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1 ESTUDO DE VIABILIDADE

1.1 Estabelecimento da Necessidade

A utilizagio de uma caixa de transmissdio em veiculo dotado de motor de
combustio interna ou a explosio (notadamente ciclo Otto ou ciclo Diesel), é
primordial, uma vez que as curvas de torque dos motores simplesmente exigem a
construgio de um dado dispositivo que compatibilize da maneira mais adequada e
confortivel para o motorista, a velocidade do veiculo i velocidade do motor.

Desta forma, durante toda a evolugio do automével sempre se langou méo de
uma caixa de transmissdo, ou caixa de velocidades, ou ainda caixa de cdmbio. Esta
vem a ser portanto parte do trem de forga que adequara através do escalonamento de
suas marchas as grandezas mecénicas produzidas pelo motor (notadamente torque e
poténcia) as necessidades do veiculo.

Normalmente, considera-se como transmissdo de um veiculo o sistema que
transmite, o torque e a rotagdo produzida pelo motor até as rodas através de
mecanismos como a embreagem, a caixa de transmissio e o diferencial,

Sabe-se que na histéria recente da indistria automobilistica brasileira,

proliferaram de maneira ripida e ampla os veiculos ditos populares. A defini¢do de
"carro popular”, transcende o nivel da técnica, estando pois bem mais préximo dos
meandros politicos e "lobbystas” do que propriamente da engenharia e da técnica.
Desta forma, convencionou-se¢ chamar e o que é mais importante taxar o carro
popular como sendo aquele de até 1000 cm’ de deslocamento volumétrico,
refrigerados a dgua®*.
' Como o mercado do carro popular mostrou-se altamente atrativo, todas as
quatro montadores instaladas no pais apressaram-se em produzir seus carros de até
1000 cm? , fato este consumado em até dois anos depois do acordo do IPI (Imposto
sobre Produtos Industrializados).

No presente momento temos disputando este nicho de mercado FIAT (com
Uno Mille, e Mille Eletronic), VW (com Gol 1000 e Mille Eletronic), Ford (com
Escort Hobby e futuramente Fiesta) e os importados (Renault Twingo, Peugeot 106,
Subaru Vivio etc).

Este panorama traz a tona os seguintes fatos:

- Com excegio da FIAT, que & época do inicio dos carros 1000, ja possuia um
motor de aproximadamente 1000 cm3 (1050, para o seu modelo 147), todas as
outras montadoras nacionais nfo tinham, de imediato, motores com tal deslocamento
volumétrico e consequentemente nio havia caixas de transmissdo para tais motores.

* Ou até 1.6 |, refrigerados a ar



Logo surge a necessidade dbvia para um mercado em grande expansdo, de
que se adeque da melhor forma possivel o produto 2 realidade nacional. Verificou-se
que as montadora ou importaram caixas de transmissdo prontas, ou simplesmente
aproveitaram as que existiam em carros com maior cilindrada (notadamente 1.3/1.5/
ou 1.6 litros).

E justamente ai que a necessidade do projeto de uma gaixa de transmissdo, se
faz claramente presente a fim de que se otimize ou pelo menos se adeque da melhor
maneira possivel o conjunto do trem de forga dos carros ditos populares aos seus
motores de pequena cilindrada. Assim sendo, este projeto destinar-se-4 as
montadoras nacionais que produzem veiculos de 1000 cm3 (ou seja, todas elas), por
um periodo de tempo longo (o mercado ndo mostra absolutamente nenhuma
tendéncia de queda no consumo de carros importados, muito pelo contrario, 0 que se
verifica & a pratica constante dos carros populares 0 km), e de modo que satisfaga o
cliente ao longo de toda vida atil do automével, com pouca manutencdo,
funcionamento suave e confortavel, silenciosa etc...

Nao podemos, pela propria natureza da caixa de transmissdo, fazé-la de modo
genérico (embora a metodologia € os calculos envolvidos no projeto possam ser
feitos desta maneira), para qualquer montadora, uma vez que 0 projeto da caixa de
transmissdo é fungdo primordial do motor ao qual ela serd acoplada.

Assim sendo, definiremos o projeto baseado no carro popular da General
Motors, Corsa Wind, isto porque :

- A transmissdo é importada e comegara a Ser produzida no Brasil ( no
segundo semestre de 1995)*.

- A transmissao atual foi projetada para o motor Opel europeu de 1.2 cm’ A

ndo para o utilizado no Brasil (de 1.0 cms), que embora da mesma familia
( denominada de familia I), possui curvas de torque ¢ poténcia diferentes.

- As relagdes de marcha utilizados permanecem inalteradas, embora a
realidade do trafego brasileiro e alem&o seja substancialmente diferente.

- A produgdo do Corsa seri aumentada com a introdugdo de uma nova
unidade fabril, isto d4 a dimensdo exata de que tal projeto terd uma vida atil longa ,
¢ devido a grande produgdo prevista se beneficiara , indubitavelmente da chamada
economia de escala.

* Segundo planejamento definido no 1.semestre de 1995.



Caixa de Transmissio

1.2 Especifica¢des Técnicas

Segundo a metodologia do projeto adotada pelo Prof. Omar Moore de
Madureira em sua apostila da disciplina de PMC-475 (“Metodologia do Projeto"),
vamos identificar perfeitamente o projeto a ser realizado através de um conjunto de
requisitos funcionais, operacionais e construtivos que devem ser atendido pelo
produto.

1.2.1 Especifica¢des Funcionais :

1.2.1.1 Desempenho : Compatibilizar da melhor maneira possivel a
velocidade € o torque produzidos por um motor GM, familia I de 1.01, 50 cavalos
de poténcia maxima e 75 NxM de torque miximo a um veiculo Corsa de 850 Kg,
ao longo de toda a faixa de rotagdo do primeiro.

1.2.1.2 Conforto :

a-) Nivel de ruido méiximo o menor possivel, o que gera
profundo desconforto ao motorista em qualquer tipo de trajeto.

b-) Curso de alavanca de mudangas atendendo ao melhor
compromisso possivel entre forga/curso de mudanga de marcha. Um curso longo
provoca uma diminuigdo na forga exercida pelo motorista, mas faz com que a
rotagdo do motor caia sobremaneira na troca de marchas diminuindo o desempenho
e a necessidade maior de aceleragio o que em altos regimes pode aumentar ainda
mais o consumo (um carro dito popular com motor de 1.0.1 deve manter um nivel de
consumo baixo, porém o desempenho pode significar seguranca principalmente em
estradas). Um curso curto torna o cdmbio mais agradavel com um tempo de mudanga
de marchas menor, mas via de regra torna muito maior a forga que 0 motorista deve
exercer causando desconforto e fadiga, principalmente no trénsito urbano.

Conclui-se portanto que o que se deve procurar € o
compromisso ideal entre forga ¢ curso, tendo em mente que o ideal seria uma caixa
de transmissdo cuja forga e o curso minimos.

c-) Facilidade de mudanga, o motorista deve mudar de maneira
mais facilitada possivel as velocidades, sem no entanto, ter incerteza de que marcha
engatou (como, por exemplo, uma manopla "boba" ou "esponjosa").



1.2.1.3 Seguranca :

Deve-se prever mecanismos internos para evitar o engate acidental da
marcha a ré (como uma trava que sé pode ser acionada com o carro imobilizado),
bem como externos a caixa de transmissdo como um limitador de rotagéio do motor
que além de poupé-lo evitard que todo o trem de forga e o veiculo em geral
(incluindo-se obviamente a caixa de transmiss#o), sejam submetidos a esforgos além
daqueles para os quais foram projetados.

1.2.2 Especifica¢des Operacionais :
1.2.2.1 Durabilidade :

Para que seja competitiva e por consequéncia nio prejudique a imagem
do veiculo na qual ela vai montada nem da montadora, a sua durabilidade deve
acompanhar a vida util dos principais componentes mecénicos do veiculo, ou seja,
jamais inferior a 150000 Km com o uso diario estimado em 3 a 4 horas em média,
(Valor consiste apenas em uma primeira aproximagio, mas na realidade ele sera
importante na determinagdo dos fatores de servigo ) ¢ levando-se em consideragio
que na cidade de Sio Paulo, um motorista gasta em média duas horas diarias no
trinsito). Além daqueles que a utilizam como meio de trabalho, como taxistas etc.

1.2.2.2 Confiabilidade :

Nizo deve apresentar nenhuma falha que interrompa o funcionamento
ao longo de pelo menos 10 anos de uso.

1.2.3 Especificagdes Construtivas :

Peso maximo : 40 Kg (estimativa grosseira).

3 eixos, sendo um de entrada, um de saida ¢ o da ré.

5 pares de engrenagens sincronizados (para as cinco velocidades a
frente), e 1 engrenamento com trés engrenagens para a ré.

Capacidade de Oleo : até 4 litros.

Dimensdes méaximas ( a fim de haver compatibiliade fisica com o
veiculo na qual vai montada ): 30x30x30 cm.



1.3 Sintese de Solugdes :

Vamos nesta parte gerar as concepgdes fisicas que a caixa de transmissio

pode eventualmente adquirir. Comegaremos mencionando as saidas e entradas
desejaveis e indesejaveis do produto, considerando-o como um sistema :

Entradas Desejaveis :

- Torque e rotagfo do motor

- Movimento correto para acionamento da troca de velocidade
- Sincronizagdo no tempo certo

Saidas Desejaveis :

- Torque e rotagdo para o diferencial e posteriormente as rodas, de acordo

com a velocidade do veiculo e o desejo do motorista

- Troca de marchas feita com pouco esforgo
- Troca para a velocidade desejada

Entradas Indesejaveis :

- Excesso de rotagio do motor

- Excesso de esforgo na troca de marcha

- Movimento incorreto de acionamento para troca de velocidade

- Troca feita para a velocidade errada

- Sincronizagéio errada (tempos incompativeis do conjunto motor-embreagem-

caixa de cidmbio)

Saidas Indesejaveis :

- Torque e rotagdo incompativeis com a velocidade do veiculo devido ao

acionamento erroneo de uma velocidade

- Ruido
- Vibragio
- Vazamentos



1.3.1 Sintese das possiveis solucdes

Solugiio A : Caixa com marchas desengrenadas, de engrenagens cilindricas.

Solugdo B: Caixa com marchas permanentemente engrenadas, de engrenagens
cilindricas de dentes helicoidais.

Solugdo C : CVT ( " Continuosly Variable Transmission ")
Solugdo D : Transmissdo Automatica.
Solugdo E : Transmissio Semi-Automatica.

Solugio F : Transmissdo Manual com Engrenagens Planetarias

Consideraremos como fungdes primordiais para um produto que satisfaga os
seus requisitos de desempenho , as seguintes :

1 -) Redugdo/Ampliagdo de torque/rotagdo do motor.

2 -) Mecanismo de troca de marchas

3 -) Nimero de velocidades possiveis

4 -) Sincronizagdo



Solugio A :

1) Feita através do engrenamento de um pinhdio deslocivel com uma coroa

fixa.
2) Feito por mecanismo de hastes e/ou vardes que transmitem o movimento

manual do motorista atd a caixa de transmiss&o

3) Numero de velocidades limitado para que a carcaga nio se torne
excessivamente grande, ocupando demasiado espago ¢ prejudicando o "lay-out” do
veiculo como um todo.

4) Marchas ndo sincronizadas.

vide figura 1.1

A\

Alavanca R,
de cimbio

S
Secunddrio
Contra-eixo
z intermedidrio ou
Primédrio carretel
ou piloto

figura 1.1, caixa de transmissio com engrenagens deslocdveis



Solucfio B :

1) Feito através do engrenamento constante de um par de engrenagens.

2) Feito por mecanismo de hastes e/ou varGes que transmitem o movimento
manual do motorista até a caixa de transmissdo.

3) Ntimero de velocidades limitado pela necessidade do veiculo, determinado
através da curva de torque do motor.

4) Sincronizado.

vide figura .1.2

1 EiNALDRIVE - YIScOUS 4 e 4 DIFFERENTIAL

COUPLING
i . ‘ *

“ . GEARS ‘0.
8 R E O o

figura 1.2 , caixa de transmissio com engrenagens permanentemente
engrenadas.




Solucdo C, CVT:

1) Através da variagio do didmetro de polias conicas que dependendo da
rotagdo do motor, alteram a sua relagdo de transmiss#o para mais ou para menos.
2) Fung#o da rotagio do motor (como mencionado acima), e da depressdo no

coletor de admissdo. :

3) Como o préprio nome diz, h4 uma variagdo continua da relagdo de

transmissdo em fungdo dos pardmetros acima citados.
4) As polias conicas (ou toréides), permanecem sempre sincronizados.
vide figura 1.3

PRIMARY INPUT
PULLEY

FORWARD CLUTCH

SECONDARY
QUTPUT PULLEY

.\\\\ 3 ? \ 2 \., . b v -
b ST ER o SR

(

e
\
FINAL-DRIVE

RING GEAR

VALVE BODY

figura 1.3, caixa de transmissio CVvT
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Solucdo D, Transmissio Automaitica

1) Troca de marcha através de conversor de torque e engrenagens
epicicloidais ou mesmo cilindricas como nos cimbios manuais.

2) Automatico, nio hé intervengéio do motorista. Posi¢des usuais ; D (drive),
N (neutral), P (parking, para estacionamento), e 1,2,3,4 ( para velocidades a frente).

3) Caixas de transmiss#o normalmente com trés marchas a frente. Atualmente
também existem de 4 velocidades, porém sdo mais caras e sofisticadas e ainda sio
destinadas a carros de luxo.

4) Acoplamento viscoso.

Vide figura 1.4

INPUT CLUTCH FORWARD LOW AND AREVERSE
HOUSING SPRAG CLUTCH CLUTCH SUPPORT

REVERSE FORWARD INPUT LOW AND REACTION
INPUT CLUTCH PLANETARY / REVERSE  PLANETARY
CASE CLUTCH GEARSET CLUTCH GEARSET

i STATOR
ROLLER

LOW ROLLER CASE
CLUTCH EXTENSION

{
OUTPUT
SHAFT
VEHICLE
SPEED
SENSOR

b

N~ GovEeRNOR

INTERNAL
REACTION

- F e y . -._ T - . 3 i 5 il # ‘ . .'
g : X & . - o faal GEAR
. =, ‘ by 14 ; i : .| > PARKING
13 1 ' - w »'

<’ J, PAWL
: REACTION
SUN
SHELL
PARKING LOCK
ACTUATOR ROD

VALVE AUXILIARY VALVE
80DY  BODY

TORQUE
CONVERTER

TURBINE
SHAFT

MANUAL SEPARATOR
SHAFT PLATE

PRESSURE
INSIDE
PLATE DETENT LEVER

figura 1.4 ; caixa de transmissiio automatica.
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Solugdo E, Transmiss@o Semi-Automitica

Itens 1,3,4 iguais a da transmissdo mecinica

2) Nio h4, a exemplo do acelerador eletrdnico "fly-by-wire”, ligagdo fisica
mecénica entre a alavanca de cimbio e o cAmbio propriamente dito.Um botdo aciona
um comando elétrico que acionara a mudanga de velocidades.

Soluc#o F, Transmissio Manual com Engrenagens Planetirias

1) Feita através de engrenagens planetarias

2) Por embreagem cdnica; Embreagem de disco.

3) Mecanismo "robusto”, permite a construgdo de um namero limitado de
velocidades.

4) Para cada troca de velocidades, freia-se imobiliza-se a coroa
correspondente para que a rotagdo que entra obrigue o sistema a girar, resultando
desta forma na desmultiplicagio desejada.

vide figura 1.5

Eixo de
transmissdo

I

Arvore de
manivelas

;

Jr‘." “llii hilm
i oo

figura 1.5, caixa de transmissio com engrenagens planetirias.
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As soluges acima apresentadas poderiam ser analisadas mais a fundo, porém
deixaremos para fazé-lo no projeto basico, onde a necessidade da escolha da melhor
solugdo tornard necessario o esclarecimento de varias peculiaridades e principios de
funcionamento dos sistema anteriormente citados.

1.3.2 Valor Econémico

Analisando-se o projeto sob o ponto de vista do valor econdmico, descarta-se
imediatamente a alternativa E. Os cdmbios semi-automaticos unem o que ha de
melhor em termos de cdmbios automaticos e mecénco (com o acionamento rapido de
um cimbio automitico sem o escorregamento ¢ a perda de poténcia que lhe é
peculiar). Porém sua aplicagio ainda é restrita a automoéveis de alto desempenho
como carros de formula 1 ¢ modelos esportivos de produgdo como Porsche (através
do sistema Tiptronic), sendo no entanto muito caros e invidveis do ponto de vista
econdmico.

Seguindo esta linha de raciocinio também poderiamos excluir o cidmbio
automatico, embora ele seja adequado (ao contrario da opinido generalizada) a
carros de uso predominantemente urbano, uma vez qua aumentam o conforto do
motorista. Entretanto, seu uso representa um gasto adicional num segmento de
mercado onde o sucesso é fungdo primeira do custo final ao consumidor. Além
disso, aumenta-se consideravelmete o peso em um veiculo cujo motor é fraco (
menos de 55 cavalos, via de regra) e adiciona-se componentes mecénicos e
eletrénicos que sdo supérfulos para esta classe de veiculo.

A escolha da melhor solugdo sera feita entre as quatro alternativas restantes.
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2. 0 PROJETO BASICO

2.1 A Escolha da Melhor Solugio

Para a escolha da caixa de transmissio dentre aquelas mencionadas,
langaremos mio do recurso chamado matriz de avaliagdo. Nela listaremos as
principais caracteristicas, e atribuir-se-4 a cada uma delas um peso. As solugdes
receberdo uma nota em cada quesito e a matriz nos fornecera o tipo adequado para

que prossigamos com o projeto.

CARACTERISTICA | PES. |SOL.A _ [SOL.B |SOL.C |SOL.D
DESEMPENHO 8 3(24) %72) 10(30) 5(40)
DURABILIDADE |5 0(0) 10(50) 5(25) 3(15)
SUAVIDADEDE |5 0(0) 9(45) 10(50) 5(25)
OPERACAO

CUSTO DE FABRI | 8 10(30) 8(64) 2(16) 0(0)
CACAO

INVESTIMENTO |9 9(81) 8(72) 2(18) 109
NECESSARIO

CONFIABILIDADE | 6 0(0) 9(54) 9(54) 8(48)
DIMENSOES/ 6 1(6) 8(48) 10(60) 2(12)
PESO

PRAZO DE 7 10(70) 9(63) 5(35) 5(35)
IMPLANTACAO

ADEQUABILIDA |3 3(9) 10(30) 8(24) 2(6)
DE

SOMATORIA |- 270 498 362 190

Pela matriz de solugdo, decidir-se-a claramente pela alternativa B, ou seja
Caixa de Mudancas Manual de Engrenagens Cilindricas Permantemente

Engrenadas.
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Aqui cabe um comentério, as solugdes A e F, que receberam pontuagdo
francamente inferior, na realidade, ndo poderia ser diferente, uma vez que
representam formas construtivas e solugSes extremamente antiquadas e/ou ndo
adequadas as necessidades dos motores ¢ veiculos atuais, os quais necessitam de
caixas capazes de suportar elevados valores de torque e rotagdo em €spagos cada vez
mais diminutos.Além do desempenho baixo, apresentam pouca confiabilidade e
suavidade de operagdo, por isso, foram absolutamente descartadas e ndo servirdo
nem como opg¢éo futura.

Esta critica obsolescéncia nio & encontrada na solugio C, que é encontrada
em alguns carros pequenos (como por exemplo, o Ford Fiesta). O problema é
justamente a novidade que isso acarreta. Como ha poucas desse tipo rodando (em
relagdo a alternativa vencedora B), sua durabilidade ndo foi téo comprovada. Além
disso, por ser totalmente nova, o custo de fabricagdo, investimento necessario € o
prazo de implantagdo praticamente decidiram a escolha em favor do tipo manual de
engrenamento constante. Dado que o custo de inovagdo seria elevado e ndo
compensador uma vez que a alternativa B tem-se revelado ao longo da histétia do
automével como sendo a de uso mais comum, generalizado, eficiente, pratico e
barato.

O que se verifica neste caso, ¢ que para a nossa realidade ndo vale a pena
" reinventar a roda " e sim adapti-la da melhor forma possivel as nossas
necessidades.

Temos portanto a esta altura perfeitamente definido o projeto que sera
realizado de forma tal que as especificagdes sdo as que se seguem :

Especificacées do Projeto a Ser Executado :

motor GM familia I (1.0) L e diferencial(**)

Elemento a ser

projetado
Embreagem

@ e, s Caixa de Transmissio
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MOTOR : GM familia I

Poténcia Mdxima : 50 cv(36.8 kW) @ 5800 rpm
Torque Mdximo : 75.5 Nm (7.7 mkgf) @ 3200 rpm
Cilindrada : 1.0
Combustivel : Gasolina E20 ( 20% de dlcool anidro)
Injegdo : Tipo TBI (Throttle Body Injection), monoponto
SOHC , Single Overhead Camshafl' ( Comando de

Vélvulas Unico no Cabegote)
Taxa de Compressdo : 9.2:1
Posigdo : transversal

CAIXA DE TRANSMISSAO :

3 velocidades a frente, mais ré
Engrenagens Cilindricas permanentemente engrenadas
Posigdo: transversal

Obs 1. No desenho,(**) significa elemento da transmissdo que ndo sera alvo
do projeto.

Obs 2. Como partimos desde o principio da hipdtese de que projetariamos
uma caixa de transmissdo para um determinado automoével € motor bem definidos
(Corsa Wind 1.0), nio levaremos em consideragio a disposigdo longitudinal ( que
normalmente apresenta um eixo a mais), uma vez que ela ndo é exequivel por
simplesmente ndo caber e ndo poder ser adaptada ao referido veiculo.

Para uma boa visualiza¢do da caixa de transmissdo fransversal, em relagio ao
resto do veiculo vide figura 1.5 (proxima pagina).



figura 1.5, posic¢io da caixa de cimbio transversal no trem de forga.

(C] 1993 Informative Graphics Corp.
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3. PROJETO EXECUTIVO DE UMA CAIXA DE TRANSMISSAQ

Sabe-se da metodologia do projeto de maquinas que dada a poténcia e o
torque produzidos pelo motor bem como a faixa de rotagdo na qual ele ¢ utilizado,
aproximam-se as velocidades intermedidrias por uma série de Reynard normalizada.

Tal fato decorre de que as méquinas ferramentas (fresadoras), que usinam as
engrenagens, as fazem segundo um critério de médulo normalizado. Em outras
palavras, a série de Reynard gera uma relagéio de redugio que sera feita através de
engrenagens de médulos normalizados.

A realidade da indidstria automobilistica porém, € consideravelmente
diferente, pois o grande volume de produ¢do compensara a compra de maquinas
especificas para a usinagem da engrenagem que se queira.

Dada essa liberdade de escolha, ha de se definir critérios para fazé-la, sempre
tendo em mente que o célculo tedrico pode ndo dar eventualmente os resultados
finais, visto que a necessidade de verificagdo na pratica (através de testes em
protétipo) ¢ indiscutivel. Os dados tedricos porém, s3o imprescindiveis para que se
tenha uma diretriz a seguir.

Isto posto, teremos como pardmetros para célculo :

- Capacidade maxima de subida em rampa (considerar-se-a rampas com
inclinagdo de pelo menos 30%).

- Velocidade maxima do veiculo.

- Curva de poténcia e torque em fung¢do da rotagéo.

- Peso do veiculo

- Raio dindmico do pneu

- Area frontal do veiculo

- Coeficiente de resisténcia aerodindmica

- Rendimento da transmissdo

Dos itens mencionados, acima desprezaremos a area frontal do veiculo € o
coeficiente de resisténcia aerodinimica, visto que ndo t&ém efeito consideravel no

resultado final.
E importante, também, a relagfo do diferencial, que como n#o sera projetado,
tomaremos como 4.53 (valor este existente no Corsa Wind).
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3.1 Caiculo de Marchas:

Procedimento :

Existem vérios procedimentos para determinagfo das relagdes de marcha a
serem empregues em uma caixa de transmissio. Todos levam em conta a curva de
torque ¢ poténcia do motor, sendo que existem alguns mais sofisticados que
empregam softwares que levam em conta além do comportamento motor-
transmissdo, os dados do veiculo como um todo o relevo em que ele sera utilizado e
o tipo de utilizacdo.

Vamos demonstrar neste trabalho, um método mais tradicional (no qual o
préprio programa se baseia), e que é comumente utilizado. E o chamado diagrama
“dente de serra” ou diagrama de velocidades e torques. (Encontrado na Apostila do
Curso de Transmissdes da F.E.I e no BOSCH handbook).

Este diagrama ¢ um diagrama de velocidade em fungdo da rotagio do motor
(vide figura 3.1 e 3.2), por onde se tragam duas verticais paralela ao eixo das
ordenadas (o das velocidades), correspondentes a rotagdo de poténcia méixima e a de
torque méximo. Dado uma velocidada méaxima em cada marcha e um Av
correspondente adequado (que é a velocidade méxima em uma marcha menos a
velocidade na marcha imediatamente inferior), sempre lembrando que via de regra
os Avs devem ser "adequados” (Ndo ha sentido em um escalonamento com a 1.
marcha indo até 40 km/h e a 2. até 45km/h 1), determina-se através das expressies
abaixo as relagdes de marcha da caixa de transmissdo.(Vide também a curva de
torque e poténcia do motor na figura 3.3, observar as suas verticais acima citadas

tragadas, bem como os pontos 1 ¢ 2 relacionados com o torque e a poténcia
méxima).

Tractive force/speed diagram
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figura 3.2, diagrama "dente de serra", fonte : Apostila de transmissjes

A 5. marcha se determina pela velocidade méxima aproximada requerida para

o veiculo e a 1. pela capacidade de subir uma rampa. As demais pelo diagrama

"dente

de serra”.

Relagdo entre a velocidade do motor e a velocidade das rodas, ou seja, a

velocidade do veiculo.
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- D motor* roda
Vearro = * . a)
rel.marcha® rel difer.

*
v=2” n*.rmdt, ®)
60 i,*i,
*
v=27r n*.rmda +3.6(c)
60 Im*id

Sendo (b), expresso em m/s e (c) expresso em km/h.

Onde :

i, relagdo de redugdo do diferencial, fixa = 4.53 (hipdtese do projeto).
n max (rotagdo maxima)= 5800 rpm.

I, € a incognita que eu quero determinar para cada marcha.

Velocidade maxima requerida : 190 km/h
Motivo :
- Limite para eventuais aumentos de
poténcia.
- Coeficiente de seguranga
- Consumo de combustivel.

Entio, para o célculo de relagio da quinta marcha, impondo-se um
velocidade de 190 kin/h, temos:

27*5800 , 02888 , 3.6
60 is  4.53

51642 *is = 37888.51

is =0.73

190 =

A relago encontrada é a de 0.71. A aproximagdo da caso teérico para o caso
real neste caso pode ser considerada muito boa. Deve-se lembrar que o ajuste final é
sempre feita em veiculo e que o célculo do r da roda € aproximado.(feito através das
medidas do pneu).



21

Cdlculo da 1° marcha :

Critério : Capacidade do automével de subir uma rampa com algo em torno
de 35% de inclinagio.

Massa do veiculo : Corsa : 845 kg + Carga adicional(passageiros,bagagens
etc) = 845-+450(estimado)=1295kg.~1300 kg,

Para uma rampa de 30%, teremos um tridngulo retdngulo de catetos 100 e 30,
chamando de B, o ingulo formado entre a horizontal (100 m), e a hipotenusa,
teremos valores de 16.7° (com 30%) e 19.3° (com 35%)..

Entio, teremos :

Matematicamente :

Forga de tragio maxima . r roda = Torque maximo nas rodas

Para um rampa de 30% :
Ft=Mg*senf3
Ft=Mg*(senp )
=1300*9.8(sen 16.7)=13181*0.275=3660.97N
Mt=Ft*Rroda=3660.97*0.2888=1057.29 Nxm
1057.29 _ 66

i total

boai=16, 16=iys *iy, Entdo, i, primeira marcha=3.53

Para um rampa de 35%
De maneira absolutamente analoga
Ft=4510.8 N
Mt=Ft*Rroda=1302.72 Nxm
1302.72 66

Lotat

la=19.74 19.74=i,; *i), Entdo, i, primeira marcha=4.358

Aproximagio tedrica bastante aceitdvel uma vez que
- Subida de 35%/30 % bastante pronunciada
- Aproximagdo por um p constante e invariavel.
- Peso bruto aproximado
- O valor final ¢ sempre obtido em veiculo
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Relagdes Intermediarias :

Fato Observado: Carros dotados de cambios ditos curtos (com relagio de
marchas de maior redugdo que os de demais, ditos longos), apresentam uma forga
trativa nas rodas maior, devido ao maior torque disponivel pela maior redugdo. Em
compensagdo, se caracterizam por maior nivel de ruido e consumo de combustivel
sensivelmente mais alto.

O motorista brasileiro, por caracteristicas culturais e "topograficas”, via de
regra aprecia este tipo de cdmbio desde que ndo se penalize excessivamente ruido e
consumo. Como exemplo, podemos citar os automoéveis Santana (VW) e Tempra
(FIAT), que a época de seus lancamentos apresentavam relagbes de marchas
derivadas diretamente das de origem (alema3 e italiana respectivamente). O que se
observou foi a ndo aceitagio do consumidor que alegava falta de "poténcia” no
motor. A fim de satisfazer o desejo do consumidor, as fabricas providenciaram o
"encurtamento” de suas transmissdes através de uma "reducdo” no diferencial. A
alteragiio no diferencial e ndo na caixa propriamente dita justifica-se pela maior
facilidade de mexer nas engrenagens do primeiro do que no segundo. O resultado de
tal alteragdo, como se sabe, foi 0 aumento das vendas dos produtos com melhorias
significativas para as suas imagens.

Idéia : Fixam-se os limites superiores ¢ inferiores e escalonam-se as marchas
de modo a que, na troca de marcha para cima ("upshifting") tenhamos a mesma
velocidade mas com a rotagdo caindo o mais possivel na faixa de torque maximo.

Para melhor aproveitamento, teremos que o Av de cada marcha seja menor da
1* para a 2* (onde ha maior quantidade de torque disponivel), e va crescendo até ter-
se a maior ( de 4° para 5° portanto).

Para o nosso caso particular, temos :

n torque maximo; 3200 rpm.
Faixa de torque maximo : 2500 rpm até 3800 rpm.,

_2x*5800, 0.28838 __ 3788851

. =32km/h
60 4.35*4.53 1182.33

vmax em 1°

com relagio real 3.55 : vmax em 1°= 40km/h.

Para as relagSes reais, verificadas na f13(Corsa) , calculadas de maneira
absolutamente analoga :

vinax em 2°= 71 km/h.
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vmax em 3= 107 km/h:
vmax em 4°= 156 km/h.
vmax em 5°= 190 km/h.

fazendo-se uma verificagdo quanto aos Avs, temos :

AV1 = 32 km/h(v2-v1),
AV2 = 39 km/h(v3-v2)
AV3 = 35 km/h(v4-v3)
AV4 = 34 km/h(v5-v4)

O que se verifica é que, coincidentemente ou nfio as relagdes de marcha
aproximam-se por uma P.A de razdo 35.
Para efeito de comparagdo, iremos aproximar por uma PG :

V1=32
V5=190
V5=y1*g®D

190 =32 *4*
q =156

Entdo teremos :

V1=32 km/h.
V2=32*1.56=49.92 km/h.
V3=77.8752 kim/h
V4=121.48 km/h.
V5=190 Km/h.

Pelo visto acima, a experiéncia mostra escalonamento de velocidades pouco
usual na indastria automobilistica.
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Aplicando o método através das expressOes acima teremos entdo o seguinte
escalonamento das marchas.

tabela 3.1 : Comparagiio dos valores calculados com os verificados na
caixa real.

MARCHA REDUCAO REDUCAO
REAL CALCULAD

A

1(C/35%) == 4358

1(C/30%) 3.55 3.53

2 1.96 — [ 1.94

3 1.30 1.28

4 0.89 0.86

5 0.71 0.73

RE 3.31

Conclusdes : Conclui-se facilmente pelos dados apresentados na tabela, que o
método é perfeitamente eficaz e valido. Assim sendo, tenderiamos a exatamente 0s
mesmos resultados que os reais, se os parimetros ¢ hipéteses de entrada fossem
iguais. (Como a exata velocidade méxima requerida, o coeficiente exato de atrito e o
raio da roda por exemplo, entre outros citados no calculo acima). Como
comprovagio dessa tese, temos o caso da primeira marcha que foge
consideravelmente da relagiio real quando se considera uma rampa de 35%. Isto
porque para este tipo de veiculo, destinado a sua aplicagio peculiar, esta ndo éa
rampa considerada, e sim a de 30%, que como se vé, requereri uma relagdo de
marcha bem préxima da ja existente.

Como um dos objetivos deste projeto é a verificagdo dos métodos tradicionais
de projeto em um dispositivo mecanico real, e dado que a diferenga entre as relagdes
de marcha foi muito pequena, adotaremos doravante as reais jd existentes como
sendo as relagSes do nosso projeto, para que se possa fazer as verificagdes desejadas
e necessdrias quanto aos métodos de dimensionamento. Como se vera adiante por
problemas geométricos ¢ de fabricagdo, a caixa final terd relagdes ligeiramente
diferentes (no maximo 3.5% de discrepancia, como adotado no curso de projeto de
maquinas), mas partiremos como base das acima citadas.



figura 3.3: curva de torque e poténcia do motor GM 1.0
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3.2 Engrenagens
3.2.1 Cilculo dos Parimetros Geométricos das Engrenagens :

Dentro da sequéncia de nosso projeto de caixa de transmissdo, uma vez
definidas as relagdes de transmiss3o (vide item anterior) passaremos a determinagdo
dos pardmetros principais geométricos dos pares de engrenagem.

Dada uma relago de transmisso J, trataremos de achar o nimero de dentes
inteiro, para os pares de engrenamento constante. O desvio entre o i encontrado e o
calculado ¢ aceitivel se menor que 3.5%, via de regra.

Sera fixada também a distdncia entre centros (a,) que com base em valores
adotados para transmissdes desse tipo serd de 65 mm.

Assim, fixada a relagio de transmissdo e a distincia entre centros,
determinaremos os dngulos de hélice (para engrenagens cilindricas de dentes
helicoidais, ou seja, todas menos a ré) de pressdo € 0 modulo normal.

Aqui, cabe um comentirio : normalmente o moddulo e os dngulos
mencionados devem apresentar valores normalizados (vide tabela 3.4). O que se
verifica na pritica é que isso nfo acontece, uma vez que o grande numero de
engrenagens a ser produzida para aplicages automobilisticas justifica plenamente a
fabricagio ¢ compra de méquinas ferramenta que possam produzir pegas com o
médulo os dngulos mais adequados.

Module saries for spur and bevel gears
in mm (excerpt from OIN 780)

0.3 1 3 10 32
0.358 1.125 35 11 36
0.4 125 4 12 40
04§ 1.375 45 14 a5
05 1.5 - 18 50
Q.55 178 55 18 55
0.8 2 8 20 &0
0.65 225 7 2 70
0.7 25 8 28 :
0.75 275 g s

0.8

0.85

09

Q.95

Mocdules given in bold type are pre-
ferred. L e e

e e i

tabela 3.4 : médulos normalizados
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3.2.2 Algoritmo de Cilculo :

a)
b)

c)

d)

Dado i, encontra-se o nimero de dentes, Z, dos pares engrenados.
Verifica-se se a nova relagio de transmiss@o é aproximadamente igual
a original calculada.(tolerancia de 3.5%).

Calcula-se os diametros primitivos, com um sistema de duas equagdes
a duas incognitas, respectivamente a distdncia entre centros g ¢ a
relagéio de transmissdo.

m,

> Z*m
Através da expressdo D, = 2. calculo o termo
cosf cos

Encontro o valor mais adequado para m, e cos B dentre os valores

mais usuais na indistria automobilistica para este tipo de aplicagio
particular.

Nas proximas paginas, apresentamos os valores numéricos e os calculos
utilizados, bem como o valor de relagdo de transmissdo obtido.



Célculo da 1a. marcha (reduzida):

Relagdo de transmissdo calculada : 4.53

Assumindo Z1=11,Z22=48
45/23=4.3636 (O.X })
Distincia entre centros ay=65

Entdo

65=n+n
Dy+D,

65 = = Dl + D2= 130
By

2
D, =24.23,D, =105.7625

=436

Fixando-se o dngulo de hélice (8=30), temos m,=1.914
Pela norma DIN 780, com m,=2.0 =24.23

28



Calculo da 1a marcha (longa) :
Relagio de transmissdo calculada : 3.53

Assumindo Z1=11,Z2=39
45/23=3.54 (0K 1)
Distincia entre centros a,=65
65=n+n
D, +D,

65 = =D, +D,_130
il
D,
Dy =28.634,D, =101.366

Z*m
mas,D, = h
cosf

=3.54

m
Entdo.—2—=2.26
coS

Entio
Fixando-se o dngulo de hélice (3=30), temos m,=2.26
Pela norma DIN 780, com m,=2.5, $=19.88 .
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Célculo da 2a. marcha :

Relagdo de transmissdo calculada : 1.96

Assumindo Z1=45, Z2~=23
45/23=1.9565 (O.K!)
Distincia entre centros ap=65
Entdo

65 = n+nrn

Dy+D,

65 = = Dy +D,_130

Fixando-se o dngulo de hélice ($=30), temos m,,=1.65
Pela norma DIN 780, com m,=1.5, p=38.28 .
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Calculo da 3a. marcha :
Relagdo de transmissiio calculada : 1.30

Assumindo Z1=43, Z2=33
43/33=1.303 (OX )
Distincia entre centros a;=65
Entdo

65=r+n

D, + D,

65 = => D) +D,_130

=3
D,

Dy =56.52D, =93.26

Z*m,
mas,Dp = cos 3

Entdo: -2 = 1.71272
cosf3

Fixando-se o dngulo de hélice (=30), temos m,=1.5
Pela norma DIN 780, com m,=1.5 é um médulo normalizado (OK.)
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Calculo da 4a. marcha :

Relagdo de transmissdo calculada : 0.89

Assumindo Z1=33, Z2=37
33/37=0.891 (OK )
Distincia entre centros ;=65
Entdo

65=n+n
Dy +D,

65=
&

2
Dy = 68.783D, =61.2169

= D, +D,_130

=0.89

Fixando-se o dngulo de hélice (B=30), temos m,=0.8
Pela norma DIN 780, com m,=1.75, B=19.71.
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Calculo da 5a, marcha :

Relagdo de transmissdo calculada : 0.7143

Assumindo Z1=42, Z2=30
30/42=0.7143 (O.K!)
Disténcia entre centros dy=65
Entdo

65=n+n

65 = D1+D2

= Dy +D,_130
b

D,
D, =75.83D, =54.167

Z*m
mas, D, = i
cosf

=0,7143

Entdo: n = 1.57
cos

Fixando-se o dngulo de hélice (8=30), temos n,=1.57
Pela norma DIN 780, com m,=1.5, p=33.82

33
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Calculo da marcha a ré

Peculiaridades :

1) Sdo usados trés eixos ao invés de dois, para inverter o sentido de rota¢do do
movimento.

2) Sdo usadas engrenagens cilindricas de dentes retos, desta forma reduzindo o
custo, mas introduzindo o barulho caracteristico desta marcha.

A redugdo de 3.31 sera conseguida com

1. redug¢do : eixo de entrada (input) com eixo intermediario

Definindo :

Z input=13, Zinterm=29

i=29/13=2.23

Dado que D=mZ, para um didmetro pequeno de 30mm (engrenagen ja existente),
temos médulo de 2.3

Assim D(eixo intermediario)=2.23*30=66.9 mm.

2. redugio : eixo intermediario com eixo de saida mainshaft
Definindo :

m=2.3 (do engrenamento definido acima).

Para que se tenha um Zinteiro, Z=44,

Entio 44/29=1.517

D(mainshaft)=2.3*¥*44=101.2 mm,

Com ftrés eixos e tais caracteristicas de engrenagens pode-se manter a
distincia entre centros=65 mm, variando a posi¢do do eixo intermediario.

OBS: Para os pinhdes da 1 marcha e ré, o nimero de dentes é muito pequeno,
abaixo do limite minimo. Faremos as devidas correg3es para que nfo ocorra pitting
ou undercutting em seg¢des posteriores.

OBS2. Os valores do dngulo de pressdo a, serdo considerados os padrio
normalizados, ou seja 20 graus, a menos da marcha a ré que tera 25 graus. Tal
decisdo sera explicitada adiante.
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3.2.3 Correcies

Existe um valor de nimero de dentes minimo que deve ser observado, para
que ndo haja interferéncia com a ferramenta. Este valor para engrenagens cilindricas
de dentes helicoidais ¢ fungdo do dngulo de helice. Para um 4ngulo de hélice de 30
graus, o z minimo € o de 10. Como em 1. marcha temos z do pinhdo igual a 11, néo
havera necessidade de corregdo.

Se a corregdo fosse necessiria utilizariamos as seguintes expressdes.
(Bibliografia: Apostila do Curso PMC-460, Prof.Hélio Nanni), a saber :

- Corre¢do minima do pinhfio para evitar interferéncia com a ferramenta
(undercutting):

cos? Bp +tan? Qy

tan2 24}

Zomin 2 2(1—x)cosfy

- Corregdo da coroa para ajuste perfeito com o pinhdo :

Z1+z
x) +xy = —1—=2 (eva—evao—)l
2.1gap,

Onde x1 ¢ a correglio do pinhdo, calculada pela expressio anterior, e x2 é a
corregdo da coroa que se quer calcular.

O pinhdo da ré apresenta interferéncia (nimero minimo de dentes para
engrenagens cilindricas de dentes retos € de 17, quando o angulo de pressdo & de 20
graus). Assim para que nio haja undercutting devemos corrigir. Pela tabela
apresentada, baseada na norma DIN 3972, a correcdo deve ser de +0.25 mm,
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Porém este numero minimo ¢ fungfo do dngulo de pressdo, segundo a expressdo
(Apostila do Curso PMC-460, Prof.Hélio Nanni),

Zmin 2 2
sen” @,

Expressio que é vilida para engrenagens cilindricas de dentes retos, como é o
caso das engrenagens da ré. Assim se tivermos um &ngulo de pressdo de 25 graus,
teremos um nimero de dentes minimo de 11,2, como o previsto para o pinhdo foi de

13, néo precisaremos de corregdo alguma. (Vide figura 3.5)
Apresentamos desta forma duas maneiras de resolver o mesmo problema,

adotaremos este (iltimo, para evitar qualquer corregio nas engrenagens da ré.

Addendum modification
coefficient x

For straight teeth, @ = 20°, Basic rack |
as per DIN 3972 (hyp = 1.167-m)

1 2 3 4
Number of | Tooth Top tand | Tooth
teath 2, tree from | width pointed
tor helical undercut | 02.m, itx 2
teath 3, ez if x ™

7 +0.47 - +0.49

8 +0.45 - +0.58

9 +0.4 +0.4 +0.63
10 +0.35 +0.45 +0.70
11 +03 +0.5 +0.76
12 +0.25 +0.56 +0.82
13 +0.2 +0.62 +0.87
14 +0.18 +0.68 +0.93
15 +0.1 +0.72 +0.98
18 0 +0.76 +1.03

figura 3.5, correciio em funciio do nimero de dentes
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3.2.4 Cilculo dos Esfor¢os Atuantes nas Engrenagens

Engrenagens Cilindricas de Dentes Helicoidais estio submetidas a Forgas
Tangenciais, Forgas Axiais, e Forgas Radiais.

Os valores das mesmas sdo fundamentais para todo o projeto da caixa de
transmiss§o, pois serdo parimetro fundamental no dimensionamento de eixos,
rolamentos ¢ na prépria verificagdo dos parimetros geométricos das engrenagens.

A forga tangencial é devida ao torque aplicado pelo motor. Este é obviamente
o préprio torque do motor no eixo de entrada (Input-shaft, na planilha coluna is), e o
torque multiplicado pela redugdo i, no eixo principal (Main-shaft, na planilha ms).

Para efeitos de dimensionamento, e a favor da seguranga, serfio considerados
sempre os esforgos maximos, decorrentes do torque méximo fornecido pelo motor.

Os esforgos sdo determinados, pelas seguintes expressdes, a saber:

,  T.max
Ftmax =

p

Frmix= Ftmax*tan o
Famax= Ftmdx*tan B

Onde, a = dngulo de hélice
B= éngulo de pressio
rp=(raio primitivo=Dp/2)

Com estas formulas, podemos construir a tabela que nos daré os esforgos nas
engrenagens. Cabe salientar que por agio e reagdo elas sio iguais em cada par
engrenado.

Na tabela, temos :

G=gear , marcha.

MS=MainShaft, ou eixo principal. Local onde se encontra a engrenagem.

IS= InputShaft, ou eixo de entrada. Idem.,

i=relagdo de transmiss3o.

Z=mimero de dentes

Mn=mddulo normal da engrenagem

Dp=Didmetro primitivo

Tmax=Torque maximo no eixo.
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Pelas tabelas que se seguem (vide PLANILHA 1,PLANILHA 2, PLANILHA 3),
verificamos que, genericamente, os esforgos axiais s#o maiores quando o mddulo

ndo é normalizado. Isto decorre da necessidade de dngulo de hélice B, via de regra

maior. Como a forga axial cresce diretamente com a tangente de B, é de se esperar
um aumento na mesma como de fato verificado.

Todas as verificagdes quanto a resisténcia das engrenmagens e o projeto
propriamente dito serfo feito daqui em diante com a e B normalizados (com valores
30° e 20° respectivamente), e consequentemente mddulos ndo normalizados, isto
porque :

- A maioria das caixas de transmissdo possui dngulos proximos aos citados
acima, com razoavel variagio do moduio.

- Como visto, este tipo apresenta maiores esforgos e portanto representa uma
situagfio de maior exigéncia dimensional (embora a diferenga ndo seja significativa).

- Para um engrenamento suave e pouco ruidoso B deve se situar em torno de

30°. Nos calculos se apresenta B, variando muito, inclusive com valores menores
que 20° (na 1* e 4* marchas) e maiores que 30° (como na 2°). Para um
funcionamento mais homogéneo, teremos sempre 30°.

- Caso apresente algum problema quanto ao dimensionamento no item
seguinte (por Lewis ou por Hertz), a segunda opgdo (mdédulo normalizado), pode ser
considerada.

3.2.5 Andlise dos Resultados

Foram geradas duas planilhas com as caracteristicas fundamentais das
engrenagens da caixa de transmissdo.

A PLANILHA 1, esta relacionada com a e B normais, ou seja 20 e 30°.
Podemos verificar que o mdédulo normal (Mn), assume valores ndo normalizados
como ja seria de se esperar. As forgas foram obtidas através das expressdes acima
citadas. Pela a¢do e reacdo a forga que atua no pinhdo ¢ igual a que atua na coroa
apenas com sentido contrdrio. Por este motivo, s6 aparece um valor nominal por
par engrenado. Seram estes valores que servirdo como base para todo o
dimensionamento em se¢des posteriores.

A PLANILHA 2, por sua vez aborda o caso do modulo normalizado com
consequente varia¢do de a e f. Como o 3 é ora maior, ora menor que 30, a forca
também varia da mesma forma. Notadamente a forca axial.

A marcha a ré, serd conseguida pelo engrenamento de trés engrenagens
cilindricas de dentes retos, como consequéncia, como vemos em ambas as tabelas,
é 0 ndo aparecimento de forcas axiais. Além disso, o dngulo de pressdo, serd
considerado 25° por razdes de interferéncia que serdo discutidos posteriormente.
(Tal fato decorre do pinhdo ter um nimero de dentes inferior ao minimo necessario
para que ndo haja interferéncia nem undercutting).
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Fazendo-se uma andlise inicial dos esfor¢os, vemos que as marchas criticas
neste sentido sdo a primeira e a ré. Este fato decorre obviamente do maior torque
que estas marchas precisam fornecer ao velculo.Porém, devido ao seu
posicionamento, estas marchas podem eventualmente ndo serem as criticas em
termos de dimensionamento e verificagdo dimensional, Para tanto é Jundamental
que as posicionemos perto de um apoio, para reduzir os momentos Sfletores. Tal
situagdo jd foi prevista no layout inicial da caixa de transmissdo e, como veremos
adiante esta situagdo é perfeitamente contorndvel,

3.2.6 Cilculo das demais Dimensdes Fundamentais das Engrenagens

Para a verificagio de seu dimensionamento, bem como a perfeita
caracterizagdo das engrenagens, precisamos das dimensdes restantes que sdo obtidas
através das primordiais ja citadas. A saber :

Adendum(ha) = Médulo Normal

Dedendum (hf) = 1.25xMédulo Normal

Altura do dente = ha+hf

Raio de Base (rb)=didmetro primitivo/2-+ha

Raio de Cabega (ra)=(didmetro primitivo/2)*cosa
2n.n

Passo de base =

Grau de Recobrimento ¢,
Calculado da meneira que se segue:

2 2 2 2
Tal =1, Va2 =2
Ey = +
pb pb

Onde o indice 1, refere-se ao pinhdo e o 2 a coroa.
Todos os resultados obtidos para as engrenagens da caixa, encontram-se na

PLANILHA 3.

Vide figura 3.6
ha~ Adendo

hf- Dedendo

figura 3.6



3.2.7 Verifica¢io das Engrenagens

Vamos agora verificar se os pardmetros geométricos escolhidos para as
engrenagens sio adequados aos esforgos a que ela serd submetida em suas
aplicagdes.

Para tanto, faremos uma verificagio por dois métodos, o da tensdo de contato
de Hertz ¢ da pressio no pé do dente de Lewis.

Nestas expressSes, aparecem termos dependentes unicamente da geometria,
como no caso da relagio de transmissio e do didmetro primitivo, ¢ termos que
dependem do material e do acabamento da pega.Vamos impor que os parimetros
geométricos so sejam alterados em 1ltimo caso, alterando (caso se faga necessario)
apenas os dados relativos ao material.

E importante salientar também que as dimensdes devem satisfazer os dois
critérios com relativa margem de seguranga.

3.2.7.1 Verificagiio quanto 3 Resisténcia do Flanco ao Pitting ou Pressio
de Contato (Hertz)

Pela norma ISO DP 6336, o didmetro primitivo minimo do pinhdo ¢ dado
pela expressdo que se segue:

1
2Mt, ' 3
dprim, .y min=| (Zh.Ze.28.26 222 X1 Ka KB Ka.Kv
8.(oc,.) i
T
2
i b= [2M’ 2+ 1)Ka.Kv.Ka.Kﬂ}
O hacorca pinhd

Daremos uma explica¢do sucinta do que vem a ser cada um dos coeficientes
da equagfio e os valores adotados neste caso particular. Para maiores detalhes vide
apostila de PMC-323, do Prof. Carlos Tu, capitulo de “Engrenagens”.
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Determinagdo de cha (Tensdo Limite de Contato Admissivel)

_Ohlim ., %, %

Cha == zn*zr *¥zw

Onde

oh lim € a Tenséo limite de contato de Hertz, dado do material. Vamos adotar
como sendo igual a 1500 MPa.

SH ¢ o coeficiente de seguranga ao contato, adotado com 20%.(Padrio para a
indistria automobilistica neste tipo de aplicagio).

zn, ¢ o fator de vida requerida. Determinado da seguinte forma :

NL (niimero de ciclos)=NxLx60 (N em rpm e L em horas)
Se NL>=3.10° Entdo zn=1. (Vide apéndice)
Caso contrario zn<1.

Como no nosso caso particular NL>=3.105, entdo zn=1.

zr, fator de rugosidade do pinhdo, quantifica a influéncia do acabamento
superficial dos flancos dos dentes das engrenagens na capacidade de carga.
zw, fator de dureza superficial, calculado pela seguinte formula :

HB-130 ) .
zw =1'2——W3_' onde HB é a dureza Brinell do material do

pinhdo, em torno de 300 a 500 HB, para engrenagens com esta aplicacfo.
Lembrando que o material da coroa deve ser o mais mole.

Demais coeficientes :

Ka, (Fator de aplicagdo de servigo), pela tabela, considerando regime de
carga do equipamento motor ¢ movido como sendo moderado/médio temos um valor
igual a 1.5 (vide apéndice)

Ka e KB, valores de distribuigdo de carga e concentragdo de carga.

Ky, fator de velocidade, considerar para esta aplicagio.

Para a determinagéo do fator de velocidade temos,

K, = Af— , vide tabela 3.7, onde fv=1/kv.

v
Onde A ¢ a qualidade média da engrenagem, e v ¢ a velocidade periférica.
Para tabela com qualidade de engrenagens e aplicagdes tipicas, ver figura

3.10 =

Stesl and other Velocity factor f, o A4
merals 0.96 | 0.93 | 0.86 | 0.75 ] 0.67 | 0.55 | 038 | M Gre)

—

tabela 3.7 : tabela para fatores de velocidade (Kv ou fv)



tabela 3.10 : valores de qualidade de engrenagens e aplicacGes tipicas

| DIN gear qualities (DN 3961 to OIN 3964)

ality ] Exampies of applicatons Manutscitre-

2 Primary-stancard masier gears Form gnnding (50 ... 50 % scrap rate)

3 Master gears for the inspecton
department

4 = | Master gears fo¢ the workshop,
Messunng machansms

5 Drives for mechine toois, turbines, | Form gnnding and generative gninding
MEISUNNG equUIDMent

& As 5, aiso highest gears of
passenger-car and bus
ransmIssions

7 Motor-vehicie transmissions (hignast | Non-hardenad gears (carefuily manufactured)
gears), machine 100ls, rad venhicles, by hobbing, generative shaoing and pianing
hotsting and handling equipment, {subsequent snaving dasradle); aaditional
turbines, office macnines gringding s requirad for haraensd goars

8wag Transmissions for Motor venicles Hobbing, generative snaping and
{mucdie and (ower gears), rai planing (non-ground but hardenad gears|
vehicies, 100is and offica machines

L Transmissions tor farm tractors, Al of the usuat processes apply,
agncuitursl machinery, subordinate | additionaily extrusion and sintenng,
gear urts i general mecnanical injection moiding for piastic gears
equIpment, howisting equipment

l13na 12 | General agricultursi machinery

Zh, fator geométrico , calculado do seguinte forma :

Ze, fator de elasticidade .Para o ago : 189,8 Nxmm (vide tabela 3.8)

Zh = 21’—-—~°°sﬁb
sen2a
onde:

B, = sen”!(cos asenf)

Z.8, fator de angulo de hélice : ZB=,/cosﬂ

42
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Ze, fator de recobrimento, calculado da maneira que se segue:

Para ECDR. (Engren.Cilindrica de Dentes RETOS

4-5g,

Ze=

, Onde ¢, ¢ o grau de recobrimento.

Para ECDH (Engren.Cilindrica de Dentes HELICQOIDAIS)

Dado que &  jgenps » temos que
=

Seaﬂ 21,

Z 1

&= _|—

&g
Sendo

2, =‘F4—ea)(l—aﬁ) L8
3 Eq

i, é a relagdio de transmiss3o em cada marcha.
2Mt, ¢ o termo devido ao dobro do torque aplicado ao pinhdo.

O problema do Teta (6) ©

0 ¢ a relagdo entre a largura da engrenagem (b), € o seu didmetro. Ele é um
parimetro geométrico ¢ serd imposto de maneira que tenhamos um b razoavel de
modo a ndo termos uma caixa de transmissdo excessiva e desnecessariamente grande
(como no caso em que 6>1). Imporemos b=20mm, e calcularemos o 8 . Se pelo
critério de Hertz, o didmetro minimo for maior que 0 encontrado entfio alteraremos
da maneira a satisfé-lo , tendo sempre em mente que é desejivel uma caixa a menor
possivel.



3.2.7.2 Verificagdo dos Resultados (Hertzy)

Os resultados obtidos, através do método de Hertz encontram-se nas planilhas
4 e 5. Adotaremos as seguintes convengges:

- Pardmetros de entrada de natureza geométrica, encontram-se em itdlico
negrito.

- Parimetros de entrada do material, encontram-se em negrito.

- Pardmetros calculados auxiliares, segundo expressdes acima, encontram-se
no formato normal.

- Parimetros genéricos (como o Beta, ou Zn, referente 4 visa aparecem em
itdlico).

- A saida, ou seja, os didmetros minimos das engrenagens encontram-se em
negrito, com células sombreadas.

Como sdo muitos os pardmetros de entrada, adotamos a seguinte metodologia,
para que os resultados fossem analisdveis e de boa confiabilidade : primeiramente
definimos todas as constantes, que n3o podem ser modificadas a priori (como
valores relativos a geometria da engrenagem) e valores desejaveis quanto ao material
(a partir de diretrizes dadas por tabelas), e verificamos os didmetros minimos para
coroa e pinhdo. Chegamos a um resultado satisfatorio como se apresenta na planilha
4. Assim, 14 verificamos, que ainda cabe um refinamento.

Este refinimento é feito através da variagdo de 0, que a principio era elevado
para caixas de transmissdo destinadas a motores de pouca cilindradada (0.2, como na
PLANILHA 4). Assim, utilizou-se os valores mais comuns (como apresentado na
PLANILHA 5), e o resultado continuou mostrando um bom dimensionamento. Nio
refinamos ainda mais, visto que na fase final do desenho, poderemos precisar
compatibilizar os elementos, o que justifica a adogio de uma certa "folga"
dimensional, além das vantagens em termos de confiabilidade, vida 1til, etc.

Faremos abaixo uma sucinta explicagio de cada um dos termos da planiiha.

SHLCP, Tensao de contato limite de Hertz para o pinhdo. O valor adotado é
o usual em engrenagens de aplicagdo automobilistica ou seja 1500 (MPa).

SHLMCC, idem a anterior com um material de caracteristicas semelhantes as
para a coroa,

SH, coeficiente de seguranga, que como ja mencionado sera considerado de
20%, para aplicagGes automobilisticas deste tipo.

KA = 1.5 (fonte : Manual Gearbox Design, Alec Stokes)

KALFA,KBETA =1 1.5 (fonte : Manual Gearbox Design, Alec Stokes)

KV = 2.2 | definida através da velocidade média de utilizagdo 1.5 (fonte :
Manual Gearbox Design, Alex Stokes), e da qualidade das engrenagens adotadas
(A=8, segundo aplicagio padrio, fonte : BOSCH HANDBOOK).
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PRODK, ¢é uma célula auxilar que guarda o valor da produtéria dos diversos
Ks, mencionados anteriormente,

G, marcha.

b, parimetro de largura da engrenagem. O usual em engrenagens para esta
gama de torque (no maximo 100 N.m), é o de 20 mm. Este valor, pelo critério de
Hertz, mostrou-se suficiente.E, no entanto, um valor passivel de "refinamento”.

TETA, é o termo largura por didmetro primitivo da engrenagem (b/d).

HB, E a dureza Brinell da engrenagem, Na literatura, encontra-se valores
usuais em torno de 400 para a Coroa e 500 para o pinhdo. Por serem os mais
comuns, foram os utilizados.

TERMOI, coluna auxiliar de calculo.

ZEPS, E o Zépsilon, mencionado anteriormente.

PRODZQ,PRODZS,PRODZ,SIGMA, também sdo auxiliares.

2Mt, E o termo correspondente a duas vezes o momento torgor (Torque),
atuante na engrenagem.

D.MIN.C., ainda é uma varidvel auxiliar, que contém o valor do cubo do
didmetro minimo da engrenagem.

D.MIN.P : Valor do minimo do diimetro primitivo pelo critério de Hertz,
para o pinhdo.

d.COROA : Valor do minimo do diimetro primitivo pelo critério de Hertz,
para a coroa.

Concluindo, genericamente, todas as engrenagens passaram com satisfatéria
folga por este critério.Com valores de largura satisfatérios.

3.2.7.3 Verificagio quanto a Ruptura por Fadiga a Flexdo do Pé do
Dente(Critério de Lewis)

Para este critério faremos uma avaliagio do Forga Tangencial Maxima que
pode atuar nas engrenagens. Esta forga, pelo critério de Lewis deve ser menor que
aquela que efetivamente estd atuando na engrenagem para que ndo ocorra ruptura
por fadiga a flexdo no pé do dente.

A verificacfio se faz da seguinte forma, segundo o mesma referéncia:

o .bom
Ft =2 " 1]
YF .Ys.YB
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De modo que.
T =
A= SH

SH, € o coeficiente de seguranga que para aplicagdes deste tipo varia entre 1 e
1.5. Vamos considerar 1.25.

of lim., é a tensdo de flexdo limite. (Valor Tabelado, tabela 3.9)

b, largura adotada da engrenagem

m,, é o médulo normal.

Ys, fator concentrador de tensGes, adotamos como 2.(fonte : Manual Gearbox
Design, Alex Stokes)

YB, fator de dngulo de hélice, calculado da seguinte maneira:

&g.B £g > l,adotar
Yp= I—Tz—ow, com [3, em graus. Se £p=1

YF, tabelado em fungdo do nimero de dentes virtuais, de forma que :

4.4

YF =0.485~-
Zv+6.4

Onde Zv (mamero de dentes virtuais, sai da seguinte expressdo)

Zy = Z3
cos” B

3.2.7.4 Verificagcdo dos Resultados (Lewis)

Este critério quer avaliar, se a mixima for¢a que a engrenagem suportaria
(limite) ¢ mator do que ela suporta nas condigSes de operagdo.

Os resultados para este critério de Lewis apresentam-se na planilha 6. Como
podemos ver, este por este critério o dimensionamento é amplamente aprovado, com
a s forgas tangenciais limites bem menores que as atuantes em todas as engrenagens.

Na PLANILHA 6, temos :

SIGLIM, tensdo limite de Lewis, valor usual de 300 MPa, conforme
tabelado.

SH, coeficente de seguranga. Neste caso valor adotado o padrio de 25%.

SIGFA, ¢é a tensfo limite real, ja dividida pelo coeficiente de seguranga.
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Como mencionado na expressdo , sdo necessarios coeficintes para o calculo
da Ftmax, eles se encontram tabelados com o mesmo nome, a saber:

ZV,YF,EPSBETA (Epsilon Beta), YBETA,PRODY(auxiliar) e finalmente o
resultado Ftmax. A coluna "Ftmax cal" é a dos valores atuantes de fato na
engrenagem, Este valor corresponde (como sempre fizemos em nossa sistematica,
como sendo aquele devido ao torque méximo, portanto a favor da seguranga).

3.2.8 Seleciio de Materiais para Engrenagens

A partir de parimetros meramente técnicos, faz-se a selegdo dos materiais
para engrenagens, a partir das propriedades do material impostas na verificagdo de
seu dimensionamento (combinando tanto Lewis, como Hertz).

Assim, a partir da tabela 3.9 (fonte: Bosch Handbook), entrando-se com os
valores de tensdo limite de contato (Hertz) e tensdo no pé do dente (Lewis), bem
como valores de dureza, optaremos, por estar em uma faixa adequada, pelo ago
tratado termicamente 50 Cr V 4 para as coroas (ligeiramente mais mole) e ago
tratado termicamente 50 Cr V 4, ligeiramente mais duro para os pinhdes.

Gear materiais

Matorisl Condition, I'mqu' Harge | Parm Uil factor ¥,.7) |

heattrest. | 1130 550 |10KB | X4
healrear. | 1370 665 [ anOMB | 4

I7TMn SIS anesied 590 285 TOHD 160
heat-irant. bi-C L] 2048 200
heat-liost | 1000 490 | dore | 20

Tensie
sirergtn yrengint {ness  {roo st number of losd changes |
R revitseg | M8 straasd N, = L,-80-
Himm? | % o Frum ' e
514388, | HRC
Nimimd
fony mn mun. Rimend |t 0P | 102 | ot | 0
5160-2, C45 annsaied 590 5 17 HB 160
hast-ltent | 683 25 | 20HB 185
haat-reat L 410 280H8 | 8
251702060 |[swessd | 508 | 295 |200mB | s
dJ haat-lreat, | /8% NS | zeH8 | 29
g bestren.| 380 | 40 |zeoWB | s + fros]irs|2s | 2s
LELTD toewed | 583 | 235 j2ooum | 1as

ASt34-2,.C 18 meedes s ! us [woma| 10 v |izsfirsias {28
o SUtace
r rarcensa |, 590 | 8 |s7MAC| 160 1 (12 [15 |19 l2s
£ 18MnCrS smsns 00| - [wowa| - 1 = - =1 =
fo- o
g v | e b - |s7eAc) o ] 12 {15 ;19 |28
2zoun¢:rs aeawed | 90 | 7S | vvorB | w2 = o2 s s
| SUrnace- . '
5 narosned |w| 550 ST HAC kk 1} i 1 12 1'% 119 :25
8GN 8 aealed | 540 3 38 |wme| 20 1 - |- | o o
sSurlice-
hardenea | 170 | %90 |s7wAC| 10 [ 1 |va2 |1s |19 |2s
Grayuon GG-1 | - 175 2ona ) s | 1 e [im]ae s
gsxmcs-su - 510 ; “oHa | 10 |t 125{175]25 |25
(3§ Tin bronze
s = 195 0K | 100 1 |12s|irsizs 25

figura 3.9 : Materiais para Engrenagens
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3.3 EIXOS

Depois de calculados os esforgos atuantes nas engrenagens, iremos
dimensionar o eixo onde as mesmas estio engrenadas.

Existem trés eixos a serem dimensionados numa transmisssio deste tipo, que
sdo 0 de entrada (inputshaft) o principal (mainshaft) e o eixo da ré.

Faremos o dimensionamento de duas maneiras, e no final serd feita uma
comparagdo.

Para ambos os métodos citados, a avaliagio do didmetro do eixo ndo serd
feita para uma eventual segfo critica, e sim para cada um das segdes onde hd o
engrenamento. A conclusdo 6bvia deste fato, é que nio teremos um eixo de segio
constante e sim varidvel.

Para o dimensionamento dos eixos, por um método ou por outro, precisamos
da exata avaliagio das forcas e momentos atuantes nos eixos da caixa de
transmissdo. Como o levantamento é exatamente igual para os 6 engrenamentos,
fizemos um planilha denominada planilha 7, que nos forneceri os méiximos
momentos fletores (devido a flexfio e torgdo) e as reagdes nos apoios (serd
importante para o calculo dos rolamentos).

Na tabela, temos as seguintes varaveis :

Em itdlico, variaveis de entrada, a saber;

x , distincia do rolamento esquerdo ao ponto de aplicagdio da for¢a em mm.
Se o ponto de aplicagdo estiver a esquerda do rolamento esquerdo assumird valor
negativo (como no caso da quinta marcha).

-ri, raio primitivo da engrenagem situada no inputshaft.

-rm, raio primitivo da engrenagem situada no mainshaft.

~Fri,Frm, forgas radiais no inputshaft e mainshaft. Por agio e reagdo devem
ser iguais. Serve portanto como verificagdo.

-Fai,Fam, idem ao caso anterior para as forgas axiais.

-Ft, forga tangencial.

~ratio, variavel auxiliar no calculo das reagses.

-RBT, reagdo no mancal B, devido a esforgos de torgio.

-RAT, idem para o mancal B.

Depois segue-se, em negrito, as saidas :

1) MAIL momento devido a forga axial.

2) RBR, reagdo no mancal B, devido a esfor¢os radiais.

3) RAR, idem para o mancal A.

4)MFF1, Momento fletor devido aos esforgos radiais maximo.

5) M, Maximo momento fletor resultante. Devido tanto aos esforgos radiais
cOmo axiais.

Os itens de 1 a 5, s#o repetidos tanto para o INPUTSHAFT, como para o
MAINSHAFT como mostra a planilha.
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3.3.1 Dimensionamento do eixe por flexdo e tor¢io combinados (Norma
ASME)

Para o dimensionamento do didmetro do eixo, na segdo de cada
engrenamento, faremos da seguinte forma:

Id'?"'” = 1‘: J(CF)? +(CiT)?

¥

(fonte : Apostila de exercicios PMC-323, ProfJodo Batista Aguiar,
Dimensionamento, Prof. Boris Zampese).

Onde F, é 0 momento fletor maximo atuante na se¢fo do engrenamento
devido as forgas radiais e axiais (em um plano) e tangenciais (em outro plano).

T, é o momento torgor aplicado na segéo.

Cf, é o coeficiente devido a flexdo.(valor adotado: 1.5)

Ct, ¢é o coeficiente devido a tor¢do.(valor adotado : 1.0)

7,, € calculado pelo seguinte critério :

Sera igual ao valor minimo entre 0.18xTensdo de ruptura (Su) e 0.30xTensdo
de escoamento(Sy) (fonte : (fonte : Apostila de exercicios PMC-323, ProfJodo
Batista Aguiar)

3.3.1.14ndlise dos Resuitados

A planilha 7, fornecera M, momento fletor maximo devido as forgas axiais e
radiais.Este sera dado de entrada, chamado de F, nas planilhas 8 e 9, que calculario
os didmetros minimos Di, em cada marcha, através do método ASME apresentado
acima. Nas planilhas 8 ¢ 9, usamos a mesma conven¢do, ou seja, entradas em itdlico
¢ saidas em negrito.

Verifica-se, que tanto os didmetros do eixo de entrada, como os do eixo de
saida, apresentam valores coerentes, e que podem perfeitamente ser construidos.

Este é o método tradicional de dimensionamento de eixos, tal qual é
apresentado nos cursos de elementos de maquinas. S6 que néo € esta a forma, nem o
critério, que se utiliza no projeto de uma caixa de transmissdo para aplicagdes
automobilisticas e sim a que segue, através da flecha maxima. Utilizamos este
método apenas como demonstragdo ¢ também a fim de se comparar com o seguinte.
Veremos que as diferencas ndo séo, nem podem ser muito grandes
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3.3.2 Dimensionamento do Eixo pela Méixima Flecha Admissivel.

Este método é o mais comum para se determinar o didmetro dos eixos de
transmissdo em aplicagGes automobilisticas.

Consiste em estipular a flecha maxima admissivel no eixo, como sendo 0.1
mm.(valor padrio normalizado, fonte : Apostila de Transmissdes F.E.I).

Através da expressdo, da Resisténcia dos Materiais, tem-se

5= W.ch.y2
3EN

Onde :

1, comprimento do eixo entre apoios (rolamentos)

X, comprimento entre o apoio esquerdo e a engrenagem.
y, comprimento entre a engrenagem e o apoio direito.
E, médulo de elasticidade do material

I, momento de inércia do eixo

W, carregamento do eixo na segio

0=0.1mm

(fonte :Manual Gearbox Design, Alec Stokes)

Desenvolvendo a express3o acima temos que:

4
I= %,E=210 MPa, 1=220mm, temos que

Id#"PV;vcz.y2
680.4 {

com W em Newton e a,b em mm,
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3.3.2.1A4ndlise dos Resultados

O célculo do diémtro minimo do eixo, em cada uma das se¢des onde se
encontram as marchas encontra-se na planilha 10.

Nesta planilha usamos a mesma convengéio estando em itdlico, as seguintes
entradas, a saber ;

DEF, deflexdo méaxima no eixo em mm.

L, comprimento dos eixos em mm.

E, médulo de elasticidade do material.

y.x,w, conforme explicitado acima, os dots primeiros em mm ¢ w, em Nxmm,

D74, varidvel auxiliar.

Dmin, saida, didmetro minimo do eixo na segdo do par engrenado
considerado, em mm.

Comparando-se os resultados com o da caixa de transmisséo real, verificamos
que este método se aproxima bem mais, com valores quase iguais aos existentes. tal
fato advém, do modelo adotado ser exatamente o da méaxima flecha, e nio o da
flexo-torgio. E importante salientar também que o uso deste Gltimo ndo acarretaria
nenhum problema, visto que ele propde um eixo de maiores dimensSes e portanto
superdimensionado para o caso.

No desenho de conjunto final procuraremos partir das dimensdes do método
da deflexdo, podendo em certos casos, dependendo da necessidade, utilizar valores
maiores que o minimo recomendado. Nio faremos obviamente o contrario, utilizar
valores menores que 0 minimo, por motivos ¢bvios.

De qualquer forma, o que se verifica é que os métodos ddo valores bem
préximos do real como se pode verificar. O método da deflexdo inclusive, proposto
por Alec Stokes,em "Manual Gearbox Design", tem aplicagdo bastante ampla, sendo
utilizado até no dimensionamento de eixos de caixas de transmissdo de formula 1,
como frisa o autor em sua obra.

3.3.3 Material dos Eixos

Pelo modelo proposto acima devemos ter um material cujo mddulo de
elasticidade seja em torno de 210000 MPa. Um ago tem essas caracteristicas, embora
obviamente existam varios agos com essa caracteristica, um mais apropriados que os
outros para essa aplicago.

Segundo recomendagdo de Alec Stokes, em seu guia de materiais para caixas
de transmissfio podemos usar ,um ago de cromo niquel molibdénio, S28 (En 30B),
tratado termicamente e temperado para que se atinja Brinell 444. (Vide Manual
Gearox Design, "Materials Guide”, pdg 158).
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3.4 Lubrificacio

A importincia da lubrificagdo em qualquer dispositivo mecdnico &
indiscutivel.Porém, foi comum, que a0 menos no estigio de projeto nio se desse a
devida atengdo para este tema, motivado pela falta de conhecimento técnico,
dificuldade de se obter informagdes e de um estudo verdadeiramente cientifico do
tema,

Desta forma, pode-se reunir os diversos métodos de lubrificagfio aplicados a
engrenagens da seguinte maneira;

1) Lubrificagfio "manual”: onde o lubrificante é aplicado manualmente de
uma lata de dleo, ou similar,

2) Lubrificagdo "por gotejamento”: onde o lubrificante é aplicado por
gotejamento, a partir de uma lata de 6leo (ou container) através de um tubo préprio
OU MESMO um pPavio,

3) Lubrificagdo por "banho de dleo": onde os dentes das engrenagens sdo
usados como palhetas para circular o lubrificante.

4) Lubrificagdo por pressdo : onde o lubrificante é circulado por um dos
vérios tipos de bombas através de galerias ou tubulag@es de 6leo , onde jatos de 6leo
sdo direcionados para as engrenagens.

Dentre os métodos de lubrificagiio os dois primeiros sdo designados como
sistema de perda total, enquanto que os dois ltimos sdo chamados de sistemas de
recirculagdo.

Para que se selecione o tipo de lubrificagfio requerida é essencial que se faga
um estudo completo dos carregamentos das engrenagens, o meio em que a caixa
estard situada ¢ que as diferentes formas de lubrificagdo sejam corretamente
entendidas.

Escolha do Tipo de Lubrificante :

Definidos os tipos de engrenagens (Engrenagens Cilindricas de Dentes
Helicoidais, menos a ré) e o método de lubrificago, a Wiltima etapa consistira em
definir o tipo de lubrificante a ser utilizado.

O Lubrificante tem a fungfo primeira de evitar o contato metal-metal nos
dentes das engrenagens. O desgaste das engrenagens formardo depésitos, que por
sua vez fardo com que estas percam o seu formato original acarretando barulhos e
eventualmente quebras. Assim sendo o lubrificante devera ter necessariamente as
seguintes propriedades :

1) O lubrificante deve ter a propriada "adesiva”, ou seja, deve permanecer no
dente da engrenagem resistindo a forgas centrifugas e a pressio criada devido ao
carregamento.
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2) Deve proteger a superficie do dente contra toda e qualquer forma de
corrosio.

3) Deve ter a sua viscosidade praticamente inalterada em fungdo da
temperatura (6leo multiviscoso portanto).

4) Deve ser estivel quimicamente, num meio onde ha rejei¢do de calor; Deve
ser evitada a oxidag#o.

5) Deve ser capaz de dissipar o calor produzido por atrito tio rapido quanto
possivel.

6) Deve resistir 4 emulsificago, ou seja, manter as suas devidas propriedades
mesmo com pequenas quantidades de agua em suspensao.

7) Nio deve formar espuma.

Um 6leo para transmissdo deve ter necessariamente as caracteristicas citadas
acima. Para que isso realmente ocorra existe um bateria de testes homologados pelo
American Petroleum Institute (API) e ¢ pela American Society for Testing and
Meterials (ASTM) . Estes testes comprovam as seguintes caracteristicas do 6leo, a
saber; Viscosidade, Indice de Viscosidade, Adesdo, Protegio a corrosdo,
emulsibilidade, oxidag#io e degradagio térmica, dissipagdo de calor entre outros.

A maioria dos 6leo usados em fransmissSes sdo 6leos minerais refinados,
algumas transmissdes de uso mais abusivo podem usar inclusive dleos sintéticos.
Aditivos do tipo E.P. (Extreme Pressure), quimicos, podem ser misturados ao 6leo
para algumas sua capacidade de suportar altas cargas de trabalho. Hi também
aditivos que reduzem os efeitos do calor na viscosidade do 6leo, prevenindo também
a formagdo de espuma, ferrugem, corrosio, e ataque aos componentes vedadores da
caixa de transmisséo.

O tipo de 6leo mais comumente usado em transmissdes de carros de passeio e
até caminhdes tem um indice de viscosidade variando de SAE 75W (W de winter,
inverno em inglés) até SAE (140).

Com as caracteisticas citadas acima, o lubrificante escolhido devera
necessariamente de operar as seguintes fungdes na caixa de transmisséo:

1) Lubrificar as engrenagens e rolamentos a fim de prevenir o atrito.

2) Reduzir o atrito, diminuindo as perdas de torque e aumentando o
rendimento global da transmisséo.

3) Proteger os elementos da caixa contra oxidagdo e corroso.

4) Remover particulas de superficies metélicas.

5) Ajudar a refrigerar os elementos da caixa (engrenagens, rolamentos etc).
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3.5 Rolamentos

Calculadas as engrenagens e os eixos que compde a caixa de transmiss3o,
passaremos para o cdlculo dos rolamentos.

O nimero de rolamentos varia de acordo com o tipo de caixa de transmissio,
para uma do tipo longitudinal, como hi um maior nimero de eixos (3) o nimero de
mancais associado ¢ o de 6. Para uma caixa transversal como a nossa com dois eixos
o namero de mancais (conforme adotado em todos os calculos prévios) é de 4. Dois
para o eixo de entrada (input shaft ou gear cluster) e outros dois para o eixo de saida
ou principal (mainshaft).

3.5.1 Procedimento para a selecio

O procedimento para a selegdo de rolamentos é sempre o mesmo e feito da

maneira que se segue:

 Determinam-se os esforgos radiais ¢ axiais a que estd sendo submetido o

rolamento, através da somatéria de esforgos e momentos.

» Com base no tipo de esfor¢o que o rolamento deve suportar (axial e radial
combinados, s6 radial, s6 axial etc),e no didmetro desejivel (préximo ao
calculado para o eixo), faz-se uma pré selegdo do rolamento em catilogos
de fabricante (Adotaremos o catilogo da S.K.F.).

« Em seguida, calcula-se as cargas equivalentes dos rolamentos (P), com base
nos esforgos calculados, da seguinte maneira :

P=XF, +IF,, de modo que F,= for¢a radial resultante
F,= forga axial resultante.
X e Y, fatores obtidos no catalogo de
rolamentos
» Utilizando-se as cargas equivalentes e a capacidade de carga dindmica
(C),calcula-se a vida nominal dos rolamentos em milhdes de rotagdes.
Através da seguinte expresso :

p
L= (—) , onde o fator p serd : 3 para rolamentos de esferas

) 1/3 para rolamentos de rolos.

+ Em seguir, calcula-se a vida requerida para o mancal, em milhdes de
rotagdes, da seguinte forma:
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*®
N = L*U
2x*r

(a) U=redugdo no eixo traseiro (4.35)
r = raio dindmico do pneu.(400 mm)

, onde L=vida estimada do veiculo (em Km).

Vamos considerar um L de 150000km.

o Compara-se finalmente os valores da vida nominal dos rolamentos
escothidos com aqueles de vida requerida. Se :

L ’ * L4
F)l’ entdo o rolamento pré-escolhido estari aprovado.

3.5.2 Calculos e sele¢iio

Antes de selecionar o rolamento, vamos assumir as seguintes hipéteses :

1. Em cada e¢ixo, o rolamento mais préximo da primeira devera suportar os
esforgos axiais e radiais, sendo portanto o mais exigido. Para tal tipo de aplicagio &
usual a utilizagdo de rolamentos de esferas de contato angular.

2. O rolamento mais distante, suportara os esforgos radiais apenas.

3. Mostraremos duas maneiras de se avaliar a carga equivalente. Por
seguranga adotaremos o maior valor, ainda que o tipo de rolamento selecionado seja
verificado quanto as duas.A saber:

3.1 Célculo do P, levando-se em conta a utilizagdo de cada marcha:

De forma que, para o eixo de entrada :

o B PP fulUl+ P22 fu2.U2+ P3%. fu3.U3+ PA> fud U4 + P5° fuS.U5
JulUl+ fu2 U2 + fu3U3+ fud U4+ fuS.US
fonte : Apostila de transmissdes F.EI  (c)

Onde Pn, ¢ a carga radial e axial nos rolamentos do input.

fu n, é o fator de utilizagdo de cada marcha, fator este empirico. E usual
adotar os que se seguem :

ful=0.5=0.5% de utilizagdo

fu2=2.5=2.5% de utiliza¢io

fu3=15=15% de utilizagdo

fu4=50=50% de utilizag¢do

fu5=32=32% de utilizagdo

Un, é a redugio em cada marcha .
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E para o eixo principal temos :

. #P13.ﬁ:1+ P22 fu2+ P33 fud+ P43 fud+ P53 fu5
100
fonte : Apostila de transmissdes F.E.I (d)

O termo 100, que aparece no denominador € devido, a somatéria dos fu
(fatores de utilzagdo), que obviamente deve ser 100.

Este método permite, uma avaliagio de P mais otimizada, mas peca
exatamente nos fatores de utilizagdo, em especial da primeira. Além disso, os
mesmos sdo de dificil avaliagéo.

3.2 Calculo do P, levando-se em conta os esforgos maximos aos quais o
rolamento estard submetido.

Este método tende a ser o mais seguro. Deve ser revisto caso o rolamento
escolhido se mostre "superdimensionado”.

Através do calculo dos esforgos internos, tem-se em qual marcha eles
acontecem e qual o seu valor (que esti na tabela de esforgos por ocasido do calculo
do didmetro do eixo). Considerando este caso critico como constante e unico
(claramente a favor da seguranga), calcula-se o P e depois verifica-se.

3.5.3 Calculos Efetuados :

Pelo explicitado acima, os métodos variam quanto a avaliagdo de P
« Os méaximos esforgos acontecem em 1.marcha e sdo segundo as tabelas
de esforgos: Forga radial=2156,9876 N
For¢a axial=3596.105 N

Os rolamentos mais proximos da primeira marcha (doravante
chamados de A e B), devem suportar esforgos radiais e axiais, portanto
serdo rolamentos de esferas de contato angular.

Devo também estimar, nesta etapa do projeto um didmetro interno do
rolamento, consultando o catalogo SKF.

Temos entdo Fa/Fr >1.14, entdo

P=0.35Fr+0.57Fa=2804.7 N

Didmetro interno estimado =25 mm

Do catalogo (pag.292) : C=26000, Co=15600
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Nimero de ciclos requerido : N=259.62 milhSes de ciclos
através da expressdo (a)
Niimero de ciclos do rolamento , através da expresséo (b) :
p=3 (rolamentos de esferas)
L=796.61 milhges de ciclos.
A razio de (L/N)>1 (=3.07), portanto rolamento 7305 BE, aprovado
como pré-célculo. (H4 a necessidade de verificagdo no lay-out geral da caixa).

Os outros dois rolamentos, (doravante denominados C e D), devem,
por especificagio de projeto suportar apenas esforgos radiais. Serdo considerados
portanto rolamentos de rolos.

A forca radial maxima que aparece nos mancais C ¢ D, ¢ devida a
quarta marcha e é de 550 N.

Neste caso P=Fr.

Pela pagina 338, do referido catilogo, escolhendo-se um de didmetro
interno 17 mm, teremos C=17000 e Co=14300.

Calculando de maneira absolutamente analoga (N, a vida requerida, ¢
absolutamente a mesma), teremos L=96357 milhdes de ciclos, ou seja, L/IN>>>1¢ os
rolamentos estdo aprovados. Serdo de rolos, de designagdo NU 203 EC.

« As expressbes (c) e (d), forneceram valores de P menores que os
calculados acima, respectivamente (2500 N para os rolamentos A e B,
e 450 para os rolamentos C ¢ D). Este método leva em conta a
utilizagdo de cada marcha e tende a ser menos severo que o anterior
que implica em um rolamento passard toda a sua vida util na pior
condicdo de carga possivel. Acontece que neste mctodo, em uma
determinada etapa, estimamos o valor do didmetro minimo, € este
didmetro é de valor satisfatério no projeto. Como este valor de
didzmetro desejavel foi aprovado e com folga (como mostram os
cilculos), entio ndo ha neste tipo de projeto necessidade de
refinamento, uma vez o didmetro interno final do rolamento
provavelmente devera ser maior que esta primeira estimativa, e dado
que os carregamentos sd0 OS mesmos, entdo eles passardo com mais
folga ainda. Na realidade faremos uma selego "pelo didmetro interno”,
visto que pelo critério dindmico os rolamentos satisfazem-o
plenamente.
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4. DEMAIS COMPONENTES DA CAIXA DE TRANSMISSAO.

Obviamente uma caixa de transmissdo ndo é composta apenas dos elementos
de maquinas dimensionados e projetados em itens anteriores (eixos, engrenagens e
rolamentos), embora estes sejam os fundamentais.

Para que se tenha idéia dos elementos que compde a caixa completa vide
figura4.1e¢4.2
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figura 4.1, uma caixa de transmissiio de cinco velocidades (fonte: Automotive
Mechanics, caixa: General Motors Corporation, divisdo Chevrolet).
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figura 4.2 : caixa desmontada com componentes (fonte: Automotive Mechanics,
caixa: Ford Motor Company).
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Nesta figura podemos ver, além dos elementos citados:

- O sincronizador, que seré discutido a frente.

- Garfos (Forks),que atuam no sincronizador, através de movimento imposto
pelo motorista no momento da troca de marcha (via trambulador, mecanismo
espacial que leva o movimento da manopla de cimbio,gearshift lever,até o garfo).

Material utilizado: Ferro Fundido (FoFo). Material altenativo para alto
desempenho : Ago com 3% de cromo molibdénio (fonte:Manual Gearbox Design,
Alec Stokes).

- Buchas, selantes, espacadores e juntas conforme a necessidade (vide
desenho de conjunto final.

- Plugs e magnetos, com a fungdo de preenchimento/esgotamento de dleo ¢
de retengfo de particulas de sujeira em suspensdo, respectivamente.

- Carcaga, que agrupari toda a caixa de transmissdo. O ideal é que ela seja o
mais leve e compacta possivel. Existem carcagas em caixas de transmissdo de carros
de férmula 1, cujo desenho acompanha o formato das engrenagens 3

O formato da carcaga deste projeto encontra-se no desenho de conjunto.

Material utilizado : Ferro Fundido (FoFo). Material alternativo para alto
desempenho : Liga de magnésio, RZ5, cromada deépois de tratada termicamente
(fonte:Manual Gearbox Design, Alec Stokes).

- Parafusos, para fixagdo da carcaga.

4.1 Sincronizador

O sincronizador ¢ utilizado em transmissdes manuais para prevenir os
choques que ocomreriam entre as engrenagens sem a sua atuagdo (devido as
diferentes velocidades que elas tém no momento do engrenamento). Assim, pode-se
ter um engrenamento suave.

Os componentes principais de um sincronizador encontram-se na figura 4.3.

REVERSE

= ‘[

INTERAMNAL . CONE

SPUINES SURFACE
EXTERNAL

EXTERNAL TEET::

DETENT SPLINES  HUB

GROOVE
SYMCHRONIZER ::":l:‘;s
SLEEVE

EXTERNAL
GEAR VEETH

FIASI SFEED
GEAR

figura 4.3, componentes do sincronizador
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O sincronizador é composto portanto de cones (cones), nas engrenagens ¢ no
anél sincronizador (synchronizer ring). Trés chavetas (keys), que correm em fendas
dentro do cubo do sincronizador (syncronizer hub). O cubo ¢ chavetado ao eixo de
saida (output shafi). Um par de molas em formato de anél aplicam uma ligeira forga
contra as chavetas.

A luva do sincronizador (syncronizer sleeve), corre por cima do cubo. Ela tem
dentes externos, que se acoplam aos dentes da luva (sleeve). As chavetas tém as
secBes dos dentes ligeiramente levantadas que cabem perfeitamente na ranhura da
luva provocando o desejado travamento.

A sincronizagdo propriamente dita ocorre em trés estigios, a saber:

(vide figura 4.4)

1) A luva do sincronizador ¢ movida na diregio da engrenagem. A luva
desliza sobre as fendas do cubo e leva consigo as trés chavetas.

2) O anel sincronizador € encostado, primeiro, contra 0 cone de fricgdo do
corpo de acoplamento.Devido 4 diferenga de rotagdo, o anél sincronizador gira
imediatamente até o encosto do cubo do sincronizador e bloqueia o avango da luva
de engate.A pressdo constante da luva de negate, sobre o chanfro dos dentes de
engate e a eliminagdio do atrito entre os cones sincronizadores que provocam a
consequente igualdade das rotagdes das engrenagens, fazem com que o anel
sincronizador volte a sua posigdo inicial.

3) A luva de engate pode entdo ser totalmente deslocada para a direita, para
dentro dos dentes do acoplamento, finalizando o engate da marcha.

Vide figura 4.5
SYNCHRONIZER
SLEEVE SpCRRgRIZE SYNCHRONIZER e
SLEEVE SYNCHRONIZER SYNCHRONIZER TEETH
SYNCHRONIZER EXTERNAL RING SLEEVE MESH
RING AN JTEETH M L\
s SHAFT AT~ ~*
AL LN sl F——1
. el e . =} TN — ﬂ< L o
oo CONTA # \
:?»h OMIATE N L -
=000 = 73 N i g iy POWEF
E i.::iﬁL . " POWE
gl 47 s i Y SYNCHRONIZERY [ |/ ORIVEN
DRIVEN Hu8 N 1/ gﬁ:ﬁm DRIVEN ORIVEN AING GEAR
GEAR GEAR GEAR

figura 4.5, o sincronizador e o processo de sincronizagao.(fonte: Apostila de
Transmissées, FEI).
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Seguem figuras demonstrativas do sincronizador, seus componentes e o processo
de sincronizacio (fonte: Apostila de Transmissdes, FEI).

Arvore secundéria ' Engrenagem
Corpo de engate secuyndéria

Luva de engate

.
¥

Mediante o deslocamento da luva, consegue-se o engrenamento do <orpo de engate com
a engrenagem secunddria.
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5. CONCLUSOES

O produto final de nosso trabalho é o desenho de conjunto apresentado em
anexo. A partir dele é possivel tirar conclusdes e esclarecer dividas quanto ao
projeto da caixa de transmissgo.

» Verificamos no desenho, que a distincia entre os apoios (rolamenos), ndo
precisou ser alterada, o que é bom, visto que resulta numa caixa de transmisséo
compacta.

 As engrenagens, se desenhadas com a largura de dente da primeira tentativa
(notadamente b=20mm), resultam em uma incompatibilidade geométrica, quando
queremos manter a distincia entre apoios e entre centros inalterada.

» As engrenagens com o b, igual ao encontrado na caixa de transmissio
alemd, mostraram-se bastante satisfatdrias. Isto porque conseguimos manter
todas as caracteristicas geométricas desejaveis, juntamente com materiais usuais
para este tipo de aplicagdo. Néo precisamos recorrer a materiais com
caracteristicas de resiténcia especiais, 0 que encareceria sobremaneira o produto
final. Este encarecimento obviamente ndo ¢ nada desejavel em um veiculo
popular.

» Os modelos de verificagdo da resisténcia das engrenagens, notadamente
Lewis e Hertz, mostraram-se validos. Esta foi uma das principais conclusdes,
visto que nos cursos de Elementos de Maquinas ¢ sugerido uma relagdo b/d em
torno de 1.2, o que é impraticavel para aplicagSes como esta, que tornariam a
caixa demasiadamente grande e pesada. Assim, utilizando todos os fatores de
acordo com a aplicagdo, bem como as varidveis relativas ao material tabeladas,
consegui-se chegar a valores de resisténcia muito bons,

Verifica-se que mesmo utilizando-se valores de b/d pequenos (conforme as
planilha em torno de 0.13 a 0.2), as engrenagens passam ainda com folga neste
critério.

Assim, mesmo que o motor sofra um acréscimo em seu torque maximo
(estimado em mais 3 Kgf.m), as engrenagens ainda assim resistiriam,

« No dimensionamento de eixos, mostramos um método que ndo é o usual,
para aplica¢des automobilisticas (critério ASME), mas que mesmo assim
mostrou resultados interessantes. Os seus valores sdo maiores que os
apresentados pelo método da deflexdo. Desta forma, como mostra o desenho, a
fim de se ter um eixo geometricamente adequado (sem muitas variagSes em suas
se¢des), 0 que acaba acontecendo € que temos valores maiores que os minimos
indicados pelos métodos, mas bem proximos do critério ASME. Conclui-se
portanto que 0s eixos estdo adequados aos dois critérios e que uma eventual
otimizagfio, principalmente no eixo de saida pode eventualmente ser feita.
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Embora ndo seja necessaria a priori, visto que o que se verifica ¢ 0 mesmo eixo
sendo aplicado para uma familia inteira de transmissdes tendo o seu limite
superior destinado a veiculos com aproximadamente 17 Kgf.m de torque
maximo.

« Os sincronizadores n3o foram alvo de dimensionamento, porém devemos
fazer um comentério. Verifica-se em caixas de transmissdo similares que os
mesmos podem encontrar-se distribuidos, ou seja, ha sincronizadores tanto no
eixo de entrada como no eixo de saida. Na nossa caixa, eles encontram-se todos
no eixo de saida. Tal solugéio tem mostrado na pritica que acarreta urn maior
esforgo por parte do motorista em trocar a marcha, além de um maior desgaste.
Deve ser repensado portanto.

« Conclui-se pelos cilculos de esforgos e momentos fletores, que ndo ha
nenhum motivo para se manter a quinta marcha no local onde ela se encontra.Isto
deve ser devido a uma evolug#o a partir de uma transmissdo de quatro
velocidades. Esta colocagdo obriga a utilizag@o de umn sincronizador s6 para esta
marcha, quando o ideal é se ter um conjunto sincronizador para duas marchas
pelo menos.

« A colocacdio da 1 e 2 marcha, bem como da ré préximo a um dos apoios €
uma solugdo excelente. Como ¢é nestas velocidades que temos a maior redugdo e
portanto os maiores esforgos atuando, tal solugdo, como mostra as planilhas
compatibiliza de boa forma os maximos momentos fletores atuantes, mantendo-
os em uma faixa aceitdvel para um dimensionamento mais favoravel.

« Quanto aos rolamentos utilizados vemos que :

1) Os rolamentos de esferas, tém o mesmo didmetro interno daquele que foi
estimado a principio (25 mm). Ndo precisamos fazer nenhuma alteragio €
portanto a especifica¢do ¢ a mesma da ja citada. Vale lembrar que quanto ao
critério de vida passa com satisfatoria folga.

2) Os rolamentos de rolos, por caracteristicas do layout geométrico da caixa,
foram aumentados para um didmetro interno de 30 mm. Assim, como o pré-
calculo foi feito em cima de rolamentos com 17 mm, conclui-se que os de 30 mm
passam com mais folga ainda pelo critério de resisténcia.
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» A carcaga ¢ de ferro fundido de aproximadamente 3 mm de espessura ao
longo de sua extensdo.

« As engrenagens do eixo de saida, que giram loucas quando nio estio
engrenadas, assimo o fazem com o auxilio de rolamentos de agulhas entre elas ¢
o ¢ixo. Outra solugdo é a sustentagio hidrodindmica através de filme de dleo. A
primeira solug#o é encontrada na 4,1,2 e 5 velocidades. A segunda na segunda
marcha apenas.

» Verifica-se que no eixo de entrada, as engrenagens foram usinadas no
préprio eixo. Tal solugio torma a caixa construtivamente mais simples, além de
facilitar eventuais substitui¢des. E uma solugio a favor da economia portanto.

« Verificar fotos da caixa de transmissio alem3 em anexo.

Este trabalho representou uma oportunidade valiosa de se aplicar conceitos
vistos em disciplinas e confronti-los com um dispositivo real ji existente. A mais
importante concluso é que os modelos ensinados sdo perfeitamente validos e se
satisfeitas as hipéteses corretamente, teremos resultados bastante satisfatérios e
abrangentes. Foi o que aconteceu nos elementos de maquinas projetados. Além
disso, decisdes que a priori ndo se entendem apenas com a avaliag#o visual,
podem e foram justificadas mediante a confrontagdio dos resultados numéricos
advindos dos modelos.
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foto da caixa de transmissio atual do Corsa Wind. Aparecem os principais
componentes projetados (eixos,rolamentos e engrenagens).
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APENDICES
« Desenhos da caixa de cAmbio projetada (4 desenhos)
» Planilhas de célculo do dimensionamento (10 planilhas)
- Tabelas extras usadas no dimensionamento.

- Desenho de conjunto final.
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PLANILHA 7

CALCULO DE ESFORGOS e MOMENTOS
1 2 3 4 5 r
DADOS

E m m m m m m

ALCUL a a a a a a

0S T I I T r T

C c c C C Cc

h h h h h h

a a a a a a
196 133 105 65 206 164
10 73 101 141 -12 42
14.315| 21.985 28.26 34.39 37.73 14.84
50.683| 43.0i5 46.63 30.61| 53.8784 33.06
5271.39| 3432.34| 2665.49| 2194.23| 1990.24 5084.91
1918.64| 1249.27| 970.161| 798.641| 724.39| 2371.14

1906.14| 2708.76 | 1538.93| 786.087| 1333.36
1918.64| 1249.27| 970.161| 798.641| 724.39| 2371.14
1906.14| 2708.76| 1538.93| 786.087| 1333.36

ratio 0.051021 0.54887| 0.9619] 2.16923| -0.0583| 0.2561
RBT= 5015.5| 2216.03] 1358.62| 692.355| 2113.35| 4048.13
RAT= 255893| 1216.31| 1306.87| 1501.88| -123.11| 1036.73
MFT 1= 50155] 161770 137221| 97622.1] -25360| 170023
MAI= 27286.4| 59552.2| 43490| 27033.5 50307.7 0
RBR= 1825.5| 806.569 494.5| 251.998| 769.198| 1887.7
RAR= 93.1376| 442.704| 475.662| 546.643| -44.808| 483.436
MFFI= | 45541.4] 118432 93434.5| 62565.3| 41077.3 79283.5
- 67746.2] 200488] 166011 115950| 48275.1| 187600
= 96609| 116517| 71760.1| 24062.1| 71839.4 0
RBR= 1825.5| 806.569 494.5 251.998| 769.198| 1887.7
= 93.1376| 442.704| 475.662] 546.643| -44.808| 483.436
MFFI= | 114864] 175397| 121705| 59593.9| 62609 79283.5
= 125337| 238608| 183416 114374| 67550.2| 187600
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APENDICES

Exemplos de Equipamentos Movidos com Diferentes
Caracteristicas de Trabalho

- Carga Uniforme:

Geradores; Correias transportadoras; Transportadores de
Parafuso sem-fim;: Elevadores leves; Maguinas Empacctadeiras;
Rodas alimentadoras de maquinas fertamentas; Yentiladores;
Centrifugas leves; Bombas Centrifuges; MHisturadores para
fluidos de baixa densidade.

- Choques Moderados:

Correias transportadoras de carregamento nio-uniforme; Caixa
de comando de méquinas-ferramentas; Elevadores Pesados;
Sigtemas de elevac3o de guindastes; ventiladores industriais
ou de minas; Centrifugas Pesadas; Bombas centrifugas;
Histuradores para Ffluidos de alta densidade ou densidade
n¥o-uniforme; Bombas de pistdio de multi-cilindros; Bombas de
alimenta¢do de caldeiras; Extrusoras; Calandras; Fornos
Rotativos; Laminadores de chapas de zinco, aluminio, fios,
etec. )

~ Choques Hédios

Extrusoras de borrachas; Misturadores con operacio
interrompida para borrachas e plasticos; Moinhos de Bolas
(leves); HAquinas para madeiras (serras, tornos,
laminadoras); Bomba pist3o de um c¢ilindro.

- Chogques Pesados
Escavadores; Moinhos de Bolas (pesado); Hoinhos .de martelos;

Bombas de alimentagdio Pesada; Aparelhos de Perfuraefo;
Tambores de freios; Laminadores de chapas frias, ete.



APENDICES

.Valores do Fator de Amplificacdo.
ou de Servigo Ka

Regime de Regime de Carga do Equip. Movido
Carga do
Equip. Uniforme Choques Choques Choques
Motor Moderados Médios Fortes
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75
Choques 1,10 1,35 1,60 1,85
Leves
Choques 1,25 1,50 1,75 2,00
Moderados
A e

Choques 1,50 1,75 2,00 ( 2,25
Fortes " .

. S

-

Exemplos de Equipamentos Hotores com Diferentes
Caracteristicas de Trabalho ’

Caracteristica
de Operacio

Equipamento

Uniforme

Motores Elétricos

Choques Leves

Turbina Vapor/Turbina s Gas

Choques Moderados

Motores de combustio interna

de multi-cilindros

Choques Pesados

Motores de combust#o internsa

de um cilindro




APENDICES

L)

Fator de elasticidade Z_, para alqumas combinacdes de materlals
[

Engren. 1 Engren.2 fator de

Material | . Modulo |Coefic. Haterlal | Mddule Coefic. elastic,

elastic,| de elastle, d z
. - a E
N/mm2 Polsson N/mm2 Polsson N/mm3
Aco 206000 [ 189.8]
Aco fundido 202000 188,9
* Ferro fundido
Esferoidizado 73000 L
Aco 206000 8ronze fundldo 103000 155,0
0.3 Bronze 113000 0.3 59,8
Ferra fundlido 126000 165,4
(grafite lamelar) J. o/
118000 162,08
A¢o fundido 202000 188,0
Aco Ferro fundldo no
fundido 202000 dulias - 173000 130,5
Ferro fundlido ein ) ,'
zento (graf. tame | 113000 61,4
— lar)
Ferro Ferro fundido no-
Fundido 173000 dular 173000 173.9
Hadular-
g.3 Ferro fundido cin 0,3
zento (graf. lame 118000 156,6
lar)

Ferro 126000 Ferra fundido cin 146,0
Fundido e zento (grafite ta 118000 o/ c
cinzento 118000 melar) : 43,7
(grafite ‘
tamelar)

Acc 206000 0,3 Celeron 7850 9.5 56,4

=



