: i @& uma reducioc média na faixa do redutor a ser -

utilizado.

Para a determinacfo do nimero de dentes das engre

nagens do redutor fixa-se o numero minimo de dentes da pla-
netaria (Zp) em 17. O nimero de dentes da planetaria & dado

por:

FORMATD « A4 NBa 037 vm WAL N BRAZIL
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Portanto, fazendo Zp = 17, obtém=-se:

e Z L Zs = 324 dentes

Para respeitar a condigcao de 1 deve-se tomar

ZC = 59 dentes
ZS = 25 dentes
. Portanto
ZC - ZS = 590 - 25 = 34 dentes

e, a relacdo de redugao do redutor planetidrio fica sendo:

e S B 1 5
p z 59

que satisfaz a condigdo da relagdo de redugdo minima igual
a 1,365.

0 numero de planetarias ( n_ ) a ser utilizado de

- p
ve satisfazer a seguinte relagao:

= numero inteiro

Para esse redutor serd adotada a configuragao com

4 planetdrias, que satisfaz a relagao acinma:

i~
+

1

c s _ 8§9 = 25 _ 21
n 4

s R R——————— A AR AL L S
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Agora & necessdrio que se obtenha a compatibiliza
gdo da relagcdo i_ obtida com o escorregamento entre eixos
maximo permitido, voltando 3 eq.(11):

. o a c
i ox i X = x i
p DD b d P
5
S S
b d inn 1p

substituindo os valores ja conhecidos na equagdo acima:

a _ I ) 15Ty B i
b 26 5,286 1,4237
2 -1,2598
b

A caixa de transferéncia utilizada no veiculo & -
composta por engrenagens de mesmo mddulec e mesma distancia
entre centros (familia de engrenagens de mesmo modulo e so-
ma de dentes igual a 53). Isso € feito para permitir inter-
cambiabilidade de posicdes das varias engrenagens fabricadas.
Porém, existe também, um par de engrenagens de mesma distin-
cia entre centros da familia de 53 dentes com 23 e 29 dentes.
Esse par é oriundo de uma corregdo aplicada ao par original
de 30 e 23 dentes dessa familia. Entdo, fazendo com que:

a = 29 dentes
b = 23 dentes
tem-se que:
i |
a_ - 22 -1 2609 ' ‘

23

Ui
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Se for utilizado esse novo par de engrenagens em
substituicao ao par a-b atual, o escorregamento relativo
entre eixos sera dado por:

i redugcdao total para dianteira

TD
iTT = redugao total para traseira
e = escorregamento relativo entre eixos
i -1
. TD. TT
D
com:
[ a f . 29
1 = — X i X i, = x 5,286 x 1,4237
TD b DD o) 23
irp 09,4889
2 o = 27
i = —— X 1 = x 9,130
TT a DT 26
ipp = 9.4812

Substituindo ambos os valores na equagao do escorregamento

tem-se que:

= 9,4889 - 9.,4812 _ 0,0008
9,4889

Ou seja, o0 escorregamento relativo entre eixos
de 0,08% e estd abaixo do limite estabelecido nas especifi
cagdes técnicas do veiculo. Portanto, aqui fica definido
nimero de dentes de cada engrenagem do redutor planetdrio
bem como das alteracoes a serem introduzidas na caixa de

e

0

k]
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transferencia.

-

3.4 - Condigdes de Operacdo do Redutor

3.4.1 - Vida necessaria

observadas a seguir.

Conforme foi estabelecido nas especificagdes téc-
nicas, a vida minima prevista para o veiculo deve ser de -
50.000 km. Porém, o redutor planetario s& & solicitado quan
do a tragdo dianteira do veiculo estd sendo utilizada, o -
que ccorre somente em percursos fora-&e-estrada.‘A porcenta

Q

=

gem de -percurso fora-de-estrada desse veiculo & cerca de 30%
do total. Portanto, fica assim fixada uma vida minima para
o redutor planetario de 15.000 km percorridos pelo veiculo.

NOTA: sempre que a tragao dianteira estiver sendo utiliza-
da, a caixa de transferéncia estara na posicdo redu-
zida, o que explica as baixas velocidades que serido

3.4.2 -~ Quadro de utilizacdo do veiculo

rpm.

|

5

A tabela Z abaixo mostra =s velocidades maximas -
que o veiculo pode atingir em funcdo da marcha da transmis-
sdo automatica, com o motor em sua rotacdo mixima de 2800

L T R e e L TR pp—— L T A L R e
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Tabela 2:
Marcha Relagdo de Mix.rotagao | Mix.velocid.
utilizada transmissao da roda do veiculo

” total (rpm) (km/h)

12 56,05 50 9,8

28 32,72 86 16,9

32 21,76 129 25,3

48 15,66 179 35,6

_ Como nos cdlculos posteriores sera necessario co
phecer uma rotacdo média da roda, aqui sera adotada como sen
do & 80% da condicio de velocidade maxima para cada marcha ,

conforme a tabela 3:

Tabela 3:

Marcha Velocidade Rotacgao
utilizada média da roda
{(km/h) ( rpm )

e 7,9 40

28 13,5 69

38 )42 103

42 28,5 145

Para finalizar este quadro de utilizagao do vel-

culo, resta mostrar como sdo utilizadas cada marcha do veicg

lo em um percurso fora-de-estrada, conforme a tabela 4

ran, W - ETME
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Tabela 4:
Marcha Porcentagem
de utilizagdo
12 5%
= 25%
32 304
42 : 40%

A partir das tabelas 3 e 4 pode-se determinar uma
rotacdo média da roda utilizada durante um percurso (média -

ponderada das velocidades médias em cada marcha).

N, = (5 x40)+(25x 69)+(30 x103)+(40x145)

= 108rpm
R 100

Nﬁ = rotagdo média da roda = 108 rpm.

Para essa rotacdo média ponderada fica Implicito -
uma velocidade média do veiculo de 21,2 km/h. Como foi estabe-
lecido que a vida do veiculo (em reduzida) deve ser de 15.000
km, com essa velocidade média de 21,2 km/h fica definide um -

tempo médio de operagao do redutor planetario de 708 horas.

3.4.3 - Poténcia média através do redutor

-

A poténcia bruta que o motor e
de 212 CV. porém, descontando-se 0s acessorios a ele acoplados

capaz de fornecer &

| resta uma poténcia 1iquida de 190 CV, que & a poténcia disponi

vel para a caixa de transferencia do veiculo.

Agora € necessario que se faga a determinacao de
qual a porcentagem dessa poténcia disponivel que 'serd consumi-

B e ks
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da pelas rodas dianteiras.

A distribuicdo de torque da caixa de transferén-
cia para os eixos dianteiro e traseiro & proporcional & rigi
dez torcional de cada transmissao, dianteira e traseira, en-
quanto ndo houver escorregamento de nenhuma das rodas do vel
culo sobre o solo.

Somente os componentes mais eldsticos do sistema
de transmigsdo devem ser considerados no calculo de sua rigi
dez, pois os componentes com maior rigidez como engrenagens
e eixos curtos pouco afetam a rigidez total do sistema. Por-
tanto, serao considerados os seguintes Itens para calculo da
rigidez torcional de cada .transmissdo (conforme figura 1):

. Transmissdao traseira : componentes D e F

. Transmissdo dianteira: componentes I e L

A rigidez torcional de um eixo & dada por:

J
KT = B
£
onde: K; = rigidez torcional do eixo
Jp = momento polar de inércia da secgdo transversal
£ = comprimento do eixo.
4 4
Para eixos vazados : R Rl O Rl )
P 32
- T D4
Para eixos nao vazados: J_ = ————
P 32

diametro externo do eixo

s
n

onde:
d = diametro interno do eixo

gt 2 3 o
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A rigidez da transmissdo traseira (K;p) € dada por:

Ko

bo de:
D
d
£

i

It

Portanto

Componente F: semi-eixo

D
£

it

Portanto

Compondo os valores de

Kpp

rigidez torcional do componente F

onde: KTD = rigidez torcional do componente D

Componente D: cardan para o eixo traseiro formado por um tu-

89,10 mm
81,34 mm
114 mm

K. = 15,58 cm>.

TD

traseiro formado por uma barra com:

49,4 mm

1082 mm

Kqpp = 0,54 cm3

R ’ :

KTD e KTF obtem-se a rigidez torcio-

nal da transmissao traseira (KTT):

= 0,52 cm®

A rigidez da transmissao dianteira (KTD) & dada por:

-~
]

TL

VO ST E L e T T e SEMETEERSE i e d T e T = T LA S

FORREFYO = A6 210 2287 nm MALE M ERRAL

1 _ 1 2. A
1SS, ol
onde: KTI = rigidez torcional do componente I

rigidez torcional do componente L
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Componente I : cardan para ¢ eixo dianteiro formado de um -

tubo com:
D= 89,10 mm
d = 85,04 mm
£ = 688 mm

roe 1 3
Portanto Kpp = 193 cm”.

Componente J : semi-eixo dianteiro formado por uma barra com:

i

D
£

46,0 mm
459 mm

= 3
Portanto KTJ 0,96 cm”.

Compondo os valores de Kpp © KTJ obtém-se a rigidez torcio-
nal da transmissdo dianteira (KTD):

3

K = 0,59 cm~.

TD

Como distribuicdo de torque (porcentual) entre

o eixo dianteiro e traseiro & diretamente proporcional & ri-

w

gidez Kpp e Kpp, a distribuigdo serd a seguinte:

Porcentagem para dianteira = ————Ig—n-x 100% = 53%
Sl on,
Krr
Porcentagem para traseira = x 100% = 47%
Krp * Kpp

Portanto, para o cdlculo do redutor planetario, -
deve-se tomar que 53% do torque ou poténcia disponivel na cai
xa de transferéncia &€ absorvido pela transmissio dianteira.

{ Como ja foi visto, a poténcia liquida no motor & de 190 CV. -
| agora serao adotados os seguintes coeficientes:

A e . L ST
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Porceﬁtagem da poténcia para a dianteira = 53%
Eficiéncia do sistema de transmissio = 90%
Porcentagem média utilizada da poténcia total = 80%
Poténcia para avenas uma das rodas dianteiras = 50%

Agora, englobando-se todas as divisdes de potén-
cia acima, obtém-se a poténcia média de regime numa das ro-

das dianteiras ( N )

‘N 190 x 0,9 x 0,53 x 0,5 x 0,8

N = 36,3 CV
Com a potencia média de regime e a rotacfo média

ponderada, fica determinado um torque médio de operacdo na -
roda ( ﬁr ) de:

M= 716,2 x — = 716.2 x 38,3
L Ny 108

M_ = 240,4 kgf.m

3.4.4 - Resumo das condigOes médias de operacdo

Para facilidade de manipulagdo dos dados calcula-

dos, estes estdo resumidos na tabela 5.

) Pk g . e awy
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Tabela 5:
Velocidade média do veiculo = 21,2 km/h
Rotac8o média da roda = 108 rpm

Poténcia média numa das rodas dianteiras= 36,3 CV

Torque médio numa das rodas dianteiras 240,4 kgf.m

Vida necessaria para o redutor = 708 horas.

3.5 - Definigdes Preliminares do Redutor

3.5.1 - Limitagdes geomé€tricas

A configuragdo de redutor planetario escolhida (ti-
po solar) implica na imobilizacgdo da engrenagem solar sobre a
ponteira de roda e a fixagdo da carcaga do redutor ao aro de
roda. Essas duas condigbes de montaéem estabelecem um didmetro

minimo para a solar e um didmetro miximo para a coroa:

¢ > 110 mn

5
QC < 290 mm
onde: §_ = diametro primitivo da solar
b. = diametro primitivo da corda

-3.5.2 - Determinacaoc do mddulo

Conforme j& foi definido anteriormente, os nimeros

de dentes de cada cngrenagem s@o os seguintes:

Solar : Zs = 25 dentes
Planetarias : Zp = 17 dentes
Coroa c ZC = 59 dentes.

FORMATO = A-§ 210 2 237 nm MADE IN BRAZIE
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0 modulo das engrenagens deve ser escolhido de ma-
neira que fiquem respeitadas as limitagOes geométricas para
o redutor de_acordo com 0 Item anterior. Se for adotado um -
mddulo igual a 4,8 mm, ambas as restricdes estardo atendidas.
A tabela 6, a seguir, mostra OS didmetros primitivos de cada

engrenagem:
Tabela 6:
Engrenagem N° de dentes | Médulo (mm) | Diametro
Primitivo {(mm)
Solar 25 4.8 120,00
Planetarias 87 4,8 81,60
Coroa 59 4,8 283,20

3.5.3 - Equacionamento dos esforcos

A figura 5 mostra todos o0s esforgos que atuam nas
engrenagens do redutor planetario. Sao necessarias as  se-

guintes grandezas:

T,Q = esforgos em uma das planetarias

M, = torque no eixo de entrada = torque na coxoa

M, = torque na roda = torque no brago porta planetarias
e rotagdo do eixo de entrada = rotacgao da coroa

Np = yrotacdo das planetdrias

Np = rotacao da roda = rotagdo do brago porta planetarias
R raio primitivo da coroa

Rp = raio primitivo das planetarias

R = raio primitivo da solar

n

FORMATO = A-4 770 ¢ 757 =m. MADE I BRAZL




FIG.5- esquema do redutor planetario
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Ry = raio do braco porta-satélites
ip = relagio de reduczo do redutor planetario
n, = niilmero de planetadrias

A ohtengao dos esforgos envolvidos pode ser feita

mediante o isolamento da planetaria:

Me = np x T x RC
Mg
T = eq. (12)
np X Rc
e da eq.(8) tem-se:
M
_ T
Mg 7 N
i
D
compondo as eqs-(8) e (12):
M
= B eq. (13)
np X 1p X RC

e do equilibrio da planetdria tem-se que:
Q= 2T eq. (14)

Para se completar O equacionamento dos esforgos, -
resta conhecer 2 rotacdo de cada elemento do redutor, que sao:

Solar = 0 (estdtica)

N x i

Coroa 7 P
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Porém, o que realmente serd necessario nos calculos
das engrenagens & o nimero de solicitagoes a que cada uma es-
td sujeita, em fung2o da rotacdo da roda do veiculo. Entao,

-

sendo:

N, = nimero de solicitacoes da solar

N, = nimero de solicitagdes da coroa

Np = niimero de solicitagbes da planetaria

Terao os seguintes valores:

s T P
Nc = Nr X np (lp - 1)
Zg
NP = N, x para o cilculo quanto ao con-
Zp tato - superficial.
=
Np = 2 N, x para o calculo quanto & flexao
Zp do dente.

NOTA:- no caso da planetdria existe essa distingao de namero
de solicitagdes quanto a flexao do dente ou quanto ao
contato superficial porque essa engrenagem esta em con
tato com a solar e com a coroa e sdo lados distintos
do dente da planetdria que ora engrena com a solar e

ora com a corod.

3.5.4 - Esforgos no redutor

Neste item serao determinados todos os esforcos -

equacionados no item anterior, de acordo com as condicoes mé-

dias de operac2o. Sao eles: .
|
|
|

T - L o T
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M. = 240,4 kgf.m

Me = 168,9 kgf.m

N. = 108  rpm

N. = 183 rpm

N, = 432 rpm

Np = 159 rpm - no caso de contato superficial
Np = 318 rpm - no caso de flexao do dente
Rs = 60,00 mm

Rp = 40,80 mm

R, = 141,60 mnm

Rb = 100,80 mm

A forga tangencial média nas engrenagens (T) pode
ser obtida através da eq.(13):

M, B} 240 ,4
n . xi_ x R 4 x 1,4237 x 0,1416

T = 298 kgf

3.5.5 -~ Pré-dimensionamento das engrenagens pelo

critério da pressdo superficial

.Para fins de um pré-dimensionamento sera feito aqui
um calculoe simplificado das engrenagens quanto a pressido su-
perficial. A pressdo superficial midxima num engrenamento & da

do por:

p o = /233 E x /L x i*1 eq.(15)
e senu . Cosu F dp i

S —
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onde:
pméxl= pressdo superficial mixima (Rgf/cmz)
T = carga tangencial (kgf)
F = largura do dente (cm)
dp = diametro primitivo da engrenagem (cm)
i = relagdo de engrenamento
o = angulo de pressao do engrenamento
E = médulo de elasticidade do material (kgf/cmz)

A pressdo superficial méxima deve ser inferior a pressao su-

):

perficial admissivel (p 4.

Ppix < Padm eq. (16)

. 48,7 x HB (4 e cn?)

e o) =
——
adm /B x Nxh
1.000.000 eq. (17)
onde:
HB = dureza superficial da engrenagem (HB)
N = rotagao {(rpm)
h = vida requerida da engrenagem (horas)
0s valores para o calculo das engrenagens sd0 0S5 -
seguintes:

T = 298 kgf,.

E = wvalor a ser calculado
= 20°

708 horas

E = 2.100.000 kgf/cm?

Q
!

=
fi

Material= sera adotado o mesmo material das engrenagens fabri
cadas para a caixa de transferéncia: aco SAE 8620 - cementado

[
-l
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e temperado para dureza superficial minima de 60 R..

Deve-se verificar, agora, duas engrenagens: a solar
e as planetarias, uma vez que a coroa tem resisténcia muito -
superior a ambas.

a) Calculo da Planetaria

A pressao admissivel & dada pela eq.(17):

5 _ 48,7 x HB 48,7 x 627
d B0 N h H
BETL ¢/ X BNy X 6/_60 x 159 x 708
1.009.000 1000.000
= 22,210 kgf/cm?
Padm ) g

Com as eqs.(15) e (16) pode-se determinar a largura

necessiria para a engrenagem:

= N V/EEEEE e i+rl

Padn - =
CoSa seno F Qp 5

22210 = 1512,3 x v 298 L 25717 * 1

Fx8,16 25/17

F=10,28 cm.

b) Calculo da Solar

Analogamente ao calculo da planetdria teremos:

e B e e e e S ' o P R, Mg 0 L SRt
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5 i} 48 .7 x HB _ 48,7 x 627
adm
q/"so"‘NsXh ¢/ 60 x 432 x 708
1.000.000 ©1.,000.000
' 2
Padm = 18.800 kgf/cm
como :
padm-1512,3x/ g LSRe vl
F @ i
s

Tem-se que:

18.800 = 1512,3 x / 298 25/i7+1
Fx 12,0 25/17

Portanto:
F= 0,27 ¢cm

Portanto, para que o redutor atenda os requisitos
de projeto quanto ao dimensionamento & pressao superficial
suas engrenagens devem ter largura minima de 2,8 mm.

3.5.6 - Pré-dimensionamento das engrenagens pelo
critério da flexao do dente

Para fins de um pré-dimensionamento sera feito aqui
um cdlculo simplificado das engrenagens quanto & flexao do
dente. A largura de uma engrenagem ¢ calculada segundo a eq.
(18):

i e LR eq. (18)
o .. m

= .
FOPUATD - A8 2194297 wm D PRAZ e
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onde: T = carga tangencial (kgf)
q = fator funcao do nilmero de dentes (tabelado)

tensdo admissivel (kgf/cmz)

af
1

modulo da engrenagem (cﬁ)

m B
]

= largura do dente (cm)

Neste pré-dimensionamento quanto a flexdo do dente
ndo sera usada a carga média nas engrenagens mas sim um pico
de carga que possa ocorrer durante a sua operagdo. 0 coefici
ente de seguranga a ruptura do cardan dianteiro foi fixado -
em 2,4 (coeficiente de choque 2,0 mais 20% de seguranca). Pa
ra 0 redutor serd colocado um coeficiente de seguranca de -
aproximadamente 2,0 sobre a segurancga do cardan para que es-
te elemento seja o fusivel desse sistema. Portanto, a carga
taugencial (T) sera calculada na ocorréncia de escorregamen-
to na roda com um fator de choque (ng) igual a 5,0. Conforme

a eq.(13):

e 0 torque na roda (Mr) pode ser obtido da eq.(5):

i u ng PR=20,6 x 5,0 x 2500 x 0,52

3900 kgf.m

M

i

My

e a carga tangencial sera:

T = S0 ~ 4835 kgf.
4 x 1,4237 x 0,1416

Cabe aqui salientar que-o midximo torque que o MOtOT
pode fornecer & uma roda dianteira é igual a 2.300 kgf.m (cai

binrat s AT A
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xa de transferencia
ré com conversor de

Portanto,
tado para o calculo

grenagens.

(18):

4836

em reduzida, transmissao automatica em

torque com 100% de escorregamento) .

esse valor de torque de 3.900 kgf.m ado-

das engrenagens corresponderia a todo -

torque disponivel no motdor associado & inércia do sistema de
transmissdo que & aplicade quando a roda for subitamente tra

vada em terreno acidentado.

Analogamente ao procedimento realizado no calculo
3 pressao superficial, deve-se também calcular dois casos: a
planetdria e a solar para avaliar-se a largura minima das en

a) Cdlculo da Planetdria

Como neste caso as engrenagens estao sendo calcula
das para um pico maximo de carga, a tensdo admissivel & fle-
xdo ( o ) sera substituida pela tensao de escoamento ( o )
igual a 12.000 kgf/cm2 para o material especificado. Da eq.

q = 3,6 para engrenagens com
17 dentes.

x 3,6

Gl

b) Calculo da

F:

4836

12.000x 0,48

cn

g = 3,2 para engrenagcns com
25 dentes

SRS

=R

R

12.000x 0,48

cm.

e
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Namero
NUmero
NGmero
Namero
Modulo

Angulo

-
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projeto executivo
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Portanto, para que o redutor atenda os requisitos

engrenagens devem ter largura minima de 30 mm.

-

¢

de projeto quanto ao dimensionamento a flexdo do dente, suas

3.5.7 - Resumo das definicdes do projeto basico

Aqui se encontra um resum” das definigbes estabele

das engrenagens.

Relagdo de redugdo

de dentes da solar:
de dentes da coroa:
de dentes das planetarias:
de planetarias: (

das engrenagens:

de pressédo do engrenamento:

Largura das engrenagens

FSAVATD = A4 130 ¢ %7 mm BALDE (N RRAZT

cidas no projeto basico para o redutor planetdrio, lembrando
se que estas estao sujeitas a modificacoes posteriores no -
onde sera feito um calculo mais cuidadoso

Configuragao: solar, com entrada pela coroa, engrenagenm solar
fixa e saida pelo braco porta planetaria.

1,4237
24

59

17

4

4,8 mm
20°

30 mm

————"—— e
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4. PROJETO EXECUTIVO

4.1 - Cidlculo das Engrenagens

4.1.1 - Descricido do método de calculo segundo a

resistencia a flexao do dente

0 método utilizado para o calculo preciso das en-
grenagens segundo o critério de flexdo do dente sera o da -
norma AGMA 225.01 ("American Gear Manufacturers Assocla-
tion'). Neste item encontra-se a descricdo desse método de
calculo. A formula fundamental da tens3o devido & flexfo ¢&

dada por:
St = T;ko . ; ! jm eq. (19)

v

com St < Satk' kL
R

onde:
Sy = fensdo de tracdo no pé do dente
T = carga tangencial do diametro primitivo
k, = fator de sobrecarga
k, = fator dinamico
F = largura do dente
ko= fator de distribuicdo de carga
J = fator d¢ geometria do dente
Sat= tensdo admissivel para o material
k; = fator de vida
k, = fator de scguranca

o]

A st SR & A Al B
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0 fator dinamico (kv) acima mencionado & dado por:

k, = / /8, v, = velocidade tangencial
JEAREL g no diametro primitivo
(m/min)

A caracteristica particular deste processo de calcu
lo que o torna mais preciso & o calculo do fator de geometria
do dente a partir de seu lay-out. A obtencdo desse fator de -
geometria € descrita a seguir:

g =k
kf - my
onde: Y = fator de forma do dente
kf= fator de correcgao de tensdo (concentragao)

m,= relacao de distribuicdo de carga = 1,0 para engre-

nagens de dentes retos.

a) Determinacao do fator de forma (y)

Primeiramente deve ser desenhado o perfil real do -
dente, conforme a figura 6. Para se determinar o ponto de -
aplicagdao de carga no dente traga-se uma reta tangente ao cir
culo de base e cujas intersecgdes com o circulo primitivo e
o perfil do dente definem um comprimento z_ E um angulo @L

com a horizontal. O comprimento z. é dado por:

com:

- s S e =mpa
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FIG.6- lay-out do dente para determinagao
do fator de geometria.

Formats A 4 - 270:7%7 mm
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pp = T-Mm. cOsc

0,5 [Jng-né i /Dg - Dz}

e zp = 5
onde:
D, = diametro externo da engrenagem acoplacda
Dp = didmetro primitiveo da engrenagem acoplada
Dy = didmetro de base da engrenagem acoplada

Para facilidade dos calculos € conveniente obter
(x;, ¥;) que & o ponto de aplicacdo da carga com seu respec-
tivo angulo ( §; J:

f Rb ™ L
QL = l - ( + 1n\ra-in1rmi1

SR B

. = R. se o
Xz noy;

i
R
com: a. = arc cos
Ry
i} 2 2
W N 2
y = Rp - Rb
g = ' + inve = in o5
22
onde:
Rp = raio primitivo da engrenagem acoplada
Ry, = raio de base da engrenagem acoplada

L e R T T e A LT T 2 s P T

TRFMATE = A4 115 0237 o MELCT 1N RAZIL
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a = angulo de pressao

Y; © 85" conforme figura 6

Apés determinados (x;, y;) e @; traga-se essa re
ta até a interseccdo da linha de centro do dente e localiza-
se um tridngulo retangulo através da secgdo critica do dente
e obtém-se os comprimentos t/2 , h e x . Essa secgdo critica
& caracterizada pela menor relacao t%/4n que & localizada
por tentativas sucessivas. Entd3o o fator de forma Y sera:

1
cos @L 1.5 tan @L

Y =

COs o X t

NOTA: o procedimento acima € vilido & valido para engrenamen-
tos externos. No caso de engrenamentos internos a carga
deve ser aplicada na ponta do dente e com uma inclina-
cdo que tangencia o didmetro de base. A partir da inter
secgdo dessa reta com a linha de centro do dente repete
se o procedimento acima descrito para determinagdo de
t/2, h e x. A figura 7 ilustra essa condicao.

B) Determinagdo do fator de corregdo de tensao (Kf)

Esse fator para corrigir a concentragao de tensao
no pé & determinado em funcdo dos pardmetros obtidos no lay-

out do dente:

0,15 6,45
= 0,18 + ( —£—) ¢ -1 )
h

Te

Kg

aa—— et aiat et
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FIG 7- lay-out de dente interno para
determinacao do fator de geometria.

1/2

Frimals A4 - 251297 mm
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com re = ( ) . * T

raio de arredondamento da ferramenta

onde: Ty =
by =B -m. To (b = dedendo da engrenagem)
NOTA:- no caso de engrenagens internas o fator de correcao

para a concentragio de tensdes (Kg) & igual a 1,0.

4.1.2 - Descrigclo do método de cidlculo segundo a
resisténcia ao contato superficial

0 método utilizado para o calculo preciso das engre
nagens segundo o critério de contato superficial serd o da nor
ma AGMA 215.01 ("American Gear Manufacturers Association").
Neste item encontra-se a descricao desse método de calculo. A
formula fundamental da tensao devido ao contato superficial &

dada por:
T.C C
Sc=°p/ TR R eq. (20)
Cv Dp F I
com:
o
S < 8§ 3
c ac C
R
onde:
I = fator de geometria
= tensao de contato
ac
Sc = tensao de contato admissivel

s e s ——— o .

ISR P
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T = carga tangencial no diametro primitivo
Co = fator de sobrecarga

c, = fator dinamico

Dp = digmetro primitivo

F = largura do dente

Cp = fator de elasticidade

CL = fator de vida

Cp = fator de seguranga

C, = fator de distribuicdo de carga.

0 fator dinamico & dado por (C,):
50

0 coeficiente de elasticidade é dado por (Cp):

P 27 (1 Z
T -—
Pp
onde:
E = coeficiente de elasticidade do material
up = coeficiente de Poisson do material.

0 fator de geometria & dado por (I):

I = cbso . Senos [ i }

s GERRI

onde:

dngulo de pressao

o
I

relacdo de transmissdo.

[wH
It

41.

Ex = Ve = velocidade tangencial
50 + 1,8 /V; no diametro primitivo
(m/min) .
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NOTA:- este procedimento de cidlculo € o mesmo tanto para engre

nagens externas como para engrenagens internas.

-

4.1.3 - Cdlculo da planetdria a picos de carga

Como pode-se observar mno projeto basico, a engrena-
gem planetdria € o elemento critico que define a largura mini-
ma para as engrenagens. Portanto, neste item, essa engrenagem
sera calculada de acordo com o Item 3.1.1 utilizando os esfor-
cos para pico de carga definidos no projeto badsico. Posterior-
mente serd feita uma verificagao de todas as engrenagens quan-
to a fadiga por flexdo e tensao de contato superficial. Neste
cdlculo.serd utilizado o torque na roda (M) de 3.900 kgf.m po
rém, serao desconsiderados os fatores da eq.(19):

com.

i

F largura da engrenagem

T 4837 kgf

S,= tensao de tracao 120 kgf/mm2

J = fator de geometria= 1,595 mm (cbtido na figura 8)

carga tangencial

i

= 4837 1 = 25,3 mm
120 1,595

i F = 25,3 mm

Pode-se observar, adui, que a avaliacgdo feita no -
projeto bdsico cstava superdimensionada. A priori, esta sera
adotada como largura minima de engrenamento, a nao ser que um
valor maior que cste for encontrado nas verificagbes a seguir.
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FIG.8- determinagdo do fator de geometria
engrenagem-planetaria 17 dentes
modulo 4,8 mm.

b= N :
. : X, = 377 mm.
LN y, = 003 mm
@ = 1556°
_// = = 1703 mm
8 2= 440 mm.
% h = 440 mm.
l x = 430 mm.
|
J = 1,595 mm.

esc.- 10:1

i
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4.1.4 - Verificacdo do médulo escolhido

Este item servird para confirmar que a escolha do
maior médulo, associado ao menor nimero de dentes da planetad
ria foi acertada. Para isso serda feito o calculo a picos de
carga conforme o item anterior para uma nova coufiguracao de
redutor. Suponhamos um redutor com médulo igual a 3,75 mm e

com os seguintes numeros de dentes:

Zs = 32 dentes e QS = 120,00 mm
Z.. = 20 dentes 5 G = 75,00 mm
P QP
Zc = 59 dentes "l @C = 270,00 mm
A relacdo deste redutor seria de i, = 1,4444 o que implica-

ria num escorregamento entre-eixos de 1,5% a carga tangencial
nas engrenagens, conforme a eq.(13) seria:

T 3900
n.x 1_ xR 4x1,444 x 0,135

T = 5.000 kgf.

Aplicando, agora. a €a.(19) tem-se:

com:
J = fator de geometria = 1,364 mm (obtido na figura 9}

E = 5.000 < 1
120 1,364
F = 30,6 mm

T e

|..—- S e e L S
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FIG 9- determinacdo do fator de geometria
engrenagem - planetaria 20 dentes

module 375 mm.

Y
\_{_/\/@L -
o
\\
\'\
L
a2 o X; = 289 mm
/,/ Rl y, = 006 mm.
> // @.= 16,30°
v
/ = 1313 mm
i) /2= 354 mm.
h = 340 mm.
x = 370 mm
J = 1364 mm.

esc. 10:1
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Como pode-se observar, com a utilizagao de um modu
lo menor para as engrenagens a largura necessaria para aten-
der is mesmas condigdes de operagdo &€ superior aquela calcu-
iada no item anterior com médulo 'de 4,8mm para as engrenagens
Portanto, a configuracdo com 25/17/59 dentes e modulo 4,8mm
serda mantida para o redutor planetério.

4.1.5 - Verificacdo da engrenagem - planetéaria

Neste item serad verificado s a largura dessa engre
nagem necessaria para atingir a vida requerida sob as condi-
cGes médias de operagado do veiculo é inferior dquela determi-
nada no item 3.1.3.. O cadlculo guanto a fadiga por flexdo se-

gundo a eq.(19) é&:

T . K K
E = o 1 m
K, St J
com:
e S.v - K
S
K
R

Nas seguintes condi¢des de operagao:

Rotacao da roda : Np = 108 rpm

Rotacdo da planetdria: N_ = 318 rpm

Vida requerida: h = 708 horas = 1,35:x107 solicita~
coes

Raio primitivo: Rp = 40,8 mm

Carga tangencial: T = 298 kgf.

Com os seguintes fatores:

Fator de sobrecarga : Ky = 2,5

FORMATD » A-4 210x 337 mm WUALE 1M EREZIL




46.

Fator dinamico : Kv = 0,91 (V, = 81,5 m/min)
Fator de distribuicao de cafga: K =1,3
Fator de geometria: J = 1,595 (figura 8)
Tensao maxima Sat= 60 kgf/mm2
Fator de vida : 'KL = 1,0
Fator de segurancga: KR = 2,0
Tensdo admissivel : S, = 30 kgf/mm2
E 298 x 2,5 . 1 . 1,3
0,91 30 1,595

F = 22,2 mm

O calculo segundo a resisténcia ao contato superfi

cial €, de acordo com a eq.{(20):

C 2 T. C - q C
F=(—) O ppC

S, e Qip 1

Com os seguintes valores:

Carga tanxencial T = 298 kgf

Rotacdo da planetaria: Np= 159 rpm

Coeficiente de elasticidade: Cp= 60,6 kgfl/z/mm

Fator de sobrecarga: Co= 1.5

Fator dinémico c,= 0,81 (v,: 40,8 m/min)
Diametro primitivo: sz 81,6 mm

Fator de distribuicao de carga: C. = Lad

Relagao de transmissao: i = 1,47

FORMAYO ~ A-4 2105797 mm WrE N BRAZIL
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F = 26,5 mm

tada para 26,5 mm.

4.1.6 - Verificacdo da engrenagem - solar

culo & inferior dquela determinada no item 3.1.3.

0 cilculo quanto & picos de carga &:

Fator de geometria : I =0,096
: - 2
Tensdao de contato S,c= 175 kgf/mm
Fator de vida Ci= 1,0
Fator de ééguranca c=1,5
Tensao admissivel de contato: S.= 117 kgf/mm2
60,6, _ 298 x 1,5 1 1,4
F=(-——) x 2= X x 2
117 0,81 81,6 0,096

47.

Pode-se observar que a tensdo de contato superfi-
cial obriga que a largura minima de engrenamento seja aumen-

Neste Ttem serd verificado se a largura dessa en-
grenagem necessaria para atneder aos picos de carga bem como
% vida requerida sob as condicdes médias de operacao do vei-

com
carga tangencial

tensdo de tragao

! fator de¢ geometria:

T = 4837 kgf
S,= 120 kg f/mm?
J

= 1,901 mm (obtido na figu

Ta 10).

4
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FIC. 10 - determinacdo do fator de geometria
engrenagem- solar 25 dentes

modulo 48 mm.

\ X = 3,68
S y, = 01
b e @ = 1713
- 1695
t/2= 465
h = 450
x = 520

’

J = 1901
esc. 101

I T

mm.

mim.

mm.

mm.

mim.

mim.

mimn.
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4837 - 1
120 1,901

B

21,2 mm

0 calculo quanto a fadiga por flexdo &:

.- T. K, 1 K_
K, S¢ J
Com os seguintes valores:
Rotacao da solar N, = 432 rpm
Vida requerida h = 708 horas = 1,8)(107 ciclos
Carga tangencial T = 298 kgf
Raio primitivo RS= 60,0 mm
Fator dindmico K,= 0,88(Vt= 162,0 m/min)
Fator de distribuiciao decarga:Kmé 1,3
Fator de geometria: J =1,901(obtido na fig.10)
Tensdo maxima S,¢= 60 kgf/mm2
Fator de seguranca: Kp = 2,0
Tensdo admissivel: S, = 30 kgf/mm2
Fator de vida : KL =1,0
Fator de sobrecarga: K, = 2,5
F - 298 x 2,5 1 1,3
0,88 30 1,901

i
i

19,3 mm

0 calculo segundo a resisténcia ao contato superficial

R Y
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Com os seguintes valores:

Carga tangencial : T = 298 kgf
Rotacao da solar : Ng= 432 rpm
Coeficiente de elasticidade: Cp= 60,6 kgfl/z/mm
Fator de sobrecarga Co™ 1,5
Fator dinamico : C,= 0,69 (v.= 162,9 m/min)
Dizmetro primitivo: ¢s= 120,0 mm
Fator de distribuigao de carga: C,= 1.4
Relagdo de transmiss@o: i= 1,47
Fator de geometria : I = 0,096
Tensdao de contato : S, 175 kgf/mm2
Fator de vida CL= 1,0
Fator de seguranga: C.= 1,5
Tensao admissivel de contato: S = 117 kgf/mm2

w o 60,67 _208x1.5 1 _1.4

117 0,69 120 0,096
F = 21,3 mm.
Como pode-se observar, as larguras calculadas pe- .

los trés métodos para a solar sao inferiores 3 minima estabe

lecida para a planetéria.
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4.,1.7 - Verificacao da engrenagem - coroa

Neste item serd verificado se a largura dessa engre
nagem necessiria para atender aos picos de carga bem como a -
vida requerida sob as condicBes médias de operagao do veiculo
& inferior aquela determinada no item 3.1.3.

0 cdlculo quanto 3 picos de carga &:

it e S R
S¢ J
Com:
Carga tangencial T = 4837 kgf
Tensdo de tragao : 8;= 120 kgf/mm2
Fator de geometria: J = 2,367 mm (obtido na fig.l1l1)

g - 4837 il
120 2,367

F=17,0 mm

0 cdlculo quanto & fadiga por flexao é:

Com os seguintes valores:

Rotacao da coroa : N, = 183 rpm

Vida requerida - h = 708 horas = 7,83{106 ciclos
Carga tangencial T = 298 kgf

Raio primitivo : RS 141,60 mm

P ————— - DENDU—————EE R ke
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FIG.11 - defterminacac do fator de geometria
engrenagem- coroa 59 dentes

maodulo 48 mm.

'/
-4
| /
[ 12 /
0 y X
| /
| /
<. )
|
: ; ‘*—- @L
@, = 1439°
t/2= 4,10 mm.
h = 510 mm.
x = 340 mm
J = 2367 mm.

esc. 10:1
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Fator de éobrecarga § K, = 2,5
Fator dinamico C % K, = 0,88 (Vy= 162,8 m/min)
Fator de distribuigdo de carga: K,=1,3
Fator de geometria : J = 2,367mm (obtido na fi-
gura 11)
Tensao maxima P 8,5 60 kgf/mm2
Fator de vida K;=1,0
Fator de seguranga : KR= 2,0
Tensao admissivel St= 30 kgf/mm?
F--298x25 1 1,3
0,88 30 P55 7
F = 15,5 mm

O cdlculo segundo a resisténcia ao contato superfi

cial e
2 T .C C
F=(*-p ). 0. 1 m

- C, Dt I
com os seguintes valores:
Carga tangencial T = 298 kgf
Rotacao da coroa : N. = 183 rpm
Coeficiente de elasticidade: Cp = 60,6 kgfl/z/mm
Fator de sobrecarga: €, = 1.5
Fator dinamico: ¢, = 0,69 (Vy= 162,8 m/min)
Diametro primitivo: @C = 283,20 mm
Fator de distribuicdo de carga: C. =1.,4

AR T
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Relagdo de transmissdo : I = 3,47

Fator de geémetria I = 0,125

Tensdao de contato Sae= 175 kgf/mm?

Fator de ;ida CL = 1,0

Fator de seguranca : CR = 1,5

Tensao admissivel ao contato: S, = 117 kgf/mm2
F=(_m_)2. 298x1,5 1 1.4

117 0,69 283,72 0,125
F=6,9 mn

Verifica-se, como ji era esperado, que a planeta-
ria € o elemento critico necessitando de largura minima de
26,5 mm de engrenamento. Portanto, & largura fisica da da
engrenagem serd adotada como sendo 30mm para corrigir algum

possivel desalinhamento.

4.1.8 - CondigGes do engrenamento

Para que a condigao de engrenamento de duas rodas
dentadas seja suave e silenciosa, € necessario que o seu -
grau de recobrimento (mp) seja superior ao valor de 1,4. O

grau de recobrimento ou relacdo de contato (mp) € dado por:

+
L e 5B
p THRCOS
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com:
u; = (rz + az) sen a, - r, sen a
u, = (rl + al) sen a; - ry Sen o
e
cosay = ’ bl
ry+ay
cosa, = 7
T,*a,
onde:
r = raio primitivo
a = adendo
e = angulo de pressdo
m = modulo
TR= raio de base

Primeiramente, serd calculado o grau de recobrimen

to do engrenamento solar-planetaria:

u_ + u
S P

T .M. COS¢

= 10,73

= 11,42

Nk 7! G i
r.4,8.cas 20°

TN
Pp

IR LY AS MSel2r-

SE—

et




E o grau de recobrimento do engrenamento planeta-

ria-coroa €:

P m.M. COS0

com:
15,39

=
Il

10,79

.o
it

_ 15,39 + 10,73
p T -4,8 . cos20°

1,84

=
I

Como pode-se observar, tantr o engrenamento solar-
planitaria quanto o engrenamento planetaria-coroa possuem um
grau de.recobrimento superior ac recomendado.

4,1.9 - Geometria das engrenagens

Como ja foi determinada a largura necessaria para
que as engrenagens atendam as condicoes de servigo, neste -~
item estao relacionados todos os parametros que as definem:

a) Engrenagem-solar (figura 14)

Nimero de dentes: 25 dentes

Modulo - 4,8 mm
Didmetro primitivo: 120,0 mm
Didmetro externo : _ 129,60 mm
Diametro inter=o : 108,00 mm
Angulo de pressan 20°
Niametro de base 112,763mm

Largura do dente - 30 mm
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b)

Passo .

Passo normal de base:
Espessura do dente

Engrena com: '
Distancia entre centros:
Coeficiente de folga de fundo:

Coef.de raio de ponta da ferramenta:

Perfil da cremalheira:
Relagiao de engrenamento:
Grau de recobrimento
Angulo de pressdo de ponta:
Espessura de ponta:

Medida sobre pinos:
Digmetro dos pinos:

Engrenagem - Planetdria - (figura 15)

Numero de dentes:
Modulo:

Didmetro primitivn:
Diametro externo
Diametro interno

Angulo de pressao:
Diametro de base

Largura do dente:

Passo:

Passo normal de base:
Espessura do dente:
Engrena com:

Distancia entre centros:
Coeficiente de folga de fundo:

Coef.de raio de ponta da ferramenta:

Perfil da cremalheira:
Relacdo de engrenamento:
Grau de rTecobrimento:

55.

15,0796 mm
14,1702 mm
7.,5398

17 dentes

100,80 mm
0,25
0,35

Standard
1.4706
1,56
29,532°
3,4547 mm

124,446 mm
6,5 mm

17 dentes
4,8 mm
81,60 mm
91,20 mm
69,60 mm

20°
76,679 mm
30 mm
15,0796 mm
14,1702 mm
7,5398 mm
25/59 dentes
100,80/100,80 mm
0,25
0,35
Standard
1,4706/3,47006
1,56 / 1,84
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Angulo de pressdo de ponta: 32,778°
Espessura de ponta: ‘ 3,2353 mm
Medida sobre pinoé: 85,867 mm
Diametro dos pinos: 6,5 mm

¢} Engrenagem - Coroa (figura 16)

Nimero de dentes: 59 dentes
Modulo: 4 .8 mm
Didmetro primifivo: 283,20 mm
Diametro interno: 273,60 mm
Didmetro de fundo: 295,20 mm
Angulo de pressao: 20°
Diametro de base : 266,121 mm
Largur= do dente: 30 mm
Passo: 15,0796 mm
Passo normal de base: 14,1702 mm
Espessura do dente : 7,5398 mm
Engrena com: 17 dentes
Distancia entre centros: 100,80 mm
Coeficiente de folga de fundo: 0,25
Perfil da cortadora: Standard- 19 dentes
Relacao de engrenamento: 3,4706
Grau de recobrimento: 1,84
Medida sobre pinos: 278,272 mm
Diametro dos pinos: 6,5 mm

4.2 - Desenho de Montagem do Redutor Planetario

A figura 12 mostra todos oS detalhes de adptagdo €
montagem deste novo redutor planetdrio no munhdo, cubo de ro
das e ponteira do veiculo. As caracteristicas nowvas introdu-
zidas na roda do veiculo serdo verificadas quanto a capacida
dade de carga nos itens subsequentes.

FOFMATE = A4 210« 197 mmn MEDE 1§ BRAZH

L

Iy |

A



e i o

- e it rt By R ———————_ S —————— R e T

57.

4.3 - Verificacao dos Rolamentos

Na montagem da figura 12, ¢s rolamentos que fixam
o cubo da roda @ ponteira do veiculo foram modificados em -
relagdo & roda original. Portanto, neste item serd feita -
uma verificacgao desses rolamentos para saber se eles atendem
as especificacoes do proieto.

A figura 13 mostra um esquema da montagem dos rola
mentos em relacdo @ linha de centro do pneu. Como esforgos -
atuantes serao admitidos: uma forga equivalente ao peso so-
bre uma Toda (2500 kgf) associado a uma forca axial de -
1.000 kgf.

A carga sobre os rolamentos independe da tragac -
dianteira estar ou nao atuando. Portanto, como o veiculo an-
dard tanto em direta quanto em reduzida (opgao da caixa de
trans ferencia), a velocidade média passa a ser superior dque
la utilizada para os cdlculos do redutor, Sera adotado aquil
uma velocidade média de 50 km/h para o veiculo, o que impli-
ca numa rotagio da roda de 255 rpm. Como a vida prevista pa-
ra o veiculo é de 50.000 km, significa que com a velocidade
média adotada, a vida dos rolamentos deverd ser de 1.000 ho-
ras. os dados caracteristicos dos rolamentos escolhidos 5a0:

-~ Capacidade de carga : C(90) = 1980 kgf
- Coeficiente de forca axial: K = 1,67

As reacdes de apoio (conforme figura 13) S30:

Fpa = 350 kgf
Fpp = 2 150 kgt
T, = 1.000 kgf

Obviamente, o rolanmento B & o mais solicitado, =~

bastando que ele seja verificado. A capacidade de carga

VIMAIO « A4 FB(IY = AR Mg



P= 2500 kgf
T =1000 kgf
~ <t o
F
RA ' IfRp
93rmm S5mm.
108 mm : -

FIG. 13- posicdo dos rolamentos de roda
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(C(90)) necessdria & dada por:

PB X LEFx EC

Portanto o
de de carga superior
servig¢o, podendo ser

C(90) =
SE
onde: 0,47 FRA
PB = 0,4 FRB + K ( = + Te )
. . 3/10
LE= ( Vida requerida ) (Fator de vida)
3.000
sog | 3/10
SRER SIS (Fator de servicgo)
Rotacao
FC = 1,2 (Fator de carga)

Substituinda-se os valores tem-se:

Pp = 2695 kgf
LF = 0,72
Sp = 1,22
C(90) = 2695x0,72x1,2 _ 1908 kgf

1,22

rolamento escolhido possui uma capacida
aquela requerida para as condicdes de -~
adotados.
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4.4 -~ Verificac@o dos Entalhados

Na montagem do redutor foram introduzidos dois -
novos entalhados: solar/ponteira e seini- arvore /coroa. O en
talhado que acopla o garfo do-cardan a semi-Arvore foi man-
tido da montagem original, nd@o sendo necessirio sua verifi-
cacdo, bem como o corpo da semi-drvore.

Os entalhados adotados sio de perfil evolvente,
segundo norma "ANSI" B92.1 "STUB TEETH-FLAT ROOT SIDE FIT".

a) Entalhado solar/ponteira:
"Diametral Pitch" = 10/20 (médulo = 2,54 mm) (m)

35 dentes (Z)
Didmetro primitivos= 88,90 mm (Dp)

If

Nimero de dentes

Comprimento do entalhado: L
Torque transmitido: Mt

Pressao superficial admi<sivel: )

1 :QOO Mt

D
0,75xZxmx —P— x P
2

A ponteira, feita de ago SAE 4140 com dureza minima de 40 R
define uma pressio superficial admissivel n = 90 kqf/mmz. O
torque nn entalhado (Mt) € de 1160 kgf.m quando ocorre um -
pico de carga de 3900 kgf.m na roda. Substituindo os valores
na formula acima obtém-se o comprimento minimo de entalhado

necessario:

1.000 x 1160
0,75x35x2,54x44,45x90

= 4.3 mm

e Dl i ——— v
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Como o comprimento minimo necessirio & inferior
ao definido na montagem. o entalhado atenderi as especifica
¢oes do projeto.

Bb) Entalhado semi-arvore/coroa

"Diametral Pitch" 12/24 (médulo = 2,117 mm) (m)
Nimero de dentes 24 dentes (Z)

Didmetro primitivo = 50.80mm (D )

Comprimento do entalhado: L

Toraque transmitido: M

t
Pressao superficial admissivel: o

1.000 x M
L = L=

D
0.75 x Z xm x—B— x P
2

A semi-drvcre também de ago SAE 4140 com dnreza minima de 40
R, define uma press&@o suverficial admissivel de 90 kgf/mm2 5
0 torque no entalhado (Mt) € de 2740 kgf.m quando ocorre um
pico de carga de 3900 kgf.m na roda. Substituindo ns valores
na formula acima obtém-se o comprimento minimo de entalhado

necessario:

I = 1.000 x 2740 = 31 ,4mm

0,75 x 24 x 2,117 x 25,4 x 90

Como o comprimento minimo necessario € inferior
ao definido na montagem, este entalhado também atendera as

especifica¢des de projeto.
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4.5 - Verificagdo dos Mancais das Planetarias

Como pode-se observar na, figura 5, existe uma car
ga Q atuando mancal de escorregamento das engrenagens plane-
tarias. Como o mancal de escorregamento & formado de uma bucha
de bronze, sua capacidade de carva seri limitada pela maxima -

pressac superficial atuante {(p):

p = L
FD
onde:
Q = carga no mancal = 2T = 2 x 4836 = 9672 kgf.
F = largura do mancal = largura da engrenagem
D = diZmetro do eixo da planetaria
p = pressido superficial admissivel para o bronze =
= 15 kgf/mm2
p = 93672
30 x 15
D= 21,5 mm

Portanto, como o didmetro do eixo da planetdria minimo determi
nado é inferior ao utilizado na figura 12, o mancal de desliza

mento atendera #s especificagbes de projeto.

Com este Ttem encerram-se todos os cadlculos e veri

ficacGes necessarios para o projeto deste redutor planetario.

e ]
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APENDICE A

Neste apendice seria descrito o método para deter-
minagao dos pontos pertencentes a um perfil de evolvente uti-
lizado no tracado do lay-out dos dentes das engrenagens calcu
ladas.

A figura A-1 mostra a geometria necessaria para -
se determinar as coordenadas em relacao ac centro do dente de
um ponto Q qgualquer pertencente i evclvente, onde:

o = angulo de pressdo
Dp = didmetro de base
Dp = diametro primitiveo
R = raio do ponto Q

Z = numero de dentes

= ponto qualguer sobre a evolvente

= ponto de intersecgdo do didmetro primitivo com a evolven
te

A localizagdo do ponto Q em fungao das coordena

das ( xé : Vé )} é dada por

D ( )
yé = P [sencxsen 6+ cosa (Bsend + cos © - 1)
2 ~ Ve
g = B
= L |senz(l-cos®)+ cose (sen® - 8cos O )
Q 1 j
onde: /’ 2R/D_ - 2
e =7 (—B ) -1 - tgo

COSa

e e S — e —— e —

AL 079 e 1,

-

4

|
-t |

o



FIG. A1- obtencio das coordenadas do
perfil do dente
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- . o t
Apos terem sido obtidas as coordenadas (x' s Y )
€ necessiario fazer uma rotacgdo dos eixos para (x",y") e obter
as novas coordenadas do ponto Q (xa . y& ik

X" o
Q
"

yQ=aseny

a cos vy

com a = Q * YQ

<
1}

y.'
arctg __g_ T o L
XQ 2Z

Finalmente, deve-se fazer uma translacgao dos eixos
(x", y'") para (x,y) e determinar quais sao as ccordenadas do
ponto Q (xQ, yQJ em relagao ds linhas de centro do dente:

D
11
= x, - —EP_ gen -7

Q Q 2 27
n HEE_ ( - 5
= - 1 - cos
Yo 7 7q PRE 2 27

Portanto, variando-se o raio R desde o diametro
de base até o diametro externo da engrenagem pode-se plotar
o perfil de evolvente dos dentes,

IRMATD = A-4 2102797 mm TR IR MRAS G
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APENDICE B

* Como foil descrito no Item 3.1.1, a determinagdo -
do fator de geometria (J) de uma engrenagem € um procedimen-
to de calculo muito extenso pois., primeiramente necessita -
que se obtenha o perfil do dente e posteriormente uma manipu
lagao com os valores medidos nesse perfil. Para agilizar o -
calculo das quatro engrenagens feito no projeto executivo fo
ram feitos dois programas aplicdveis & caculadoras "HP-41CV".

O primeiro dos programas gera as coordenadas dos
pontos pertencentes ao perfil de evolvente, determina o raio
de fundo (rg), as coordenadas (xi,yi)'e o angulo (QL) de -
aplicacao de carga no dente da engrenagem e esti descrito a

seguir:

DADOS DE ENTRADA:

Z; = numero de dentes da engrenagem

M modulo (mm)
Ang.Pres. = angulo de pressao
I = numero de pontos do perfil desejado

Z, = namero de dentes do par engrenado

SAIDAS:
X = abcissa de um ponto do perfil (repetido I vezes)
(mm)

Y = ordcnada de um ponto do perfil (repetido I vezes)
. (mm)

RF = raio de fundo (mm)

XI = abcissa do ponto de aplicacao de carga (mm)

YI = ordenada do ponto de aplicacao de carga (mm)

THMATE = A2 2890 057 mm WOF N BREZIL
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P; = angulo de aplicagdo de carga (graus)

COMANDOS :
01 LBL EVOLV . 28 +

02 RAD 29 STO 06
03 Z1 = 2 30~ RCL 06
04 PROMPT 31 RCL 05
05 STO 00 32 =

06 M =2 33 RCL 03
07 PROMPT 34 i

08 STO 01 35 s

09 ANG.PRES. = ? 36 /

10 PROMPT 37 STC 07
I8N DR 38 PI

12 STO 02 39 2

13 I =2 4Q /

14 PROMPT 41 RCL 00
15 STO 03 42 /

16 RCL 00 43 STO 08
17 RCL 01 44 CHS

18 X 45 RCL 02
19 2 46 +

20 47 STO 09
21 STO 04 48 1

22 RCL 02 49 RCL 08
23 COS 50 COS

24 X 51 -

25 STO 05 52 RCL 04
26 RCL 01 53 X

27 RCL 0% 54 STO 10

TARTD A4 2790 =



535
56
37
58
59
60
61
62
63
64
65
66
67
68
69
70
71
72
73
74
75
76
77
78
79
80
81
82
83
84
85
86
87
88
89
90

RCL
SIN
RCL

STO
RCL
- CO0S
STO
RCL
SIN
STO
RCL

08

04

11
02

12
02

13
03

1.000

STO
LRL
RCL
INT
RCL

RCL

RCL

RCL

ook

ABS

SQRT

RCL
TAN

14

01

14

07

05

04

12

02

91

92

93

94

95

96

a7

98

99
1060
101
102
103
104
105
106
107
108
109
110
111
112
113
114
115
116
117
118
119
120
2,8
122
123
124
125

15

16
15

17

16

15

12

13

16

04

18

16

15
17

12

17

13

04

66.




126 X
127 STO 19
12R X

129 RCL 18
130 X

131 +

132 SQRT

133 STO 20
134  RCL 18
135  RCL 19

136 X =202
137 GTO 02
138 /

139 ATAN

140 LBL 03
141 RCL 09

142
143  STO 21
144 SIN
145 RCL 20
146 X

147 STO 22
148 Rzl
149  CoS
150 RCL 20
151 X

152 STO 23
153 RCL 11
154

155 CHS
156 STO 24

157 RCL 22
158 RCL 10

159
160

STO 25

WATO = A4 2104397 ~m
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161
© 162
163
164
165

166

167
168
169
170
171
172
173
174
175
176
177
178
179
180
181
182
183
184
185
186
187
188
189
190
191
192
193
194
195

67.

FIX 3
ny o
ARCL 24
N
AVIEW
PSE
PSE
PSE
PSE
iy
ARCL 25
T
AVIEW
PSE
PSE
1SG 14
GTO 01
RCL 01
1,25

X

0,35
RCL 01

N - e

S Rt




196
197
158
199
200
201
202
203
204
205
206
207
208
209
210
211
N7
213
214
215
216
217
218
219
220
221
222
223
224
225
226
227
228
229
230

X

+

STO 28
"RF="
ARCL 28
UMM
AVIEW
STOP
EIIS
PROMPT
STO 40
RCL 01
X

STO 44
RCL 02
COS

X

STO 45
RCL 44
RCL 01

STO 46

RCL 45

231
232
233

234

235
236
237
238
239
240
241
242
243
244
245
246
247
248
249
250
251
252
253
254
255
256
257
258
259
260
261
262
263

264

265

STO 29
RCL 01

RCL 02

RCL 29
RCL 01

STO 30
RCL 04

RCL 05

68.
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RCL

CHS
RCL
TAN
RCL

32

02

02

00

33

04

36

302

303
304
305

306,

307
308
309
310
311
312
313
314
315
316
317
318
319
320

69.

Y T="
ARCL 35
MY -

- AVIEW

PSE
PSE

ny ="
ARCL 36
MM
AVIEW
DEG
RTN
LBL 02
PI

2

GTO 03
RTN
END

%

i
wha




70.

O segundo programa manipula os valores medidos S0

bre o lay-out do dente para obter o fator de geometria "J" e

estd descrito a seguir:

DADOS DE ENTRADA:

X = valor medido no lay-out do dente {(mm)
T/2 = valor medido no lay-out do dente {mm)
H = valor medido no lav-out do dente (mm)

RF = raio de fundo (mm)
ANG.PRES.= angulo de pressio

L = angulo de aplicagdo da carga (graus)

Se a engrenagem for interna

SAIDAS:

= SF 00

J = fator de geometria do dente (mm)

COMANDOS :

01 LBL FGEOM
02 "ENG.INT.-SFO"

03 PROMPT
04 nx=7n
05 PROMPT
06 STO 29
07 "T/2=2"
08 PROMPT
09 2

10 X

11 STO 30
12 vg=2n
13  PROMPT
14 STO 31
15 FS? 00
16 GTO 00

17 RF=?

18
19
20
21
22
23
24
25
26
/onf/
28
29
30
31
32
33
34

PROMPT
STO 32
LBL 00
"ANG.PRES .=7"
PROMPT
STO 02
"PL=2"
PROMPT
STO 33
1,5
RCL 29
/

RCL 33
TAN
RCL 30
/

MO = A-d 7190297 om YADE N BRAZI




35
36
37
38
39
40
41
42
43
44
45
46
47
48
49
50
51
52
53
54
55
56
57
58
59
60
61
62
63
64
65
66
67
68
69

RCL
Cos
X

RCL
COS

/

1/X

STO
FS?
GTO
RCL
RCL

/

0,15
Y/ X

RCL
RCL

/

0,45
Y/ X

X

0,18

+
STO
1/X
RCL
X

LBL

33

02

34
00
01
30
32

30
31

35
34

01

CF 00

STO

" =1

FIX

36

3

ARCL 36
”"M}’i”
AVIEW

70
71

RTN
END

71,
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