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1. TRANSMISSAO CONTINUAMENTE VARIAVEL ( CVT)

1.1. CONCEITOS FUNDAMENTAIS

A CVT - Transmiss&o Continuamente Varidvel - ao contrario da idéia de
muitos, é t3o antiga quanto o invento do automével. A primeira CVT de que se
tem noticia, datada de 1886, foi projetada por dois engenheiros alemaes,
Daimler e Benz. Ambos adaptaram seu carro a gasolina com uma CVT
acionada por duas polias e uma correia poli-V de borracha.

O conceito de CVT pode ser melhor definido como sendo uma
transmissdo, que ao invés das usuais mecanica ( manual ) e automatica,
apresenta um numero ilimitado de relagbes de marcha.

A CVT esta baseada num arranjo cinematico chamado de Traction
Drives, ou seja, a transmissédo de poténcia entre dois corpos da-se por meio de
um impultso trativo { atrito ). A roda de um carro com relagao ao solo € um bom
exemplo de Traction Drives. E importante ressaltar que numa CVT o raio de
acéo da forga de atrito, responséavel pela transmisséo de poténcia, é variavel o
que toma este conceito um pouco mais especifico.

Esta idéia pode ser melhor compreendida através da figura mostrada na

pagina seguinte:



Roda de Borracha

Figura 1: Arranjo Cinematico - Traction Drives

Quando se aplica um torque na roda de borracha, a mesma transfere

poténcia ao disco que comega a girar em relacao a seu proprio eixo. Movendo

radialmente a roda de borracha consegue-se variar a velocidade angular e o

torque do disco movido. Portanto, ao se aproximar a roda do centro do disco

aumenta-se a velocidade angular do mesmo, porém diminui-se o torque

transmitido. Por outro lado, ao se afastar a roda do centro do disco sua

velocidade angular é reduzida e seu novo torque transmitido aumentado.

Atualmente, a maioria das CVTs que estéo sendo desenvolvidas pelas

grandes montadoras de automével juntamente com a Van Doorne's

Transmissie B.V. ( VDT ) s&o constituidas por uma correia multi-segmentada

de ago que corre entre duas polias de largura variavel. A superficie de cada

polia apresenta uma forma conica ndo muito acentuada.
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Figura 2: CVT - Conjunto de Polias e Correia

Os holandeses da VDT sao hoje os grandes responsaveis pelos avangos
tecnologicos da CVT. A VDT é responsavel por desenvolver a correia,
componente critico do sistema, que é composta por centenas de anéis de acgo
que garantem a rigidez e dureza necessarias para fazer com que as polias se
movam. Antigamente, quando a correia utilizada era de borracha, a CVT
apresentava baixa capacidade de torque o que limitava sua aplicagéo a

veiculos de baixa pot&ncia, como snowmobiles, karts, etc.



Figura 3: CVT - Correia Multi-Segmentada de Ago

Para compreender o funcionamento deste tipo de CVT, deve-se notar
que as polias s&o as responsaveis pela variagdo da relagdo de transmisséo.
Cada polia € compostas por duas faces cdnicas, uma fixa e outra mével, onde
"corre" a correia. A face cbnica mével movimenta-se em relacdo ao seu
respectivo eixo ora se aproximando da face fixa, ora se afastando.

Portanto, as duas faces variaveis das polias motora e movida devem
estar montadas em lados opostos e apresentarem movimento simultineo, ou
seja, quando a face variavel da polia motora aproxima-se da face fixa, a face
moével da polia movida deve afastar-se da face fixa com a mesma velocidade.
Esta condi¢ao é necessaria pois a distdncia de centros enire as polias, motora
e movida, deve ser mantida constante, jd que o comprimento da correia &
definido no projeto da transmisséo.

A CVT em questdo, como toda caixa de transmissdo, apresenia dois
pontos extremos de funcionamento. O primeiro & aquele que se transfere maior
torque e menor velocidade e o segundo que se transfere maior velocidade e

menor torque.




As duas possibilidades extremas estao ilustradas a seguir:
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Figura 4: CVT - Pontos Extremos de Funcionamento

QOutro tipo de CVT que, ac contrario do primeiro, segue a fundo os
conceitos de Traction Drives, € a Transmiss&o Continuamente Variavel do Tipo
Toroidal. Esta transmissdo consiste num cilindro pivotado situado entre dois
discos toroidais coaxiais, um de entrada e outro de saida. Para o par de discos
existem dois cilindros, que sé@o responsaveis pela transmissdo de poténcia e
variagéo da relagdo de transmissao.

Para que ocorra a variagdo de marcha os cilindros giram em relagéo aos
seus proprios eixos, simultaneamente e em sentidos opostos ( horario e anti-
horario ).

E importante ressaltar que o cilindro é composto por um rolamento que
faz o contato entre os discos toroidais e que é o grande responsavel por

transferir poténcia mecanica.
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Figura 5: CVT - Tipo Toroidal

Um fator limitanie para este tipo de projeto seria a durabilidade, ja que o
limite de fadiga € comprometido gracas as altas tensbes superficiais que
ocorrem entre os elementos de contato.

Um aspecto que deve ser ressaltado é quanto ao controle da CVT.
Sabe-se que para obter uma boa performance do veiculo a transmissao tem
que corresponder as necessidades.

Ambas CVTs mencionadas anteriormenie apresentam controle elétrico-
hidraulico para seus sistemas. As polias, bem como os cilindros do toréide, séo
movimentados através de um circuito hidraulico ( valvulas, atuadores, etc. ) que

através de alguns pardmetros de entrada inicia seu funcionamento.



1.2. ESTUDOS, TESTES E COMPARAGOES

Muitas montadoras ja possuem veiculos produzidos em série com essa
transmisséo tipo CVT, como é o caso da Honda ( Civic ), Subaru ( Justy ),
Nissan ( Micra ), Suzuki, Ford ( Fiesta e Escort ), Fiat ( Punto ) e Volvo,
desenvolvidos em conjunto com os principais fabricantes de transmisséo do
mundo, dentre elas estdo: a Van Doorne's Transmissie B. V. ( VDT ), a ZF
Getriebe GmbH, a NSK e a Luk.

E para tanto, muitos estudos foram realizados, com o iniuito de se
comprovar a alta eficiéncia desse tipo de transmisséo, e reportados pela ASME
e SAE em suas respectivas publicagbes mensais, Mechanical Engineering [ 1 ]
e Automotive Engineering [ 2 ], ou nos papers técnicos apresentados a essas
mesmas entidades.

Dentre eles o que tem mais destaque foi o iniciado em 1990, pela equipe
de Formula 1 Williams-Renault em conjunto com a VDT, em que foi
desenvolvida uma transmisséo desse tipo para os carros dessa escuderia de
F-1, dotados de motores V10 e 800 cavalos de poténcia. E, de acordo com
Emery Hendricks, gerente geral, de marketing e de desenvolvimento da VDT, a
transmissdo desenvolvida era "bem compacta, uma caixa delgada e que, na
sua forma de protétipo, era aproximadamente 10 kg mais pesada que uma
transmissdo mecanica, que poderia ser facilmente diminuida, se o
desenvolvimento coniinuasse".

Além disso, com o intuito de se comprovar a boa performance e
economia de combustivel proporcionada pela CVT em relagdo a uma

transmissao automatica de 4 marchas convencional, a VDT realizou ainda um



teste em que uma transmissado continuamente variavel foi instalada em um
Chrysler Voyager 3.3L V6 ( com 134 cavalos de poténcia e 25,49 Kgf.m de

torque ) onde foram obtidos os seguintes resultados:

Automatica
CvT
( 4 Marchas )
Aceleragido (0-100 Km/h) 132s 122s
Cidade 6,10 Km/L 6,67Km/L
Consumo
Estrada 980Km/L 10,75 Km/L

Tabela 1: Resuitados do Teste com um Chrysler Voyager 3.3-L

Dados esses que podem ser observados também no estudo realizado
por engenheiros da Nissan Motors e apresentado em um paper da SAE [ 3 ],

cujos resultados séo:

VEICULO ACELERADO PARCIALMENTE ( 1/2), PARTINDO
DE 60 KM/H

Rendimento
Aproximadamente
30% Superior

Transmissdo CVT

Transmissao
Automatica
Convencional

Taxa Médla de Aceleragao

Figura 6: Grafico - Resultados dos Testes Realizados pela Nissan Motors




CONSUMO DE COMBUSTIVEL PARA OS DIFERENTES
TIPOS DE TRANSMISSAO
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Figura 7: Grafico - Resultado dos Testes Realizados pela Nissan Motors

Porém, pode-se argumentar que esses estudos e testes foram
realizados apenas com protétipos, mas testes ja foram realizados com ¢ Honda
Civic HX CVT 1.6-L, atualmente vendido nos Estados Unidos, pelas revistas
especializadas norte-americanas, como a "Car and Driver" [ 4 ] e a "Automobile
Magazine"[5].

Na comparagdo realizada pela revista "Car and Driver" com outras
versdes do mesmo Honda Civic, previamente testadas pela mesma revista,
algumas constatagdes foram feitas:

e "Na pista, o Civic HX CVT 1.6-L, com 1093,61 Kg e equipado com uma
transmissdo CVT, superou em desempenho o antigo Civic VX 1.5-L, com
963,43 Kg e equipado com uma transmisséo manual de 5 marchas"; e

e "Nés comparamos o Civic HX CVT contra um Civic LX Sedan com

praticamente © mesmo peso, porém equipado com uma transmissao
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automatica convencional de 4 marchas e um motor de 106 cavalos. O HX
CVT superou facilmente o LX. O LX demorou mais que um segundo para
atingir os mesmos 100 Km/h, sendo ainda 0,6 segundo e 6,5 Km/h mais
lento no teste de aceleragdo de 0 a 400 metros - com mais vibragéo e 4
dBA a mais de ruido".

Com o intuito de se facilitar a visualizagdo desses resultados foi feita
uma compilagdo dos dados provenientes das revistas "Car and Driver",
"Automobile Magazine" e "Quatro Rodas" [6 ], da Honda [ 7 ]e da EPA[ 8],
agéncia norte-americana de protegdo ambiental, que podem ser vistos na

tabela a seguir:

Manual Automatica
CcvT
{ 5 Marchas ) | (4 Marchas)
Motor { Litros ) 16 1.6 16
Poténcia ( cavalos ) 127 127 115
Torque { Kgf.m ) 14,80 14,80 14,38
Aceleracio 0 - 100 Km/h ( segqundos ) 7,90 13,69 9,5
= 1648 @ 194s @ 174s @

xicslevagaoll-HIim 136,8Km/h | 1151Km/h | 1303Km/h
Velocidade Maxima (Km/ h) 181,86 171,70 177,03

Cidade (Km/L) 12,33 11,90 14,45
Consumo | 3 1 1 =

Estrada(Km/L) 14,88 14,88 16,16
Nivel de Ruido - Ponto Morfo (dBA ) 38 47 -

Tabela 2: Comparativo do Honda Civic com Diversos Tipos de Transmissao

Na utilizagdo desse tipo de transmissdo, existe apenas um ponto
negativo no que diz respeito ao prego acrescido ao veiculo ao se optar pela

CVT, situacéo esta que esta ilustrado na tabela a seguir:
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Civic HX Coupe Civic EX Coupe
Transmissao Manual ( 5 marchas ) US$ 13 400,00 Us$ 15 450,00
Transmissio Automatica ( 4 marchas ) - US$ 16 250,00
Transmissao CVT US$ 14 400,00 -
Acréscimo de Preco Us$ 1 000,00 US$ 800,00

Tabela 3: Precos do Honda Civic no Mercado Norte-Americano

Porém essa constatacio pode ser explicada pelo fato de ainda nao
haver uma grande producéo desse fipo de transmissdo, 0 que gera uma menor

economia de escala e portanto um maior prego.
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2. ESTABELECIMENTO DAS NECESSIDADES

A proposta deste trabalho tem como objetivo principal ir de encontro as
tend@ncias do mercado de automéveis no Brasil € no mundo.

Na realidade, o seguinte estudo ira conciliar uma tendéncia mundial,
onde os motoristas buscam cada vez mais um maior conforto de dirigibilidade,
e uma tendéncia nacional, em que os veiculos urbanos de pequeno porte
( carros populares ) representam hoje uma grande parcela de vendas no
mercado e que realmente vem agradando e muito aos consumidores.

Os graficos a seguir mostram o crescimento das vendas de carros

populares em relagéo aos demais nos altimos trés anos ( 1996, 1997 e 1998 ).

1996 1997 1998

Carros Populares Carros Populares Carros Populares
49% 55% 62%

Carros Ndo Carros Ndo Carros Nao
Populares Poputares Populares
51% a45% 38%

Figura 8: Grifico - Comparativo de Venda de Veiculos no Brasil RenthANGATES

A demanda por carros populares, como demonstrado acima, é cada vez
maior. Um dos motivos que explica a crescente procura por este segmento de

automével esta atrelada a falta de infra-estrutura do transporte urbano coletivo.
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Porém, o principal motivo que assegura o sucesso dos carros populares
esta relacionado ao seu preco acessivel, que condiz muito com a realidade
brasileira.

O Fusca, que novamente entrou em produgéo em 1993, foi o ponto de
partida para o langcamento do carro popular. A partir disto, definiu-se as
diretrizes de como seria o carro popular brasileiro.

Em reportagem do Jornal da Tarde ( 18/10/93 ), o Sr. Célio Bataglia,
diretor de Assuntos Corporativos da FIAT Automoveis, diz que o Brasil tem
vocagdo para carros populares. "Num pais como nosso, onde apenas 0,5% da
populacdo tem acesso a um carro novo, parece evidente que o crescimento do
setor s6 pode se dar pela ampliagéo da base da pirdmide".

Sabe-se também que o nimero de carros equipados com transmissao
automatica tem aumentado ano apés ano. Esta procura tem sido maior pois 0s
motoristas acabam por procurar carros que facilitem sua maneira de dirigir
aliados a um maior conforto.

Esta procura por um conforto maior esta associada ao transito
insuportavel em que os motoristas séo submetidos nos grandes centros
urbanos e consequentemente as sucessivas trocas de marcha que sao
executadas, bem como as desaceleragbes geradas. Por exemplo, num
percurso de 200m pode-se efetuar até quatro mudancas de marcha.

Outro aspecto gue merece certo destaque & com relagao ao consumo de
combustivel. Nenhuma solug&o inovadora pode estar apenas preocupada com
o conforto sem se preocupar com a economia do veiculo. Certamente isto sera

uma prioridade na escolha das solugées a serem geradas.
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Portanto, a fim de ser conciso com as propostas iniciais, as solugdes
geradas terdo como diretrizes um carro urbano de pequeno porte equipado
com uma CVT ( Transmiss&o Continuamente Variavel ).

A partir disto, espera-se continuar garantido um prego acessivel dos
carros populares e seus baixos consumos de combustivel, aliados a um maior

conforto.
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3. FORMULAGAO DO PROJETO

Segue uma lista com as “Especificagbes de Caracteristicas Técnicas”
tipicas usadas no projeto do uso de uma Transmissdo Continuamente Variavel
( CVT ) em um automével dito popular, pelas suas caracteristicas de baixo

consumo e baixo prego, quando comparado com os demais veiculos.

3.1. REQUISITOS A SEREM ATENDIDOS PELO PRODUTO

3.1.1. Requisitos Funcionais

Essa transmisséo tipo CVT sera usada em um automével de pequeno

porte, onde as dimensdes principais séo as seguintes:

Comprimento 3,70m

Largura 160m

Altura 1,38 m

Peso 855 Kg

Roda/ Pneu 5Jx13 / 165/70 R13
Raio de Rolagem 273 mm
Capacidade de Carga 465 Kg

Tabela 4: Dimensdes Principais do Automével

E, como se trata de um automével popular, sendo necessario a garantia

de um baixo custo e de um menor consumo de combustivel, este sera movido
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por um motor de 1.0 litro, de onde se tentara obter o melhor desempenho

possivel, cujas propriedades séo dadas a seguir:

TORGQUE (Nm}

8

CURVA DO MOTOR DE 1.0 LITRO

3._

n
&
POTENCIA EFETIVA {lWW)

40
rpm {x100)

Poténcia — 60 cv @ 6000 rpm

Torque — 8,3 kgf.m @ 3000 rpm

Figura 9: Curva de Torque e Poténcia do Motor Estudado

Nessas condi¢cbes, ela deve proporcionar ao carro popular um

desempenho semelhante ao obtido por esse mesmo automével sé que

equipado com uma transmisséo mecanica convencional:

Velocidade Maxima 150 Km/h
Aceleragido (0 ~100Km/h) 176s

Aceleracao (0—-400m) 206s @ 106,3Km/‘h
Startability 30%°

Relagao Peso / Poténcia 1425 Kg/cv

Tabela 5: Desempenho Requerido para o Automével

0 capacidade de partida do camo, totalmente carregado, em uma rampa de . = 16,7° (fg o = 30%)
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Além disso, como meta do projeto, o novo automoével devera ter aiguns

requisitos para aumentar o conforto do motorista num percurso urbano:

Nivel de Ruido ( interno - médio ) 66,4 dB(A)

Eliminagdo do “choque” na troca de marchas

Inexisténcia de um pedal de embreagem ( aumento do conforto )

Tabela 6: Requisitos de Conforto para o Automével

Devendo ainda atender ao seguinte requisito ergondémico, que diz
respeito a facilidade de operagao € uma uniformidade com o sistema adotado

nas transmissdes automaticas:

Marchas ( como numa transmisséo automatica ) P-R-N-D-S-L
Condugéo Esportiva ( S )

Tipos de Condugsio [ Condugdo Normal (D) F
—Ih_ﬂmargl;;l?gxaL)—— el

Tabela 7: Requisitos Ergondmicos para o Automovel

De modo que essa transmissdo tenha um comportamento semelhante
ao proporcionado pela CVT instalada no Honda Civic HX, relatado por Paul

Jones [ 9 ] e ilustrado no seguinte grafico ( mostrado com mais detalhe nos

Apéndices 1,2e 3 )



Rotacao do Motor { rpm )

7000

6000

5000

4000 -

3000

2000

1000

AUTOMOVEL EM MARCHA BAIXA ( L ), CONDUGAO ESPORTIVA (S ) E
CONDUGAO NORMAL (D)

L]

— vz o | S i 4

L . —————

| —e—Acelerando (L) —+ Desacelerando (L)
|| —=—Acelerando (S) —+--Desacelerando (S ) |
_ ——Acelerando (D) —o—Desacelerande (D ) _
- —»—Constante ( §)  —=Constante (D) _
20 40 60 80 100 120 140 160
Velocidade { Km/ h)

Figura 10: Grafico - Rotagéo do Motor X Velocidade do Automével ( Honda Civic HX 1.6-L)

81
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3.1.2. Requisitos Construtivos

Por essa limitacdo no porte do automével e, consequentemente, do
tamanho do compartimento do motor, essa transmissdo devera seguir 0s
padrées construtivos atuais, hdo devendo ser muito diferente em nenhuma das

caracteristicas vistas a seguir:

Massa (31,5 Kg - Transmissdo Manual) |Nso maiores que as especificagdes da
Volume transmisséo manual convencional

Relagdo de Transmissido 3,80~ 0,90

Diferencial { redugao ) 431:1

Tragéao Dianteira

Possibilidade de se rebocar o automdvel com o motor desligado

Possibilidade de se reverter o movimento ( marchaaré )

Tabela 8: Requisitos Construtivos para a Transmissdo CVT

3.1.3. Requisitos Operacionais

Agui mais uma vez deve se pensar no lado do usuario, portanto para o
motorista um diferente tipo de transmisséc ndo devera implicar em maior
preocupagio ou maior numero de revisées do seu carro, devendo seguir os

padrdes atuais:
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Verificagdo do Nivel de Oleo ( para se
Manutencéo Preventiva verificar vazamentos ) em todas as revisdes
do automével
Revisdes A cada 15.000 Km ou a cada ano
Troca de Oleo Nao necesséria
Vida Util ( minima ) 10 anos ( vida util do automével )

Tabela 9: Requisitos Operacionais para a Transmissdo CVT

3.1.4. Requisitos Econdmicos

E, por (ltimo, como se trata de um carro popular, ndo podemos nos
esquecer de quais sdo as suas principais caracteristicas: economia de
combustivel e prego menor. Entdo, mesmo que esse carro seja equipado com

uma CVT nao deve perder essas qualidades:

Cidade: 12,88 Km /L
Consumo Médio: 13,80 Km /L — e
Estrada (a 100 Km/h): 1472 Km/L

Custo do Automovel R$ 7.000,00

Tabela 10: Requisitos Econdmicos para o Automovel

3.2. TECNICA DE FORMULAGAO DE CARACTERISTICAS

Entradas Transmisséo Saidas
o Desejaveis | | Continuamente [—p| * Desejaveis

¢ Indesejaveis Variavel s [Indesejaveis
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o Entradas Desejaveis
» Rotacao proveniente do Motor ( Poténcia e Torque )
o Torgque Resistivo ( por exemplo, quando o carro estd numa subida )
¢ Comandos do Motorista:
+ Tipo de Condugéo ( selecionado na alavanca de cambio )

¢ Posicdo do Acelerador

+ Saidas Desejaveis

¢ Rotacgéo transmitida as Rodas ( Poténcia e Torque )

o Entradas Indesejaveis
o Materiais Estranhos ( por exemplo, poeira )
¢ Comandos Inadequados ( por exemplo, uma troca para "Reverse”

quando o carro estd se movimentando para a frente com certa
velocidade )

e Choques Fisicos Externos

¢ Saidas Indesejaveis
+ Desconforto para o Interior do Veiculo:
» Ruido
s Calor
¢ Vibracao

¢ Vazamento de 6leo
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4. SINTESE DAS POSSIVEIS SOLUCOES

Para o estudo de viabilidade serio geradas apenas solugbes
concentradas na idéia essencial de uma transmissao continuamente variavel,
ou seja, sera detalhado o mecanismo em que se obtém tal condicao.

Esta etapa do projetc ndo ird se preocupar com detalhes como, por
exemplo, o conirole da CVT e o acionamento das diferentes condigbes de uso
de uma transmissao ( "Park", "Drive", "Reverse", etc. ). As caracteristicas mais
especificas serdo definidas no Projeto Basico, para isto assume-se que estas
especificacdes ndo apresentardo diferencas significativas para as diversas
solugbes geradas.

E, além disso, para ndo se chegar em uma escolha "viciada" ou
tendenciosa da solugdo mais adequada a esse estudo, decidiu-se adotar
somente solucbes novas, diferentes dos dois tipos existentes atualmente,

ilustrados no livro do Artobolevsky [ 10 .

4.1. ANALISE DAS SOLUCOES

4.1.1. Solugao |

O disco de entrada d, que é solidario ao eixo 1, gira em torno de seu
proprio eixo A, o mesmo esta em contato com a "roda" 2 que é rigidamente

acoplada ao eixo 4. A "roda" 2, por sua vez, gira em torno de seu eixo C-C
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além de poder deslizar axialmente ao longo do mesmo, isto porque o eixo 4
esta apoiado sobre mancais que permitem tal movimentagéo. O disco de saida
e, solidario ao eixo 3, gira em torno de seu eixo B e também esta em contato

com a roda 2.

/ I IT LTRSS IAL TSI T TS,

2

NS T L e S

A | Ve

OOCEVLY,

AT L AR AR AR R

ORI T S L Y

P

b

\
trr]r_, LA AN S iCr A

Figura 11; Sintese das Solugdes - Solugdo |

Portanto a transmissao de poténcia da-se através da "roda” 2, que éo
contato intermediario entre os discos d ¢ e. A relagéo de transmiss&o entre os

eixos 1 e 3 é dada por:
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Equagio 1: Relagio de Transmissédo da Solucéo |
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onde, ws, ws, Ny € N3 sdo as velocidades angulares e as rotagbes ( em rpm },

respectivamente, dos eixos 7 e 3 e a € b sdo as distancias variaveis dos eixos

A e B até os pontos de contato entre a "roda" 2 e os discos d e e ( medidos

com relagéo ao piano central da "roda" 2).

4.1.2. Solugéo Il
Ty
7&/? ‘?\L /I'
=3 | Y P
2 ¢ 7
/ F = S"f
l‘l_—‘-. —-—a f:g ﬂ j
I e g
£

.

Figura 12: Sintese das Solugdes - Solugéo li
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O cone de enfrada ¢, que é solidario ao eixo 1, gira em torno de seu
proprio eixo A-A. O cone de saida e, solidario ao eixo 3 e idéntico ao cone ¢,
gira em torno de seu eixo B-B. O rolamento 2, que pode deslizar ao longo do
rasgo de chaveta f, gira em torno do eixo fixo C-C. O rolamento esta em
contato com 0s cones ¢ e e nos respectivos pontos E e F.

O rolamento 2 é o responsavel por transmitir a poténcia entre os cones.

A relagao de transmissao entre os eixos 1 e 3 é dada por:

o _ " rd +(R—r)(a+m)

i: ==

@, N, Rd—(R-r)a

Equacio 2: Relacdo de Transmisséo da Solfugéo Il

onde, ws, w3, N1 € Ns séo as velocidades angulares e as rotagdes { em rpm )
dos eixos 1 e 3, R e r s&0 os raios referentes as bases, maior € menor, dos
cones, d & o comprimento de um elemento dos cones, a é a distancia variavel
do ponto D, situado na extremidade da base maior do cone ¢, até o ponto E de
contato entre o rolamento 2 e o cone ¢, e a constante m=2R-r r;, onde r2

d
é o raio do rolamento 2.

4.1.3. Solugéo lll

O disco toroidal de entrada a, que é solidario ao eixo 1, gira em torno de

seu eixo fixo A. O disco toroidal de saida b, solidario ao eixo 3, gira em torno
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de seu préprio eixo B. Os dois eixos ( 7 € 3 ) sdo coaxiais. Os rolamentos 2
estdo em contato com os discos toroidais a e b e giram em torno do eixo E. Os
planos dos rolamentos 2 apresentam angulos variaveis iguais ¢ com relagéo
aos eixos A e B. Os rolamentos estdo sujeitos a esta variag&o angular pois
giram em torno do eixo C que é perpendicular ao plano do desenho, um par de
engrenagens idénticas 4 auxilia os rolamentos a girarem em torno do eixo C

com a mesma variagdo angular e em sentidos opostos.

Figura 13: Sintese das Solug¢des - Solugio Il

A relacso de transmiss&o entre os eixos 1 e 3 é dada por:
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®, n _d-rsing

l: —

®, n, d+rsing

Equacdo 3: Relagéio de Transmissédo da Solugéo lll

onde, ws, ws, M1 € N3 sd0 as velocidades angulares e as rotagbes ( em rpm )
dos eixos 1 e 3, d é a distancia entre o eixo C e os eixos Ae B, e rz é 0 raio do

rolamento 2.

4.1.4. Solugédo IV

O eixo 1 juntamente com toréide concavo a da figura, giram em torno do
eixo A-A. O eixo 3, que & solidario ao toréide convexo b, gira em torno de seu
proprio eixo B-B. Entre os dois tor6ides, e em contato com ambos, existe um
anel esférico 2. As geratrizes d e e dos tor6ides a e b, e a espessura fdo anel
2 formam arcos circulares originados de um centro comum C.

O anel 2 é sustentado pelos trés rolamentos 4 que por sua vez sao
suportados pela pega 5. O que garante o movimento de rotagao do anel 2é o
fato da peca 5 estar articulada & armagéo 6, portanto € possivel garantir uma
variag3o ilimitada de relagéo de transmisséo entre ae b.

A pressio necessdria entre as superficies de contato pode ser obtida
através do parafuso 7 que vai de encontro ao bloco desiizante 8. O bloco 8
corre ao longo do rasgo m existente na armagéo 6 e carrega consigo 0s

mancais do eixo 1 bem como o préprio tordide a.
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Figura 14: Sintese das Solugdes - Solugdo IV

A relagao de transmissao entre os eixos 1 e 3 & dada por:

@, ﬁ_l—R;cosqo

[=—

@, N n, _k+R'2c:osqo

Equagio 4: Relagdo de Transmissdo da Solugdo IV

onde, wy, ws, N1 n3 sdo as velocidades angulares e as rotagoes ( em rpm )

dos eixos 1 e 3, I e K sdo as distancia do eixo C-C aos eixos B-B e A-A, R>'e
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R;" s&0 os raios externo e interno do anel 2 e ¢ & o angulo de rotagéo do anel

2 em torno do eixo C-C.

4.1.5. SolugaoV

|
17 a}f : —_— L;
/ - ﬂ,ﬁ”
4 R A
['—.._ .~ I é'
2
A

Figura 15: Sintese das Solu¢gdes - Solugdo V

O cone de entrada ¢, que é solidario ao eixo 1, gira em torno de seu
proprio eixo A-A. O cone de saida e, solidario ao eixo 3 e idéntico ao cone c,
gira em torno de seu eixo B-B. O anel 2, entre e em contato com os cones ¢ e
e, gira em torno do eixo C-C e pode ser movido ao longo do comprimento dos

cones.
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Entdo percebe-se que 0 anel 2 é o responsavel pela transmisséo de
poténcia entre 0s cones. A relagéo de transmisséo entre os eixos 1 e 3 € dada

por:

A rd+(R-r)a R)

®, ", " Rd—(R-r)a R,

Equagio 5: Relagdo de Transmisséo da Solugdo V

onde, @, w3, N1 € nz sdo as velocidades angulares e as rotagdes ( em rpm )
dos eixos 1 e 3, R e r sdo os raios referentes as bases, maior e menor, dos
cones, d & o comprimento de um elemento dos cones, a é a distancia variavel
da secéo transversal central do anel 2 até o ponto D, situado no plano formado
pelas extremidades dos cones e na linha média entre os seus elementos, e R2'
e R," s&0 os raios intemno e externo da segéo transversal central do anel 2 em

relagdo ao seu eixo C-C.

4.1.6. Solugao VI

Quando a polia 1 gira em torno do eixo fixo A, uma rotagéo & transmitida
para a polia 2, que por sua vez gira em torno do eixo B, através dos discos 3 e
4, pressionados pela mola 5 e pelas duas arruelas esféricas 6 contra os dois
discos idénticos solidarios aos eixos das polias 7 e 2. Os discos 3 e 4 sao

montados com folga no eixo 10 tal que eles consigam girar livremente e entao
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possam ser ajustados no mesmo. O eixo 10 € montado na alavanca 7 que por
sua vez gira em torno do eixo fixo €. Quando a alavanca 7 € movida, as
disténcias entre os eixos dos discos 3 ¢ 4 até os eixos A e B variam,
proporcionando entdo uma variagdo continua da relacdo de transmissao da

polia 1 a polia 2.

Figura 16: Sintese das Solugdes - Solucédo VI

Portanto, os discos 3 e 4 sdo os responsaveis pela transmissdo de
poténcia entre os eixos de entrada e saida. E, como a equagédo da relacdo de
transmissdo entre esses eixos dependeria de muitas variaveis, dificultando
bastante os calculos e consequentemenie o estudo, essa féormula sera

suprimida dessa parte do trabalho.
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4.1.7. Solugao VIl

O cilindro 7, solidario ao eixo 1, gira em torno do eixo fixo A. Sua rotacéo
é transmitida pelas esferas de nimero 2 ao cilindro 3, solidario ao eixo 8, que
gira em torno do eixo fixo C. A direcdo dos eixos de rotagdo dessas esferas e,
consequentemente, a relagdo de transmisséo do eixo motor ao eixo movido
dependem do angulo de inclinagdo dos eixos B da guia dos cilindros de
numero 4. Quando o parafuso sem-fim 5, solidario ao eixo 9, é rotacionado, as
rodas sem fim 6 giram um certo &ngulo, mudando entéo o angulo de inclinagéao
dos eixos B dos cilindros de numero 4. Os eixos desses cilindros permanecem,

entretanto, em planos que passam pelos eixos Ae C.

Section [l Section I b

Figura 17: Sintese das Solugdes - Solugéo Vil

Aqui, pode-se perceber que a transmissao de poténcia entre os eixos de

entrada e saida é feita pelas esferas 2 e pelos cilindros 4. E, novamente, como
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a equacéo da relagao de transmissao enire esses eixos dependeria de muitas
variaveis, dificultando bastante os célculos e consequentemente o estudo, essa

férmula sera suprimida dessa parte do trabalho.

4.2. ANALISE DA EXEQUIBILIDADE FiSICA

Para que as solugdes sejam exequiveis fisicamente serdo levados em

conta os seguintes aspectos:

o Possibilidade de fabricacio das pegas que compde as solugoes existentes;

» \Verificar a existéncia dos materiais que permitam a viabilidade do sistema,
para que 0 mesmo possa ser dimensionado de acordo com as
especificacdes iniciais;

e Os sistemas devem apresentar dimensdes que sejam compativeis a
necessidade basica do projeto que visa acoplar a CVT num veiculo de

pequeno porte ( carro popular ).

Ao se analisar as solugbes geradas, percebe-se que todas podem ser
viabilizadas sob o aspecto de fabricagéo, ou seja, preliminarmente néo existe
nenhuma restrigo que impega a produgao de qualquer um dos sistemas.

Decidiu-se nao descartar nenhuma das possibilidades geradas. Uma
matriz de decisgo sera utilizada como uma ferramenta que auxiiiara na escolha

da melhor solugdo, contudo isto sera concluido ao se iniciar o Projeto Basico.
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A decisdo acima foi adotada j4 que estas solugdes ja foram pré-
selecionadas do livro do Artobolevsky [ 10 ], onde foram escolhidos apenas 0s
sistemas que poderiam ser viaveis em um veiculo

Um item de suma importéncia é aquele relacionado com o material do
elemento intermediario. Sabe-se que o elemento intermediario é a parte critica
para o bom funcionamento da transmisséo, jA que o mesmo é o responsavel
pela transferéncia de poténcia mecanica por forga trativa.

De acordo com os esclarecimentos das referéncias bibliograficas [ 11 ],
[ 12]e[15] e sabendo-se que os mecanismos fazem analogia a um rolamento
de esferas, o maierial do elemento intermediario deve ter as mesma
propriedades mecanicas dos elementos rolantes presentes num rolamento.

Ante a esta observagéo, o material do elemento intermediario deve ser
um ago-cromo para témpera contendo aproximadamente 1% de carbono e
1,5% de cromo.

O elemento intermediario devera ser dimensionado por fadiga superficial
e pela relagéo de transmissao que atendera as necessidades da CVT. Quando
se fala sobre a CVT de polias e correia, que atualmente apresenta um maior
desenvolvimento, a correia, que & elemento critico da transmisséo, recebe um
tratamento especifico que visa aumentar a resisténcia da mesma a fadiga de
superficie. Segundo o artigo da "Mechanical Engineering” [ 2 ] 0os pequenos
elementos casados que formam a correia da CVT sédo temperados, recozidos,
precisamente calibrados, endurecidos ( para aliviar tensées internas ) e, por
fim, séo nitretados, com o objetivo de se aumentar a dureza superficial. Talvez

estas consideracdes possam ser adotadas mais adiante no projeto.
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E importante frisar que com intuito de se aliviar as tensdes superficiais,
deve-se utilizar um fluido especial.
O dimensionamento total da CVT sera detalhado no projeto basico, ou

seja, quando se definir a solugéo a ser executada.

4.3. VALOR ECONOMICO

Atualmente, como ja foi visto anteriormente, um fator limitante na
utilizacdo da transmissdo CVT nos automoéveis é o que diz respeito ao seu
custo. Com isso, ao se optar por esse tipo de transmissédo, ao invés da
transmissdo convencional manual de 5 marchas, o pre¢o acrescido ao veicuio
acaba sendo maior inclusive que o devido a opg¢do pela transmisséo
automatica de 4 marchas, mais difundida no mercado automobilistico e
portanto ja havendo uma economia de escala consideravel a seu favor.

Fato esse que ja foi ilustrado na tabela 3 desse estudo e esta

representado aqui novamente com o intuito de se ajudar a visualizar tal

situagéo:
Civic HX Coupe Civic EX Coupe
Transmisséo Manual ( 5 marchas ) US$ 13 400,00 US$ 15 450,00
Transmissao Automatica ( 4 marchas ) - Us$ 16 250,00
Transmissdo CVT US$ 14 400,00 -
Acréscimo de Prego US$ 1 000,00 US$ 800,00

Tabela 11: Pregos do Honda Civic no Mercado Norte-Americano
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Porém tudo leva a crer que, quando a produgdo de CVTs aumentar, o
seu pre¢o pode diminuir drasticamente pois, nesse tipo de transmiss&o, o
nimero de pecas & menor que o das oufras transmissbes existentes
atualmente ( manual de 5 marchas e automatica de 4 marchas ) e, além disso,
0 seu mecahismo é bem mais simples que o presente na automatica.

Entdao, um valor razoavel para ela seria um prego intermediario entre o
da manual e o da automatica, bem préximo da mecanica convencional. O que
possibilitaria a fabricagdo dos veiculos populares a um custo de
aproximadamente R$ 7.000,00, como previsto e requerido no item "Requisitos
Econdmicos” desse trabalho. Custo esse que acrescido aos impostos
brasileiros vigentes atualmente ( IPl = 10% Custo, ICMS = 12% Prego Final,
PIS / Cofins = 6,39% Prego Final ) e ao lucro das montadoras aqui instaladas
( 18%, em média ) [ 6 ], permitiria um prego final razoavel, como listado na

tabela abaixo:

Valores Aproximados
Custo de Fabricacao R$ 7.000,00
Pl R$ 700,00
Impostos ICMS R$ 1.452,60
PIS / Cofins R$ 773,50
Lucro R$ 2.178,90
Prego Final ao Consumidor ( Estimativa ) R$ 12.105,00

Tabela 12: Custo de Fabricagio e Prego Final do Automdvel Proposto
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5. ESTUDO DE VIABILIDADE - CONSIDERAGOES FINAIS

Como ja foi visto, para o uso da transmissdo CVT em um automédvel
popular, existem certos requisitos ( funcionais, construtivos, operacionais e
econdmicos ) a serem atendidos. E, com o intuito de se atender a todos esses
requisitos, algumas solugbes foram apresentadas, solu¢ées estas realizaveis
fisicamente além de viaveis tanto econémica quanto financeiramente.

Para que se possa definir com maior clareza a solugdo que sera
adotada, uma matriz de deciséo sera entregue a um grupo de pessoas que
avaliarao as solucdes propostas. Portanto, todas as solugdes listadas abaixo
serdo analisadas no Projeto Béasico para que uma seja escolhida, com dito

anteriormente.

e Solugao I;
e Solugao II;
e Solugao Il
¢ Solugao IV,
e SolucaoV,;
e Solugao VI,

e Solucgéo VII.
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6. SELEGAO DA MELHOR ALTERNATIVA

Todas as solugbes foram consideraveis viaveis de fabricacdo e,
portanto, todas elas chegaram a esta fase do projeto. Porém, a partir desse
ponto, uma tera que ser escolhida como sendo a melhor ou a mais apta a este
estudo. Para que essa escolha fosse feita, foi construida uma matriz de

decisdo com os seguintes atributos e respectivos pesos:

ATRIBUTO PESO
Transferéncia Torque-Poténcia 0,050
Massa 0,100
Volume 0,200
Controle da Relagéo Infinita de "Marchas" 0,075
Manutencao 0,050
Custo de Fabricacdo / Preco Final 0,125
Rohustez 0,025
Durabilidade 0,025
Confiabilidade 0,050
Facilidade de Fabricacdo do Sistema 0,125
Tempo de Projeto 0,175

Tabela 13: Atributos Utilizados na Matriz de Decisédo

A partir disso e com o intuito de nao se obter uma escolha "viciada" ou

mesmo tendenciosa, varias pessoas deram notas as solucdes:

o Marcelo Miyamoto: Elaborador do Trabalho de Formatura ( Apéndice 4 )
e Ricardo Milego de Castro: Elaborador do Trabalho de Formatura

( Apéndice 5)
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o Marcelo Massarani: Orientador do Trabalho de Formatura ( Apéndice 6 )

¢ Guilherme Akio Koga: Estudante de Engenharia Mecéanica ( Apéndice 7 )

e Viviane Akemi Uemura: Estudante de Engenharia Mecénica ( Apéndice 8 )

o Gilberto Flamarion Guimaraes de Souza: Estudante de Engenharia
Mecanica ( Apéndice 9)

¢ Ricardo Pavone Filho: Engenheiro { Apéndice 10)

e Ciro Ken Jouti: Estudante de Engenharia Mecéanica ( Apéndice 11)

¢ José Augusto Mora Puliti Estudante de Engenharia Mecanica

( Apéndice 12)

Com essas notas, foram feitas matrizes de decisdo, presentes no

apéndice deste trabatho, com as quais chegou-se as seguintes médias:

SOLUCOES PROPOSTAS MEDIA FINAL
Solugdo | 7,40
Solucéo |l 6,69
Solugao il 6,09
Solugao IV 5,86
Solugdo V 6,37
Solugéo VI 6,10
Soluggio Vi 4,65

Tabela 14: Média Final das Solugdes ( Matriz de Deciséo )

Percebe-se entdo, que a solugdo que obteve maior média e, portanto, foi
a escolhida é a Solucéo I. Com isso, a partir de agora, ela serd dimensionada e
melhor detalhada de acordo com os requisitos determinados anteriormente

neste trabalho.



7. SOLUCOES PROPOSTAS
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Reducao
Embreagem Fixa e
9 M Marcha Ré
Controle das
"Marchas"

Figura 18: Vista Frontal da Solugido Proposta

7.1. Embreagem

Forma do disco que
permite o uso do
mecanismo CVT como
uma embreagem,
em sua funcio de
desacoplamento

Figura 19: Detalhe do Sistema de Embreagem




7.2. Controle das " Marchas"
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_c’: ——p Motor de Passo - Presente na extremidade do
parafusa de poténcia e responsavel
pela movimentag&o do mesmo, de
acordo com os dados ou inputs do

sistema

Rolamento - Responsavel pela transferéncia
de poténcia entre os discos de
entrada & saida do mecanismo CVT

Parafuso de Poténcia - Responsavel pela
movimentagdo do rolamento e,
consequentemente, pela mudanca
da relagéio de transmissdo

Figura 20: Detalhe do Sistema de Controle das "Marchas"

7.3. Reducao Fixa e Marcha Ré

Reducao
Fixa Mecanismo de
Marcha Ré com
Engrenagem
Intermediaria

Figura 21: Detalhe dos Sistemas de Redugio Fixa e Marcha Ré
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8. ESTUDOS INICIAIS DO SISTEMA CVT

Tendo sido escolhida a solugdo |, conforme Matriz de Decisédo, sera
estudado agora o comportamento das forgas atuantes no sistema da CVT. Este
estudo inicial se faz necessario para que, posteriormenie, seja possivel

dimensionar o conjunto da transmissdo por completo.

8.1. HIPOTESES INICIAIS

8.1.1. Torque

O torque a ser utilizado para o inicio dos calculos € 80 Nm. O valor
escolhido é estimado a partir do grafico da Curva do Motor 1.0L ( Figura 9 )

para uma rotacéo entre 2750 e 3250 rpm.

8.1.2. Dimensional dos Discos e Rolamento { Elemento de Transferéncia )

O diametro efetivo dos discos, ou seja, o didmetro da superficie de
contato dos mesmos com o rolamento € de 100 mm. Este dado foi adotado
tendo em vista um estudo comparativo entre transmissées mecéanicas, onde a
maior distAncia ocupada por um par de engrenagens era de aproximadamente
150 mm. A mesma distdncia que os discos ocupardo na disposi¢édo da

transmisséao.
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Com relagéo ao rolamento, adotou-se uma espessura inicial de 30 mm,
esta hipbtese é pertinente para que se defina seu posicionamento final e inicial

entre os discos, obtendo-se assim os valores exatos das relages de marcha.

8.1.3. Coeficiente de Atrito (n)

O coeficiente de atrito & baixo em torno de 0,06. Este coeficiente provem
do tipo de 6lec SANTOTRACK [ 23 ] a ser utilizado. Este 6leo, conhecido como
fluido de tragdo, tem papel fundamental na forca transmitida ( Cisalhamento )
pois quando é submetido a altas pressdes tem sua viscosidade violentamente
aumentada, isto faz com que o contato metalico se torne praticamente

inexistente.

8.2. DIAGRAMA DE CORPO LIVRE

Fp - Pressdo que garante o néo escorregamento do rolamento em relac¢éo aos
discos no momento em que as for¢as estarao sendo transmitidas.

F1 - Forga transmitida do disco 1 para o rolamento, ela pode ser obtida através
da relagao entre o torque e o raio de agéo ( distancia do rolamento ao centro do
disco ), Mr=F1.r.

F2 - For¢a transmitida do rolamento paro o disco 2, ela pode ser obtida atraves
da relaggo entre o torque e o raio de agéo ( distancia do rolamento ao centro do

disco ), Mt = F2.r.
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Fp
— =
{=) F1 {3)
< »i
IFp Fp
UL
Fat 1

| A Fd

(A

l«:
Fp

Fat 2

F2 ()
Fp

Fp

Figura 22: Diagrama de Corpo Livre do Sistema CVT

Fd - Forca de deslizamento necessaria, proveniente do motor de passo,

fazendo com que o rolamento deslize entre os discos

Fat 1 e Fat 2 - Forcas de atrito entre o rolamento e os discos na diregdo do

parafuso de poténcia.




45

9. FUNCIONAMENTO DO SISTEMA

Este capitulo ilustrara como se sucede a fransferéncia de poténcia para

as diferentes condigbes de uso da transmissao em questao.

9.1. CONTROLE DO POSICIONAMENTO DO ROLAMENTO

Para controlar o deslizamento vertical entre os discos, do conjunto
formado pelo parafuso de poténcia e o rolamento, um motor de passo sera
utilizado. Este motor sera responsavel por rotacionar o parafuso, fazendo com
que o rolamento deslize na diregdo do mesmo.

O motor de passo sera controlado pelo Modulo de Controle da
Transmissao ( TCM ), este por sua vez recebera sinais de diversos sensores

que estardo dispostos no veiculo.

Os dados a serem coletados pelo TCM, através de sensores, sao 0s

seguintes:

« Posicéo da borboleta do motor ( "Throttle" );

« Condigio de uso requisitada - P ( Estacionamento ), R ( Marcha Ré ), N
( Neutro ), D ( Normal ), S ( Esportiva } e L ( Marcha Baixa );

s Carga Externa presente nas rodas dianteiras;

» Atuagao ou néo do sistema de freio.
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Através destes e de outros dados é possivel que o TCM mande impuisos
para o ECM ( Médulo de Controle do Motor ) para diminuir a rotagéo do motor.
Para controlar o aumento ou a diminuicdo da relagdo de marcha o TCM
acionara o motor de passo.

O controle do motor de passc ndo sera determinado neste projeto,

ficando como parte futura de um estudo mais detalhado sobre este assunto.

9.2. POSICAO NEUTRA(N)

Relagéo

Disco Fixa I\Rngrcha
de ™ Parafuso /
Entrada de *

4 Poténcia

Eixo /1
de
Entrada

Eixo

\ \f Intermediério

Elemento de

Transferéncia Disco
(Rolamento) de Par de Engrenagens
Saida Sincronizadas

Figura 23: Sistema CVT na Posigdo Neutra
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Na posicdo Neutra ( N ) o rolamento ndo & posicionado entre os discos

e, portanto, néo ha transferéncia de poténcia para o par final ( diferencial ).

9.3. CONDUGCAO NORMAL ( D ), ESPORTIVA { S ) E MARCHA BAIXA

(L)
Relagéo
Disco Fixa ggmha
de ™ Parafuso /
Entrada de Xy
& Poténcia

Eixo

Elemento de Intermediario

Transferéncia Disco

{Rolamento) de Par de Engrenagens
Saida Sincronizadas

Figura 24: Sistema CVT nas Posi¢des Normal, Esportiva e Marcha Baixa

Partindo da posigao Neutra ( N ) para esta condi¢éo de uso - Normal
( D), Esportiva ( S ) ou Marcha Baixa ( L. ) -, o motor de passo controlara o

parafuso de poténcia, fazendo o rolamento se posicionar entre 0s discos. Ao
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mesmo tempo, o par que determina a relacao fixa estara sincronizado,

transferindo assim poténcia para o par final da transmisséo ( diferencial ).
Dependendo da condi¢éo de uso considerada ( D, S ou L ) o motor de

passo atuard de maneiras diferentes para se adequar aos requisitos

ergondmicos definidos no inicio desse estudo.

9.4. MARCHARE (R)

Relagao
Disco Fixa rélléarcha
de b Parafuso {
Entrada de Y

A& Poténcia

Entrada

Eixo

‘\ \f Intermediéario

Elemento de

Transferéncia \

{Rolamento) ([;éSGO Pgr de I_Engrenagens
Saida Sincronizadas

Figura 25: Sistema CVT na Posigdo de Marcha Ré

Para a Marcha Ré ( R ), o motor de passo conduzira o rolamento a uma

posicdo ( fixa ) de alta transferéncia de torque, ao passo que o trio de reversao




49

sera engatado, transferindo assim a poténcia ao par final ( diferencial ) num
sentido de rotacao inverso. O interessante & que antes de se engatar a Marcha
Ré sincronizada, o rolamento deve estar na posicdo Neutra para que seja
possivel a mudanga de marcha, ou seja, ocorre um desacoplamento da

transmissao em relagdo ao motor.

9.5. ESTACIONAMENTO(P)

Relagéo
Disco Fixa I\Rng Fcha
de A Parafuso /
Entrada de *

4 Poténcia

Eixo
de /'

Entrada

Eixo

V\ \f intermediério

Elemento de
Transferéncia Disco
(Rolamento) e Par de Engrenagens
. Sincronizadas
Saida

Figura 26: Sistema CVT na Posi¢do de Estacionamento
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Quando a condigio de Estacionamento { P ) for acionada, o mesmo que
ocorre na condigdo Neutra ( N ) é valido, ou seja, o rolamento nao &
posicionado entre os discos, porém além disto o Eixo de Saida é travado por

um dispositivo mecéanico.
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10.DIMENSIONAMENTO E SELECAO DOS COMPONENTES

Nesse item, a vida requerida da transmisséo foi determinada em fungéo
da sua aplicacdo no veiculo estudado, onde foram consideradas rotas tipicas
de utilizagcdo assim comc a carga utilizada e todas as caracteristicas de
desempenho. Foi realizado um calculo onde determinou-se o tempo em que
cada "marcha" é utilizada para uma certa vida dessa transmisséo.

Por exemplo, para uma vida desejada da transmissdo mecanica
convencional de 200 000 Km a 1 marcha é utilizada 2 horas em 80% do
torque, 5 horas em 50% do torque, 3 horas em 70% torque e assim por diante.
Assim, para se facilitar os calculos, é padronizado o niumero de horas para
determinado torque, normalmente o torque maximo da transmissdo
{ ou motor ), no exemplo: para 200 000 Km de vida da transmissdo &
representativo do uso real, como descrito anteriormente, projetar a transmissao
em 12 marcha durante 5 horas em torque maximo.

No caso de uma CVT, como ndo existem reducdes definidas como em
uma transmissdo mecanica convencional ( 12, 2%, 3? 4% e 5% marcha ), foi feita
uma aproximagédo considerando-se estas relagbes existentes.

Nesse estudo, para o calculo das engrenagens da reducéo fixa, como
ele fica quase que 100% do tempo de uso da transmissdo engrenado, para o
seu projeto considera-se 50 horas em torque maximo. Ja para o ftrio de
reversdo ( marcha ré ), como o seu uso & bem menor, sera usada apenas 1

hora em torque maximo como objetivo da vida deste frio.
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Considerando-se isso, que a utilizacdo do trio de reversdo representa
aproximadamente 2% da utilizagao da transmisséo ( 1 hora em torque maximo
contra 50 horas da redugéo fixa ), para o célculo dos outros elementos, como
mancais de rolamento e eixos, foi considerado apenas o uso da redugéo fixa,

ou seja, considerou-se apenas o uso do veiculo para a frente.

10.1. ELEMENTO DE TRANSFERENCIA ( ROLAMENTO )

10.1.1. Pré-Calculo do Posicionamento do Rolamento e da Reducéio Fixa

A partir dos Requisitos Construtivos, sabe-se que a relagdo de marchas

deve variar entre 3,80 a 0,90. Portanto, serdo analisadas duas condi¢des:

1) Maximo Torque

Neste caso, a relagéo a ser analisada sera de 3,80. Onde ;, = -‘?L.
al

e a4 - disténcia do centro do disco 1 ao centro do rolamento ( Figura 11).

¢ b, - distancia do centro do disco 2 ao centro do rolamento ( Figura 11).

2) Maxima Velocidade

" , . N (2
Neste caso, a relacéo a ser analisada sera de 0,90. Onde i, =—=%.
a,
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* ap-distancia do centro do disco 1 ao centro do rolamento { Figura 11).

« by - distdncia do centro do disco 2 ao centro do rolamento { Figura 11 ).

A soma das distancias a+b deve ser igual a 50 mm, portanto sera
necessario a inclusdo de uma redugéo fixa para atender os valores de relagéo

de transmisséao requisitados.

10.1.1.1. lteragao i

1) Maximo Torque

a1 = 15 mm ( Metade da espessura do Rolamento - Valor adotado )
= by =35 mm;

2 11=2,333 = ina= 3,80/ 2,333 = 1,6286

2) Maxima Velocidade

iz=0,90/1,6286 = 0,5526

~.b2/ (50 - bg) = 0,5526 = b= 17,7959 mm ( = 15 mm )

10.1.1.2. lteracgao li

Para esta iteragdo, o novo valor de a; & igual a média de a, e b> da

iteracao |:
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1) Maximo Torque

a;= 16,3979 mm
= by =33,6021 mm;

o i = 12,0492 = ina= 3,80 /2,0492 = 1,8544

2) Maxima Velocidade

iz=0,90/1,8544 = 0,4853

b2/ (50 - by) = 0,4853 = b, = 16,3368 mm (> 15 mm )

10.1.1.3. lteracao lil

Para esta iteragao, o novo valor de a; € igual a média de a1 e by da

iteracdo Il:

1) Maximo Torque

a;= 16,3673 mm

= by = 33,6327 mm;

5 i1 =2,0549 = ina = 3,80/ 2,0549 = 1,8492

2) Maxima Velocidade

i2=0,90/1,8492 = 0,4867
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b2/ (50 - by) = 0,4867 = b, = 16,3685 mm (> 15mm )

10.1.1.4. Especificacoes Iniciais

Posicao Inicial do Rolamento ( a; ) = 16,3673 mm

Posicao Final do Rolamento ( bz ) = 16,3685 mm

Relacac Fixa (ifxa } = 1,8492

Relacdo de Transmissdo Maxima do Sistema CVT ( icvrmax ) = 2,0549

Relacgéo de Transmissdo Minima do Sistema CVT (icvrmn ) = 0,4867

10.1.2. Selecido do Rolamento

Para que o elemento de fransferéncia seja dimensionado sem que haja
falha por fadiga superficial, sera utilizado um rolamento padronizado SKF
[ 11 ] do tipo rolos de apoio, estes rolamentos possuem um anel externo
espesso capaz de suportar cargas radiais elevadas.

Com relacdo aos rolos de apoio, aquele a ser selecionado sera o da
série NATR [ 11 ] que é utilizado para velocidades relativamente altas, e
portanto, satisfaz as necessidades do projeto.

Para a selegdo do rolamento, foi considerado o pior caso para esse
elemento de transferéncia: maior rotagéo possivel do motor e sistema CVT na

posigcdo de maior velocidade. Nessa situagéo temos:

s Rotacdo do motor a poténcia maxima: o = 6000 rpm
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¢ Relagédo de transmissao do sistema: i = 0,90
¢ Posigcao do elemento de transferéncia: a = 33,6 mm
e Tempo de uso maximo do rolamento nessa condi¢do: t = 50 horas = 3000

minutos

Sabendo-se disso, pode-se calcular a vida prevista para o rolamento:

V Disco em Poténcia Mixima = a-d= 6000 - 33,6 =201600 mmlmin

€D Rolamento parai = 0,90 = T = 201600 =10080 rpm
T

Lo ( vida nomnal ) = @ Retamento - #( min ) =10 080 - 3000 =30,24.10° revolugdes

Por motivos dimensionais, foi pré-selecionado o rolamento NATR 17 PP,

que possui as seguintes caracteristicas:

¢ Tipo: Rolos de apoio com guia axial
e Diametro Externo: D = 40 mm

e Largura: B =21 mm

+ Diametro Interno: d = 17 mm

e Capacidade de Carga Dindmica Maxima: C = 13400 N

De acordo com a referéncia [ 11 ], foi usada a férmula I1SO para o

Calculo da Vida Nominal de um rolamento, cuja férmula é a seguinte:
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P = Carga Dinamica Equivalente ( N )
p = Expoente da Férmula de Vida
p = 3, para rolamento de esferas
p = 10/3, para rolamento de rolos
L1o = Vida Nominal { milhdes de revolugdes )

( CT o C = Capacidade de Carga Dindmica (N )
=L nae:

Nesse caso, tem-se:
e P =Fp ( forca de pressao exercida no rolamento } = 1000 N
e p=10/3

L L1o = 30,24

E pode-se calcular a Capacidade de Carga Dinémica ( C ) a que o

rolamento estara submetido:

10 10
(2)3 —L - C=4%L.P=230.24.1000=2780,80N

Como 2 780,80 N & menor do que a Capacidade Maxima suportada pelo
rolamento pré-selecionado ( C = 13 400 N ), este sera aceito e usado como

Elemento de Transferéncia.

10.2. DISCOS

Conforme ja abordado em tépicos anteriores, o material dos discos ja

esta definido visto que o material de ambos € 0 mesmo com 0O qual os
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rolamentos séo confeccionados ( Ago Liga - 52100 ). O dimensional preliminar
também ja foi estabelecido nas hipéteses iniciais ( @ =100 mm ), onde sua

confecgéo final sera definida para se atender todos os requisitos de projeto.

10.2.1. EspecificagOes Iniciais

Diametro externo (&) = 133,2 mm
Diametro efetivo (Jn) = 100 mm
Espessura dos Discos (eg) =5 mm

Raio de Arredondamento Externo (re ) = 15 mm

Raio de Arredondamento Interno ( ;) = 10 mm

10.2.2. Refinamento das Dimensoes

Tendo em vista que o dimensional do rolamento escolhido & diferente do
estipulado nas hipéteses iniciais, onde a espessura era de 30 mm contra 21
mm do calculado posteriormente, é necessario calcular novas dimensGes dos
discos.

Com essa nova situacao, tem-se:

a = 10,5 mm ( Metade da espessura do rolamento selecionado )
icvT-max = 2,0549 ( Relacdo de Transmisséo previamente obtido )

icvr-min = 0,4867 ( Relagéo de Transmissdo previamente obtido )
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Com isso, pode-se calcular:

» Novo valor de bq: 2,0549 = 1315

bl

=  bh=21,6mm

¢ Raio efetivo dos discos: re=ai+b1=10,5+21,6=32,1mm

21,6

b4

¢ Relacdo de Transmissdao Maxima do Sistema CVT: ior - s = =0,4861

e Verificagdo da Relagédo de Transmissdo Minima do Sistema CVT:

10,5
21,6

=0,4861 = OK, valor bem préximo de icyt-mn Obtido anteriormente

imx 3,8

= =1,8472
fovr - max 2,0571

¢ Nova Redugéo Fixa necessaria:

Sabe-se que com esses novos valores para os discos, menores que 0s
pré-estabelecidos, o rolamento ( elemento de transferéncia ) estad super-
dimensionado. Porém, para se evitar a sele¢do de um rolamento muito

pequeno, o rclamento a ser usado sera o mesmo.

10.2.3. Especificagdes Finais

Diametro externo ( @ ) = 85,5 mm

Diametro efetivo ( &, ) = 64,2 mm

Espessura dos Discos ( eq4 ) = 5 mm

Raio de Arredondamento Externo {r. ) = 10 mm

Raio de Arredondamento Interno (i) =5 mm
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Relagéo Fixa (ifxa ) = 1,8472

Relagdo de Transmisséo Minima ( imn ) = 0,90

Relagéo de Transmissio Maxima ( imax ) = 3,80

Relacéo de Transmissao Minima do Sistema CVT (icyrwmin) = 0,4861

Relacao de Transmissao Maxima do Sistema CVT (icvrmsx) = 2,0571

10.2.4. Desenho dos Discos

M t—--—i

Figura 27: Desenho dos Discos

10.2.5. Pressao nos Disco

Sabe-se que para garantir a transferéncia de torque e poténcia do disco
de entrada para o disco de saida, € necessario que o rolamento { elemento de

transferéncia ) seja submetido a elevadas pressées. Com isto, o dleo ira
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adquirir propriedades da alta viscosidade e, consequentemente, passa a ser o
responsavel pela transferéncia da poténcia mecénica. Portanto, € mandatério
gue uma carga axial seja aplicada aos discos.

O contato entre duas superficies sobre pressdo gera uma area eliptica
de semi-eixos ae b [ 19 ]. A pressao de contato entre duas superficies é dada

por:

P - Carga ( N/m )
B - semi-eixo eliptico
Qo - press@o maxima

_2P Onde:

Para o caso particular de contato de um cilindro ( rolamento ) contra uma

superficie plana ( disco ), tem-se:
PR Onde: P - Carga (N/m)
h=1,52 T R - Raio do Cilindro ( rolamento )
E - Mddulo de Elasticidade

O rolamento selecionado anteriormente apresenta as seguintes

caracteristicas:

R =20 mm ( raio externo do rolamento )

B = 21 mm ( largura do rolamento )

Portanto, se a forca de presséo ( Fp ) aplicada sobre o rolamento for

igual a 1000 N, entéo:
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2 .. 47619N /' m

B 21107

Sabe-se que o material dos discos bem como o material do rolamento &
0 52100 ( Ago Liga ), portanto seu médulo de elasticidade ( E ) vale 207 Gpa.
A partir dos dados acima é possivel calcular a pressdo maxima ( do )

exercida sobre o rolamento.

-3
po [PR _ J47619.20.§0 L
E 207.10
g =22 = 588 _14047MPa
b 6,78.10

Espera-se que com esta presso o 6leo atinja suas propriedades de aita
viscosidade e, consequentemente, possa ser o responsavel pela transmisséao

de torque e poténcia.

10.3. PARAFUSO DE POTENCIA

Para selecionar o parafuso de poténcia é necessario estimar o
comprimento do mesmo. Estimando-se este comprimento, € possivel verificar
qual o momento fletor maximo aplicado no parafuso durante o funcionamento

da CVT.
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Estimando-se o comprimento do parafuse em 120 mm, pode-se calcular
o momento fletor maximo quando a CVT esta operando na condigéo de uso
mais frequente no veiculo para um torque de 75 Nm.

Conforme o diagrama de Corpo Livre do Sistema ( Figura 22 ) a forca
cortante resultante sobre o parafuso sera a soma de Fq + Fa, admitindo que o
rendimento do sistema seja 100% eficiente, entdo F1= F2 e a forga resultante é
igual a 2.F4.

Fi=M7/r=75Nm/0,02 m= 3750 N ( Posigao intermediaria do rolamento )

. Forca Resultante = 2. F1 = 7500 N

¢ R:+R2=7500N
R1.120 mm = 7500 N . 80 mm
R4+ =500C N
T 40 mm 80 mm T R2=2500N
Ry Ry

Mmax = R1. 40 mm = 200 Nm

Para uma analise estatica do parafuso o= 32;34

Sendo o = 861,8 Mpa ( Ago Liga 4340 ), entéo d > 13,3 mm.

O parafuso de poténcia a ser utilizado no projeto sera um componente
padronizado [ 21 ], cujo didmetro externo (d ) vale 0,5" ou 12,7 mm, e passo
(p ) igual 0,1" { 10 roscas por polegada ).

O diametro médio deste parafuso & dado por:

dm=d-p/l2=1"(0,1")/2=0,95" ou 11,43 mm
Com isto sera possivel acoplar o rolamento, cujo diametro interno mede

17 mm, ao parafuso que resistira estaticamente aos esforgcos externos.




10.4. DIMENSIONAMENTO DAS ENGRENAGENS

Para o calculo das engrenagens foi utilizado um software especial de
dimensionamento da EATON que se baseia nos principios expostos no inicio
desse item.

Através dos dados de torque e relagdo de transmissdo pretendida, as
engrenagens do sistema ( redugdo fixa e trio de reversdo )} foram obtidas

( Apéndices 12.13. e 12.14. ) e a seguir estdo seus dados principais.

10.4.1. Par de Engrenagens Sincronizadas ( Redugéo Fixa )

Relacao de Transmissdo Obtida (inxs ) = 1,8421

Disténcia entre Centros (d ) = 55 mm

10.4.1.1. Pinhdo

Numero de Dentes (Z ) =19
Moédulo (m ) =1,75

Angulo de Pressado (a ) = 20°
Angulo de Hélice { p ) = 33°

Direcéo da Hélice = Direita
Didmetro Primitivo ( dp ) = 39,65 mm

Diametro Interno ( d; ) = 36,60 mm



Diametro Externo ( de ) = 43,50 mm
Espessura (b ) =18 mm

Forca Axial (F.) = 5733,04 N
For¢a Tangencial ( Fy) = 9043,06 N
Forga Radial (F,) =3291,99N

10.4.1.2. Coroa

Numero de Dentes (Z ) = 35
Médulo (m)=1,75

Angulo de Presséo ( o ) = 20°
Angulo de Hélice (p ) = 33°
Direcéo da Hélice = Esquerda
Diametro Primitivo (dp ) = 73,03 mm
Diametro Interno ( di) = 64,90 mm
Diametro Externo ( de ) = 75,35 mm
Espessura (b ) =16 mm

Forga Axial ( F. )} =5733,04 N
Forga Tangencial ( Fy) = 9043,06 N

For¢a Radial { F;) = 3291,99 N

10.4.2. Trio de Reversio ( Marcha Ré )

Relacéo de Transmissdo Obtida (irs ) = 1,6316



Distancia entre Centros - Pinhdo/Coroa ( dp.c ) = 55 mm
Distancia entre Centros - Pinhao/Intermediaria ( dp4 ) = 42 mm

Distancia entre Centros - Intermediaria/Coroa ( dic ) = 52 mm

10.4.2.1. Pinhao

Nimero de Dentes (Z ) = 19
Moédulo (m ) =1,85

Angulo de Presséo ( o ) = 20°
Diametro Primitivo ( dp ) = 35,15 mm
Diametro Interno { d; ) = 31,50 mm
Diametro Externo ( de ) = 40,40 mm
Espessura (b )= 16 mm

For¢a Tangencial { F;) = 9649,12 N

For¢a Radial ( F,) = 4379,20 N

10.4.2.2. Engrenagem Intermediaria

Numero de Dentes (Z) = 25
Médulo (m)=1,85

Angulo de Pressio () = 20°
Didmetro Primitivo ( dp ) = 46,25 mm
Diametro Interno ( di ) = 42,12 mm
Diametro Externo ( de ) = 51,02 mm

Espessura (b ) =16 mm



Forca Tangencial - Pinho ( Fip ) = 9649,12 N
Forca Radial - Pinhao ( Fre ) = 4379,20 N
Forca Tangencial - Coroa ( F.c ) =9918,89 N

Forgca Radial - Coroa ( Fr.c ) = 3727,66 N

10.4.2.3. Coroa

Nimero de Dentes ( Z ) = 31
Médulo (m ) = 1,85

Angulo de Presséo ( a ) = 20°
Diametro Primitivo ( dp ) = 57,35 mm
Diametro Interno ( d; ) = 51,52 mm
Diametro Externo ( de ) = 60,37 mm
Espessura (b ) =16 mm

Forca Tangencial ( F¢) = 9918,89 N

Forga Radial (F)=3727,66 N

10.4.3. Par Final

67

Os dados a seguir somente caracterizaram o pinhdo do par final. Os

mesmo serdo importantes para o dimensionamento do eixo de saida. O pinhao

tem aspecto similar ao encontrado nas transimissdes dos veicuios Corsa.
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10.4.3.1. Pinhdo

Ndamero de Dentes (Z ) = 16

Modulo (m) = 2,22

Angulo de Pressao (o ) = 20°

Angulo de Hélice (B ) = 36°

Direcdo da Hélice = Direita

Diametro Primitivo (dp ) = 43,91 mm
Diametro Interno ( d; ) =41 mm
Diametro Externo ( de ) = 48,35 mm
Espessura ( b ) =29 mm

Forga Tangencial ( Ft) = 2.M;/ dp =15081 N
Forga Axial (Fa)=F:.tg(p)=10957 N

Forca Radial (F;)=F;.tg (a ) =5489 N

10.5. DIMENSIONAMENTO DOS EIXOS

Para determinar os diametros minimos dos eixos de entrada,
intermediério e final da transmissdo em suas respectivas secdes criticas,
utilizou-se a formula de aproximagédo da curva de Goodman de resisténcia a

fadiga[ 20 ].
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1 1

2 2 2 2
3_£5)1 kFa‘Fa‘di 3 1 kFa‘Fm'di 3
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Onde:
Krs = Fator de concentragéo de tensao para fadiga relativo ao momento fletor
Kra = Fator de concentragao de tensdo para fadiga relativo & forga axial
Kr: = Fator de concentragao de tenséo para fadiga relativo ao torque.
OBS: Ke=1+(Kr-1)q
Ky = Fator de concentracao de Tenséo ( caso estatico )
q = sensibilidade ( depende do material e raio de curvatura de rebaixo }

Fa = Forga axial alternada d = Diédmetro minimo do eixo

M. = Momento Fletor atternado d; = Diémetro inicial

Ta = Torque aiternado FS = Fator de Seguranga

Fm = Forga axial média Su = Limite de Ruptura do material
Mm = Momento Fletor médio Sn = Limite de Fadiga ( 0,45.5u )

Tm = Torque aiternado médio

10.5.1. Eixo Intermediario { Engrenagens Motoras )

Para o célculo de dimensionamento do eixo intermediario, o material
utilizado serda o ago liga 8620, ¢ mesmo utilizado para os calculo das
engrenagens. Isto sera adotado, pois é muito provavel que as engrenagens

sejam usinadas no proprio eixo.

10.5.1.1. Forgas Axiais

Fi, - Forca de presséao
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Fa1 - Forga axial ocasionada pelo par de redugéo fixa

Ay - Reacéo axial do mancal de rolamento A

Forcas Axiais

Fo= 1000 N
Fa1 = 5733 N

A=5733N+1000N =6733 N

10.5.1.2. Forcas Horizontais

Fu - For¢a tangencial ocasionada pelo par de reducéo fixa

Ha e Hg - Reagdes horizontais dos mancais de rolamento Ae B

MHmax - Momento fletor maximo horizonial

Msegao Critica - MOmento fletor a direita da engrenagem ( rebaixo )

1
51,5 mm 77.5mm

Mumax y Secao Critica

Forcas Horizontais
Fi=9043 N

Ha + Hz=9043 N
Ha. 129 mm=9043 N. 75,5 mm

Hp = 5283 N
Hg = 3750 N

Msegéo Critica — Hz.68,5mm= 256,9 Nm

10.5.1.3. Forgas Verticais

Fn - Forca radial ocasionada pela engrenagem helicoidal
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Va e V- Reagdes verticais dos mancais de rolamento Ae B

M, = Momento fletor originado pela forca de presséo ( F,) sobre o disco

M; = Momento fletor originado pela forga axial da engrenagem ( Fa1 )

Mvmax - Momento fletor maximo vertical

Msecso Critica - Momento fletor a direita da engrenagem ( rebaixo )

M T
—e"
Va Ve
: ; :
51,5 mm 77,5 mm
MVrnax Segéo Critica

Forcas Verticais

Fri=3292N

Va+Vp=3202N

M, =1000 N . 21,5 mm = 21,5 Nm

M; =5733 N . 39,6 mm= 113,6 Nm
M+ V, . 129 mm+ My=F, . 77,5 mm

Va=930,6N
Ve =2361,5N

MVmax =183 Nm
Msecso critica = Vb - 68,5 mm = 161,8 Nm

10.5.1.4. Calculos

Para o dimensionamento do eixo serdo considerados os seguintes

dados:

e S,=896MPal21]
e S,=045.5u=403 MPa

e Tm=175Nm ( torque médio )

¢ Momento Fletor Alternado equivalente & dado por:
Me=NMaz* + My 3

Mam = 4[272,6* +183* = 3283Nm ( momento maximo )
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Maseqaocrinea = 4|256,9° + 16 18" = 303,6Nm ( momento da secéo critica )
( O momento alternado utilizado para o dimensionamento do eixo
minimo serd o da segéo critica. )
e F.=6773 N - Forga axial sentida pela secao critica
o Fa=Mn=Ta=0

e FS (Fator de Seguranca) = 1,5

teragado |

Para a iteragdo |, estimam-se os valores de K = Kt = Kea = 1,6 €

Fm =Fa=di=0.

Resolvendo a expressio de Goodman: d; = 28,1 mm.

lteracgéo Il

Para a iteragao Il, adota-se:

e di=28,1mm
s =3 mm{ raio de curvatura do rebaixo )

o D =33 mm ( didmetro da raiz da engrenagem )

Entao:

o D/di=117
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e r/d=011

Com as relagbes acima & possivel calcular os coeficienies de

concentragéo de tensdo Ky [21]:

KTf =1 ,55
Kn = 1,3
KTa = 1,6

Como o material do eixo apresenta limite de ruptura elevado, a
sensibilidade ( q ) & igual a 1 [ 21], portanto K¢ = K.

Com isto , o novo valor encontrado vale: dy = 27,5 mm.

Conclui-se que d > 27,5 mm ( didmetro minimo do eixo na secao

critica ).

10.5.1.5. Calculo do Comprimento do Entalhado

Quando o momento torgor é elevado ou quando se tem um torque
alternado, como é o caso de uma transmiss&o, & necessario um comprimento
de chaveta maior do que duas vezes o comprimento do cubo, por isso se
escolhe uma fixagdo por meio de entalhado nesses casos.

O seu dimensionamento & feito limitando-se a tensao de compressao
[ 22 ], ja o namero de dentes é dado pelas normas DIN. Nesse estudo sera
utilizado um entalhado com perfil de dentes retos, normas DIN 5462 e 5463

( Apéndices 13.15. e 13.16. ).
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A tensédo de compresséo que age na face do dente é dada por:

3 Mt . M- Momento Torgor
T Ay Onde R, - Raio Médio
A, - Area Projetada Normal a
Tensao de Compresséo

z - Numero de Dentes

y = 0,75 - Devido a n&o distribuigéo
uniforme em todos os dentes

oc - Tensao de Compresséao

Admissivel
D + D _ De - Didmetro Externo
Lo Onde:  p,. piametro Interno

De - Di ~ De- Diadmetro Externo
AP:[ 5 ‘(f”"r)]L Onde:  p._ piametro Interno
f - Proveniente da norma DIN
r - Proveniente da norma DIN

Para o eixo intermediario, sera utilizado um entalhado com perfil de
dentes retos e centragem no didmetro interno com as seguintes caracteristicas

normalizadas DIN 5463 ( Apéndice 13.16. ):

s di=18mm
e d2-22mm
e z=06dentes
¢« f=0,45mm

o fax = 0,2 mm

Além disso, sabe-se que:
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o Mmax=175Nm

o o ( Aco 8620 - Material do Eixo } = Sy = 531 MPa [ 21]

Com isso, obtém-se o valor do comprimento do entalhado ( L )
necessario minimo que é de 5,42 mm, porém o comprimento adotado sera de

10 mm, ganhando-se em seguranga.

10.5.2. Eixo de Entrada

O material do eixo de entrada serd um ago carbono 1040. O eixo de
entrada recebe solicitagbes inferiores aos demais eixos do conjunto ( Torque e
Flexdo ) e, portanto, seu material serd menos resistente se comparado aos

demais eixos da transmissao.

10.5.2.1. Forgas Axiais

Fp - Forga de pressao

D, - Reagdo axial do mancal de rolamento D.

Dy Forgas Axiais

: : } Fp= Dy = 1000 N
42 5 mm 18 mm
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10.5.2.2. Forgas Verticais

Vc e Vp - Reacgdes verticais dos mancais de rolamento C e D
Me = Momento fletor originado pela forga de presséo ( Fp) sobre o disco
Mvmax - Momento fletor maximo vertical

Msecao critica - Momento fletor no rebaixo do mancal de rolamento D

\$ gp Forcas Verticais
Vt Vc - V[) =0
M, =1000 N .21,5mm=21,5Nm
. . : M,-Vp.425mm=0
42,5 mm 19 mm Ve =Vp =505,9N
Muymax
MVmax =21 ,5 Nm
A—— Maogso Criica = 505,9 N . 35,5 mm = 18 Nm
Y
Segdo Critica

10.5.2.3. Calculos

Para o dimensionamento do eixo serdo considerados os seguintes

dados:

e S,=620,5MPa[21]

o S$,=0,45.Su=279,2MPa

e Tm=80 Nm (torque médio )

e MasecaoCrica = 18 Nm ( momento da segéo critica )
e Fn=1000 N - Forca axial sentida pela segéo critica

L Fa"_"Mm:Ta:O
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o FS (Fatorde Seguranga )=1,5

Iteracéo |

Para a iteracao |, estimam-se os valores de Krr = Krt = Kra = 16 e

FM =FA=di=0.

Resolvendo a expressdo de Goodman: d; = 16,2 mm.

Iteragao Il

Para a iteracéo Il, adota-se:

e di=16,2 mm

e r=1mm (raio de curvatura do rebaixo )

e D=26 mm

Entao:

L Dldi=1,3

e r/d=0,062

Com as relagdes acima & possivel calcular os coeficientes de

concentragéo de tensédo K[ 21].

KTf= 1,8



78

KTt = 1,55

KTa = 1,7

O valor da sensibilidade ( q ) para os esforcos de flexéo e compresséo
( g e qa ) vale 0,6, enquanto que para os esforgos de torgéo ( qt ) vale 0,65.

Assim os valores dos fatores de concentragéo de tensdes para fadiga sao:

Kes = 1,48
Ke = 1,36
KFa = 1,42

Com isto , o novo valor encontrado vale: dy = 15,5 mm.

Conclui-se que d > 15,5 mm ( didmetro minimo na se¢éo critica ).

10.5.2.4. Calculo do Comprimento do Entalhado

Para o eixo de entrada, também sera utilizado um entalhado com perfil
de dentes retos e centragem no didmetro interno com as seguintes

caracteristicas normalizadas DIN 5463 ( Apéndice 13.16. ).

e di=18 mm
e d2-22mm

e z=06dentes
e f=0,45mm

e mix=0,2 mm
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Além disso, sabe-se que:

¢ Mimax =80 Nm

e o ( Ago 1040 - Material do Eixo ) = Sy=413,7 MPa [ 21 ]

Com isso, obtém-se o valor do comprimento do entalhado ( L )
necessario minimo que & de 3,18 mm, porém sera adotado o comprimento de

10 mm, ganhando-se em seguranca.

10.5.3. Eixo de Saida ( Engrenagens Movidas - "Loucas” )

O eixo de saida sera confeccionado com o Ago Liga 4140, que € um
material com tensdo de ruptura superior ao 8620. Isto é coerente visto que o

eixo de saida é submetido a maiores torques.

10.5.3.1. Forgas Axiais

Fa1 - Forga axial ocasionada pelo par de redugéo fixa
Fa2 - Forca axial ocasionada pelo par final

Ex - Reacéo axial do mancal de rolamento E.

Forcas Axiais
Feaz Fas
Ex < <
~» Fa1 = 5733 N
, , ] , F.. = 10957 N
I 26 mm I 255 mm I 77,5 mm I
E, = 10957 + 5733 = 16690N
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10.5.3.2. Forgas Horizontais

Fu1 - Forga tangencial ocasionada pelo par de redugéo fixa

Fr - Forca radial ocasionada pelo par final

M2 - Momento fletor originado pela forga axial do par final

He e Hr - Reagdes horizontais dos mancais de rolamento E e F
Mhmax - Momento fletor maximo horizontal

Msecso criica - Momento fletor a direita do pinhéo ( par final )

F - -
jic . Forcas Horizontais
Vo ¥
* ’Mz * M2 =10957 N . 21,9 mm = 240 Nm
He Hr
Fﬂ =9043 N
: ' | ‘ F2=5489 N
26mm 255 mm 77.5 mm He + He=Fy + Fo=14532 N
Frz. 26 mm- Mz + Fyy. 51,5 mm = H:.129 mm
Hr = 2856 N
He = 11676 N
Mimax = 303,6 Nm
M Msecao crica = HF . 88,5 mm - Fu . 11 mm
M Segdo Critica 153,3 Nm

10.5.3.3. Forcas Verticais

Fr - Forca radial ocasionada pelo par de redugéo fixa

Fw - Forga tangencial ocasionada pelo par final

VE e Vr- Reagées horizontais dos mancais de rolamento Ee F

M, - Momento fletor originado pela forga axial do par de redugéo fixa

Mvimax - Momento fletor maximo vertical
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Msegso critica - MOmento fletor a direita do pinh&o ( par final )

Ve Ve

: W
F1°

Fe

[ 1 1
i T T
26mm 255 mm

—_

77.5mm

Mvmax

Ly

Segéo Cr[ﬁca\

Forgas Verticais

Fqa=3292 N
Fig = 15081 N
Ve + V= Fp+F= 18373 N

Mi=Fy .38,5mm= 209,3 Nm
Fiz. 26 mm + F. 51.5mm - My = Ve . 129 mm

Ve=27313N
Ve = 15641,7 N

MVmax= 421 Nm
Mseczo citca = Ve . 40,5 mm - Fp 14,5 mm =
414,.8 Nm

10.5.3.4. Calculos

Para o dimensionamento do eixo serdo considerados os seguintes

dados:

e S,=1020,4 MPa[21]
e S,=045.Su=459,2 MPa

e Tn=330,2 Nm ( torque médio )

o MuaSepioCrinea = 153,37 +414,8° =4422Nm ( momento da segéo critica )

o Fm=5733 N - Forga axial sentida peia secgéo critica

L] Fa=Mm=Ta=0

o FS ( Fator de Seguranca)=1,5
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Iteracao |

Para a iteracdo |, estimam-se os valores de Kri = Kt = Kra = 16 €
Fm = Fa = di = 0

Resolvendo a expressdo de Goodman: d; = 31 mm.

Iteragao Il

Para a iteragao ||, adota-se:

e di=31
e r=3 mm ( raio de curvatura do rebaixo )

e D =41 mm ( didmetro da raiz da engrenagem )

Entao:

e D/di=1,32

e r/d=0,097

Com as relagdes acima é possivel calcular os coeficientes de

concentragéo de tensdo K[ 21 1:

K= 1,65
Ky = 1,38

K']'a = 1,8
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Como o material do eixo apresenta limite de ruptura elevado, a
sensibilidade ( q) éigual a 1 [21], portanto Kr = K.

Com isto , o novo valor encontrado vale: dy = 30,8 mm.

Conclui-se que d > 30,9 mm ( didmetro minimo do eixo na secao critica ).

Para este eixo em especifico, existe uma outra regiéo que apesar de nao
apresentar concentradores de tensao apresenta Momento Fletor Alternado
elevado. Esta regido é onde a engrenagem "louca” do par de redugéo fixa é
posicionada.

Para seu dimensionamento sera utilizado Krr = Ket = Kra = 1, € momento
alternado: M. = ,/221,32 +421% =475,6Nm

Resolvendo a expressdo de Goodman: dj = 27mm

Portanto, nesta regiao d > 27 mm.

10.5.3.5. Céalculo do Comprimento do Entalhado

Para o eixo de entrada, sera utilizado mais uma vez um entalhado com
perfil de dentes retos e centragem no didmetro interno com as seguintes

caracteristicas normalizadas DIN 5463 ( Apéndice 13.16. ):

o di=28mm
e dy=34mm
e z=6dentes
e =170 mm

e Iax=0,3 mm
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Além disso, sabe-se que:

e Mmax=330,2 Nm

s o ( Ago 8620 - Material do Eixo ) = Sy =531 MPa [21]

Com isso, obtém-se o valor do comprimento do entalhado ( L )
necessario minimo que é de 8,92 mm, porém o comprimento adotado sera de

10 mm, ganhando-se em segurancga.

10.6. MANCAIS DE ROLAMENTO

Os calculos para selegéo dos rolamentos seguem a férmula 1SO [ 11 ]

para o Célculo da Vida Nominal de um rolamento.

cY C = Capacidade de Carga Dinamica ( N )
(;} = Lo Onde: P = Carga Dinamica Equivalenie (N )
p = Expoente da Férmula de Vida
p = 3, para rolamento de esferas
p = 10/3, para rolamento de rolos
L1o = Vida Nominal ( milhées de revolugdes )

Neste caso, a Forca Radial Equivalente ( Fr ) é dada pela soma vetorial
das reacgbes vertical e horizontal sentidas por cada mancal. Isto € valido visto

que sera analisado somente o caso de engrenamento da reducgio fixa,

desprezando-se assim o uso do trio de reversido como parametro de calculo.

FR:\](RE' +R15)
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10.6.1. Eixo Intermediario

Para a escolha dos rolamentos deste eixo, os seguintes parametros

devem ser adotados:

« Rotagéo minima do eixo intermedidrio: & =2 = 233221 =1448rpm
I o .

e Tempo de uso méximo do rolamento nessa condigéo: t = 50 horas = 3000

minuto

Sabendo-se disso, pode-se calcular a vida prevista para o rolamento:

Lo ( vida nomnal ) = @ Rotameno + #( min ) =1448-3000=4,3.1 0° revolugdes

10.6.1.1. Mancal de Rolamento A

Este mancal devera suportar, além das cargas radiais ( normais ), as

cargas axiais no eixo intermediario.

Nesse caso, tem-se:

Didmetro interno ( d ) = 25 mm

Fr=Hi+Va =+/5293% +930,5% =5374,2N

Fa=6733 N ( Forga Axial )

™ p=3
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L L10 = 4,3

Portanto, para que as cargas axiais possam ser suportadas, sera
utilizado um rolamento de esferas de contato angular ( carreira Unica e
montado individualmente ).

Como Fa/Fr=125(Fa/Fr>1,14)e P=0,35Fr+ 0,57 FA=5844,8 N
[ 11 ], pode-se calcular a Capacidade de Carga Dinadmica ( C ) a que o

rolamento estara submetido:
3
(,_) =L .. C=%¥L.P=%43.58448N=9504,4N

Conclui-se que o rolamento escolhido € o 7205BE cuja capacidade de

carga dinamica maxima vale 15600 N [11]. Onde :

¢ Diametro externo ( D ) =52 mm
e Espessura(B)=15mm

e Raio de arredondamento (r) =1 mm

10.6.1.2. Mancal de Rolamento B

Este mancal devera suportar somente cargas radiais ( normais ).

Nesse caso, tem-se:

e Diametro interno (d ) =25 mm
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o Fr=+Hs+Vs =4/3750% +2361,5% =4431,6N
[ ] p = 3

o L1p=43
Portanto, sera utilizado um rolamento de esferas de carreira Unica e
montado individuaimente.

Como P = Fr = 4431,6 N, pode-se calcular a Capacidade de Carga

Dinamica ( C ) a que o rolamento estara submetido:

3
(—] =L .. C=3L.P=3{43.4431,6N=72064N

Conclui-se que o rolamento escolhido é o 16005 cuja capacidade de

carga dinamica maxima vale 7610 N [11]. Onde:
e Diametro externo (D ) =47 mm

o Espessura(B)=8mm

¢ Raio de arredondamento ( r ) = 0,3 mm

10.6.2. Eixo de Entrada

Os seguintes parametros devem ser adotados:

¢ Rotagao do motor a poténcia maxima: o = 3000 rpm ( Torque = 80 Nm )
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e Tempo de uso maximo do rolamento nessa condigéo: t = 50 horas = 3000

minuto

Sabendo-se disso, pode-se calcular a vida prevista para o rolamento:

Lo { vida nomnal ) = @ Rolamento - #{ min }=3000-3000=39. 10° revolugdes

10.6.2.1. Mancal de Rolamento C

Este mancal n&o sera calculado visto que sera componente do volante
( flywheel ) que é justamente a interface entre o motor e a transmissdo. A
fungso deste volante sera detalhada adiante nas Consideragoes Finais deste

projeto.

10.6.2.2. Mancal de Rolamento D

Este mancal devera suportar, além das cargas radiais ( normais ), as
cargas axiais.

Nesse caso, tem-se:

¢ Diametro interno (d ) =20 mm
e Fr=Vp=5059N

e Fa=1000 N ( Forca Axial )

e p=3

o Lio=9
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Portanto, para que as cargas axiais possam ser suportadas, sera
utilizado um rolamento de esferas de contato angular ( carreira Gnica e
montado individualmente ). Como FA/Fr=1,98 ( FA/Fr> 1,14 ) e P = 0,35Fgr
+0,57FA=0,35. 5059 N + 0,93 . 1000 N = 1107 N [ 11 ], pode-se calcular a

Capacidade de Carga Dinamica ( C ) a que o rolamento estara submetido:
3
[-—] =L -~ C=¥L.P=39.1107=2303N

Conclui-se gue o rolamento escolhido € o 7204BE cuja capacidade de

carga dinamica maxima vale 14000 N. Onde:

¢ Diametro externo (D ) =47 mm
e Espessura(B)=14mm

» Raio de arredondamento (r) =1 mm

10.6.3. Eixo de Saida

Para a escolha dos rolamentos deste eixo, os seguintes parametros

devem ser adotados:

¢ Rotac¢éo minima do eixo de saida: @ = E_””’ = 11::782 = 783,9rpm
leng 0

+ Tempo de uso maximo do rolamento nessa condi¢édo: t = 50 horas = 3000

minuto
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Sabendo-se disso, pode-se calcular a vida prevista para o rolamento:

Lw ( vida nomnal ) = @ Rolamento - #{( min ) =783,9-3000=2,35. 10° revolugdes

10.6.3.1. Mancal de Rolamento E

Este mancal devera suportar, além das cargas radiais { normais ), as
cargas axiais no eixo de saida.

Nesse caso, tem-se:

¢ Diametrointerno (d ) =25 mm

o Fr=+He+Vi= J116762 +14641,7* =19519N
e Fa=16690 N ( Forga Axial )
e p=3

L L10 = 2,35

Portanto, para que as cargas axiais possam ser suportadas, sera
utilizado um rolamento de esferas de contato angular ( carreira Unica e
montado individualmente ). Como Fa/Fr =085 (Fa/Fr<1,14)e P = Fr =
19519 N [ 11 ], pode-se calcular a Capacidade de Carga Dinamica (Claqueo

rolamento estara submetido:

3
(—J =1 .. C=3%L.P=%2,35.19519 N =25950,5N
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Conclui-se que o rolamento escolhido é o 7305BE cuja capacidade de

carga dindmica maxima vale 26000 N [11]. Onde :

e Diametro externo (D ) = 62 mm
e Espessura(B)=17mm

o Raio de arredondamento (r) =1 mm

10.6.3.2. Mancal de Rolamento F

Este mancal devera suportar somente cargas radiais ( hormais ).

Nesse caso, tem-se:

e Diametro interno (d ) =25 mm

o Fr=+JHr+Vr =+28512 +2731,3 = 3948 2N
e p= 3

. L10=2,35
Portanto, sera utilizado um rolamento de esferas de carreira unica e

montado individualmente. Como P = Fr = 3948,2 N, pode-se calcular a

Capacidade de Carga Dinamica (C ) aque 0 rolamento estara submetido:

3
(gj =L - C=%¥L.P=3%2,3539482N=5249N
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Conclui-se que o rolamento escolhido € o 61905 cuja capacidade de

carga dindmica maxima vale 6630 N [11]. Onde:

o Diametro externo (D) =42 mm
o Espessura(B)=9mm

» Raio de arredondamento ( r) = 0,3 mm

10.7. DETALHE DOS EIXOS

10.7.1. Eixo Intermediario

=115 mm - - 18 e -
i
- |y
. |
i |
{ MM i utal MM
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o
\ |
| |
=15 pp - e -—‘ -

Figura 28: Desenho do Eixo Intermediario




10.7.2. Eixo de Entrada
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Figura 29: Desenho do Eixo de Entrada

10.7.3. Eixo de Saida
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Figura 30: Desenho do Eixo de Saida
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10.8. PAR FINAL E DIFERENCIAL ( ENGRENAGENS CONICAS )

A relagao de par final serd a mesma que ¢ Automdvel Corsa 1.0L utiliza
que & de 4,31. Portanto, o desenho do pinhdo e coroa, bem como as
Engrenagens Coénicas e os rolamentos do conjunto do diferencial, a serem
utilizados serédo os mesmos da transmissdo mecéanica que hoje é normal de

produgcao.
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11.CONSIDERAGOES FINAIS

Ao fim desse estudo é necessario se salientar que existem alguns itens
que ainda merecem atencdo especial, seja pelo comprimento dos objetivos

propostos ou pela necessidade de estudos posteriores mais detalhados.

11.1. OLEO DA TRANSMISSAO

Ao se analisar o projeto, logo se verifica que um item que apresenta uma
certa criticidade, € o contato direto entre o rolamento ( elemento de
transferéncia ) e os discos. Talvez, as duvidas mais pertinentes sejam:

1- Como garantir que nao haja um desgaste excessivo dos discos e do

rolamento, visto que o contato metal / metal é muito grande?

2- E possivel transmitir poténcia do disco para o rolamento sem que néo

haja escorregamento?

O dleo da transmissdo & um item que deve ter uma grande importancia
para o bom funcionamento desta transmissao. Conforme explanado em tépicos
anteriores deste projeto, o oleo utilizado serd um fluido de tracdo
( SANTOTRAC ) com propriedades especificas, este éleo quando submetido a
altas pressdes tem sua viscosidade aumentada.

Portanto, ao atingir este estado, o o6leo passa a ser o grande
responsavel pela transmissdo de forga ( cisalhamento ), ou seja, o 6leo garante
0 néo escorregamento entre o rolamento e os discos, € o contato metal / metal

& bruscamente minimizado.
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Sistemas existentes, como é o caso da transmissdo CVT do tipo toroidal,
partem da mesma condigdo. Atualmente, existem protétipos montados com
este conceito que parece ser viavel. Portanto, a idéia do sistema proposto

neste projeto é perfeitamente aceitavel.

11.2. VOLANTE ( FLYWHEEL )

A transmissdo proposta neste estudo, ndo utilizara um sistema de
embreagem convencional que & montado num carro com transmissao
mecanica.

Sabe-se que a embreagem, para uma transmissdo mecanica, apresenta
duas funcgdes: desacoplamento do motor para facilitar as trocas de marcha da
transmissdo e amortecimento dos picos de torque provenientes do motor.

Com relagéo ao desacoplamento, o problema foi solucionado com o
formato geométrico dos discos aliado ao controle do motor de passo.

Para suprir sua fungdo de amortecimento serd adotado um volante
( flywheel ) que apresenta molas responsdveis por minimizar os picos de
torque do motor. Esta idéia & proveniente da transmisséo CVT da Honda.

Este volante sera montado no eixo de entrada da transmissdao CVT

proposta, mais precisamente na interface do motor com a transmisséo.
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11.3. TRAVA PARA A CONDIGAO DE ESTACIONAMENTO.

O dispositivo para o acionamento da trava é totalmente mecanico,
quando esta condicdo de uso é selecionada, o cabo que é conectado a
alavanca é tracionado e com isto o dispositivo trava a roda dentada, impedindo
assim o movimento do carro. A roda dentada fara parte da luva do conjunto de
sincronizagéo. Isto visa facilitar o acionamento dos garfos, que também &
mecanico e depende do acionamento da alavanca, para engate da relagéo fixa
e trio de revers&o. Assim o mecanismo para as condi¢des Normal ( D ), Marcha
Ré ( R ) e Estacionar ( P ) sera muito facilitado.

A trava utilizada sera semelhante ao que é mostrado na figura abaixo.

Figura 31: Trava para a Condigdo de Estacionamento
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11.4. PRESSAO NOS DISCOS

Como ja explicado anteriormente, para que o 6leo passe a ter uma alta
viscosidade, transmitindo assim © torque necessario entre os discos, €
necessario que ele seja submetido a grandes pressées.

Sabendo-se disso, nesse estudo considerou-se um forga de 1000 N,
aplicada nos discos através de uma mola, para que essa condi¢ao de alta de
pressio fosse atingida. Através de alguns calculos, chegou-se a um valor de
aproximadamente 50 KPa valor que aparentemente resolveria esse problema
com o 6leo.

Porém, como néo foi construido nenhum protétipo com o intuito de se
testar se essa pressdo € suficiente, ndo temos como validar essa questéo

merecendo um estudo mais detalhado.

11.5. RELAGAO DE TRANSMISSAO

Foi proposto no inicio desse estudo a substituigdo da transmissao
mecanica convencional pela CVT, com isso, criou-se a necessidade de se
manter as relagbes de transmisséo maxima e minima existentes atualmente no

Corsa, que sao:

¢ Relagéo de Transmisséo Minima: 0,90

o Relacdo de Transmissdo Maxima: 3,80
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Sabendo-se disso, foram dimensionados 0s discos e as engrenagens de
reducéo fixa para se obter valores préximos a esses. Agora que todos os

sistemas ja estdo dimensionados, chegou-se aos seguintes valores:

¢ Relacao de Transmissao Minima: 0,90

¢ Relag¢do de Transmissao Maxima: 3,79

Portanto percebe-se que nesse item os objetivos do estudo foram
plenamente atingidos, algo de suma importancia ja que, com isso, garante-se a
substituicao da transmissdao sem maiores mudancas no comportamento do

automovel.

11.6. TAMANHO DA TRANSMISSAO PROPOSTA

Uma das principais preocupacbes desse trabalho era com relagdo ao
tamanho dessa transmissao, ja que, como ja foi dito, a idéia era se substituir a
existente atualmente com a CVT. Para tanto, havia a necessidade de que o
tamanho dessa nova transmissio fosse compativel e semelhante com a atual.

Depois que todos os discos, eixos, mancais de rolamento e engrenagens

foram dimensionados, chegou-se ao seguinte conjunto:
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Figura 32: Lay-Out da Transmissdo CVT

Como nos carros populares o motor e a transmissdo sdo montados
transversalmente na carroceria, uma dimensdo muito importante & o
comprimento. Como pode-se observar na figura, para a transmissdo CVT
projetada nesse estudo o comprimento vale 299 mm, vaior esse muito bom
visto que o comprimento da transmissdo convencional, do Corsa por exemplo,
vale 360 mm.

Isso torna a CVT aqui apresentada ndo somente compativel com o
tamanho ja reduzido do compartimento do motor desse tipo de automével, mas
também possivel de montagem ja que & até menor que a que equipa esses

carros atualmente.
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13.4. MATRIZ DE DECISAO: MARCELO MIYAMOTO
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1 Balugso N 8o 111 Tugho 1V Soluglo ¥ Tugao VI Tucko Vil
ATRIBU_TO P:': Mot |_NxP_JNola] NxF [Nom] WxP JNoa] NxP_JNoia] NxP |Notw] NxP JHoia] NxP
e et e e e e e R
ransferéncia Torqua-Potincia 0,050 | 8 0300 | 8 0,300 | 8 | o400 T 350 7 0350 | 4 200 | 9 450
aash 0,700 { ® 0000 | 6 | 0600 | 6 | 050 | 8 800 | & 0,600 | & 600 | 4 400
0,200 | & 1,600 | 7 1400 | 8 | 1.800 600 7 1,400 | @ 1600 | 7 ADD
onirote da Relaglio Infintta de "Marchas” 075 0,600 | 7 525 | 4 0,300 | ° 375 5 | 0315 | 5 0,375 | 6 450
050 0450 | 9 430 0300 | ¢ 300 9 0,450 | 4 0200 | 4 200
Custo de Fabricagko / Prego Final 125 1,000 | 8 000 6,750 | ¢ 0,750 ] 1,000 825 | 4 500
025 0,175 ,225 225 0,175 200 A8 228
025 6,175 ,200 225 150 ,200 ,150 0,225
050 B 400 0.400 450 350 350 | 4 200 0,450
do Sistema A28 3 1,125 1,125 750 875 125 7 0675 | 4 | 0500
0,175 | 9 1576 | B 1,575 T | 1,225 400 576 | 6 1,050 | 3 | 0,525
— - —l—-‘
SOMA 1,000 8,30 7.80 673 713 763 8,25 533
13.5. MATRIZ DE DECISAO: RICARDO MILLEGO DE CASTRO
Solugdo | Solugo | Solugho I} Solugdo IV Soluglio ¥ Solughe Vi
ATRIBUTO Peso | T NxF [ Nota| NxF |Hom] NxP |Now| NxP |Wola] NxP |Hoa| KxP
— Lt s e e — —
'ransferéncia Torque-Fotincia 050 7 0,3 ] 0,450 450 350 7 350 T 0,350
100 0,900 3 0,600 ¥iii] 700 7 700 6 | 0,600
200 1,400 7 1,400 A0 A0D 7 400 6 1,200
075 0,600 8 0,600 600 ,525 600 T_|_0328
,050 450 [] 400 FE] 7 350 400 7 | 0350
0,125 A5 | 7 875 875 7 875 ,875 875
0,025 7 ,178 225 0,225 150 ,200 .200
025 179 .200 0,200 175 , 200 175
D50 50 £00 0,400 0.350 ] 400 ,350 0,400
[Facilidade de Fabri do Sistema 125 10 250 ,000 0,875 3 0,875 8 ,000 8 0,750 5 0,625
[Tempo de projelo 75 | 10 | 1,750 ] 400 7 1,225 1225 400 5 1,050 5 0,875
SOMA 1,000 853 7,55 7,30 5,98 153 543 830
™
13.6. MATRIZ DE DECISAO: MARCELO MASSARANI
Boluchoa | Foluglo Il SelugBo Il Solugko IV Solugko ¥ I
ATRIBUTO Peso T NxP [Nowm] NxP |Now| NxP |Neta] NxP [Mow| NxP_| Wof
~— SEAL L TR E LR St R E — L3 T, ULLE S
[Transferéncia Torque-Poténcia 0,050 350 350 400 | 7 0,350 7 | 0,350
assa o100 | & 800 600 500 | 8 0800 | & 600
olume 0,200 [ 200 000 200 5 1,000 [] 200
ntrole da Relagdo Infinita de "Marchas”™ 075 0,600 B0 Q.825 7 0,525 5 375
fened 050 0,400 400 0260 | 4 200 | % ,250
[Custo de Fabricaclic / Prago Final ,125 LOD0 [ 750 4 0,500 A 500 8 , 750
025 150 7 175 0,125 _] 4 100 | 5 128 150 0,150
025 150 | ¢ 150 | ¢ 0,150 125 |3 125 0,150 125
0,050 250 | & ,250 | & 0,250 250 | 4 200 [ 0,300 300
do 0,125 000 | ¢ 0,750 3 | 0918 3% |4 500 5 0,625 375
1,175 400 | ¢ 1050 | 2 | 0.350 350 | 2 350 ] 0,525 350
e h — = ey
SOMA 1,000 7,30 5,08 A83 4,38 4,83 528 4.78
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13.7. MATRIZ DE DECISAO: GUILHERME AKIO KOGA

Solugao i Solugho 11 Solucao i Solugho IV Solgao V Solugho VI Solugho Vil |
ATRIBUTO Fese Nglg-J x P _gla N ’Ll"-"._“ xP JNota|] NxF [ Nola ulx'g_ Nota _N_i_P Nota glo‘ P
Transferdncia Torque-Potdncia 0.050 ) 10 ,500 [] 450 ,400 0,400 A4S0 8 ,300 ] 0.300
Wassa 0100 | 16 | 1,000 | € 800 900 500 LE00_| 10 000 | 7 | o6.700
alums 200 1 10 | 2,000 | % 600 | ® 800 60 | & 80| 10 000 1,200
nirole dz Relagko Infinita do “Marchas™ 075 | 8 | 0675 | 10 750 0,900 600 _| 10 750 | 8 500 0,600
anuiencho 050 | 8 | o400 | 10 500 7_|_0,350 400 | 10 | 0500 | © ASO 0,300
TPrego Final 0,125 | 10 | 1250 | B 0G0 0,875 E75 | B 000 | @ 000 0,750
0025 | 8 | 0,200 225 0,200 200 | 8 200 § 7 175 0,200
0025 | 8 [ 0200 0,200 0,200 200 200 | 7 75 0,200
050 | 8 400 3,400 0,350 350 450 200 0,550
do Sistoma 125 | 1@ 250 1,125 7 | 085 | @ 000 125 1,000 0,875
‘Bmpo fie projeto 175 | 10 780 | 10 | 1,750 1400 | 7 225 | 10 750 400 |7 1 1,225

SOMA 1,000 9,63 8,30 7,85 775 8,83 8,40 870

13.8. MATRIZ DE DECISAQ: VIVIANE AKEMI UEMURA

Solucdo | Solughs i Soluglo Wi Solugho IV Soluglio V Soluglo Vi Solugho VIl
ATRIBUTO Posd | T NePF |Tom] AP |mom] nxF TRl NP moa] N XP_| Nota P | Nota mx 3

— LA AL £ LU R Pl N UL L . L ML LT LS S
ransforéncia Torque-Poténcia 0,050 | 8 300 4 ,200 | 10 500 400 8 300 8 300 400
'Mnssa 0,100 | 10 | 1,000 4 A00 |8 500 600 | 4 A0 [ 600 | 4 ADD
[Voiume 200 | 2 00 | 4 800 | 10 000 600 | 4 S0 | & 200 600
nirofe da Relagho Infinita de “Marchas™ 075 750 | 10 750 | © 600 450 | 4 o300 | 6 450 |8 A50
050 500 [ 10 500 | & | 0,300 0400 | 10 | 0.500 4 ,200 0,100
[Custo de Fabricacho I Prego Final 125 280 1 8 000 | 4 | 0500 0750 | & 1,660 ] 750 0,250
Robustaz 025 | 4 G100 { 10 | o350 | 8 0,700 0,150 | 10 | 0280 4 100 0,200
025 _|_ 6 0,150 | 10 | 0,250 200 0,150 | 10 | 0250 [ 150 0,200
050 | 8 0,400 8 | 0400 A06 [ 6 300 8 | 0,400 6 300 0,400
125 1 10 | 1,250 | 10 | 1250 | 4 500 16 J56 | o | 1,250 8 000 0.250
7% | 0 | 1,750 | 10 | 1,750 | 4 700 [ 050 ) 10 | 1,750 | © 050 7,350

= S B

1.000 7,85 7.55 870 880 720 530 4,60

13.9. MATRIZ DE DECISAO: GILBERTO F. GUIMARAES DE SOUZA

Folugho | Bolugao Il Belugho 5 [ Soluglio V Solugiio V1 Solugio Vil
ATRIBUTO Poso | T Nk Io] NP {moml RePea] NaF Wota | WxP | Nota] NxP JHolm| NxP

S— B LS L L £ L Ll S LA LR LR i
[Transferéncia Torgue-Poténcia 0,050 [ ,300 4 , 200 10 0,500 10 500 8 400 0,300 8 0400
[Massa 0,800 | 10 000 | 4 A0 | 8 800_| 6 600 | 4 40 500 J 2 | 0,200
[Volume 0200 | 2 | G400 | 4 800 | 10 600 | 6 | 1200 | 4 B 200 | & | 1.600
enirole da Relagao Infinita de “Marchas 075 | 10 | G750 | 10 750 ) 10 750 450 6 | 045 00 | 4 | 0,300
anutenglc B0 | 10 [ sso0 | 10 500 | & 300 300 _| 10 | 0,500 300 | 4 | 0700
r::_usm Ge Fabricacio ] Prego Finat 125 | 16 | 1,250 | 8 000 | 6 | 0750 | & 750 3 | 1,000 8750 | 4 | 0.500
Robustez G025 | 8 | o150 | 10 | 0250 | 8 | 0200 | & 150 | 10 [ 0,250 650 | 8 | 0200
Durabifidade 0025 | 8 | 0,150 | 10 | 0250 | 8 | 0200 200 | 10 250 0,150 | 8 | 0,i50
[Confabilidade 050 | 8 | 0400 | & | w400 | 10 { 0500 | 4 0,200 8 | 0400 1,300 0,400
[Facifidade de Fabricagio do S 425 | 10 | 1250 | 10 | 1,250 | 8 | 0.750 0,750 | 10 | 1,250 1,000 0.290
[Tempo de projeio 475 | 10 | 1,750 | 16 | 4,750 | 6 | 1,060 | O 1,056 | 10 750 1,050 0,350

L R - Ll

SOMA 1,000 7,90 758 7,80 813 745 8,80 455
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13.10. MATRIZ DE DECISAO: RICARDO PAVONE FILHO

Solugho i Solugio i} Sol [ BOWICHO IV Solugiio V Solugho V1 Bolugio VIl |
ATRIBUTO Pes I'Nolo] WaF |Now] War |Wom| NxP_|Nom L xP | W] NP _{Noa] NxP
0050 | 5 250 | & 250 350 | 5 | 0250 | 6 | D300 § 4 | 0200 | 8 300
00 | 8 ,600_| 4 1,400 600 500 | - 400 | 8 | ogop | 4 400
[Watume 200 | 4 | pgoo | 4 B0G 200 000 | 4 500 } 4 | om0 | 4 | o200
Eonlrall dz Refaglic Infinlta de "Marchas” 075 [] 0,600 7 0,528 ,52% ,450 375 3 25 7 525
050 0450 | & | 0450 350 350 0.300 350 | 4 200
125 1,125 7 0,875 5 ,625 750 0,75 875 4 500
025 0,125 7 75 | 6 | 0,150 | ® 150 0,17 150 150
25 | 4 5,700 150 | 7 175 _| ¢ 150 0,17 125 150
050 | 4 0,200 300 | 7 3850 | 5 250 250 250 350
,125 [] 1,000 625 4 ,500 [] ,750 , 790 875 4 0,500
‘smpo g projeto 78 { ® | 1575 400 | 5 0275 | 8 050 050 225 | 4 | 0,700
e, cl oL JILEE
SOMA 1,000 7,03 595 570 5,65 5,33 568 458
13.11. MATRIZ DE DECISAO: CIRO KEN JOUTI
Bolugdo ] Soluglo 1t Solugho (Il Solugao IV Solugho V Solugho VI Boluglio VIl |
ATRIBUTO Peso INow] NeP |Woia] NwP | Wow] T L B [ Nx® |Wom] NxP
ransferéncia Torque-PotAnck 0050 | & | 0400 [ & | 64wt | 10 | 0500 W00 | & | 0400 | 4 | 0200 | 10 | 0,500 |
0,100} 10 000 | 4 | 6400 | 6 | 0800 L 5,200 | & 0,800 | 2 0,200
200 _|_ 8 200 | 6 | 1200 | 8 | 1,800 200 | 4 800 _| @ 200 | 2 400
ontrels da Relacdo Infinita de "Marchas™ 075 ] 450 F 0,800 [ 0,459 A4S0 [ 450 [ , 300 4 ,300
050 400 | & | 0,300 | 6 | 0,300 | ¢ 300 _| ¢ 300 | 8 A00 | 4 ,200
TPrego Final 125 000 | & | o750 | 4 | 0,500 500 | ¢ 750 | 8 060 | 2 ,250
025 50 | & | o200 | & | 020 | & | 0200 | & | 0200 | & | 045 | 8 | 0,200
025 50 | &5 | oo | B | 0200 | &5 | 0150 | & | ©200 | & | 0450 | B | 0200
050 400 | © | D400 | 6 | 0400 | & | 0400 | & | 0400 | 4 | 0200 | & | 0,400
acitidade de Fahricaclo do Sistema 125 000 [ 0,750 4 0,500 F 0,250 [ 0,750 [ 0,750 2 0,250
inpo de projeio 75 A0 | & | 1050 ) 6 | 1050 | 4 | 0700 | & | 1050 | & | 1400 | 2 | 0,350
I SOMA 1,600 7.55 6,25 8,30 5,15 550 855 325
. ,
13.12. MATRIZ DE DECISAO: JOSE AUGUSTO MORA PULITI
Solugho | Selughe Il Solu il Solugdo IV Solugho ¥ Solugio Vi Solugdo VI
ATRBUIO Bese ot |- Ny P {Nela] A AP _|Wola] NP |Nola]| WxP |Nota] NP |Wola| WxP | o R
ransferéncia Torque-Poléncia 0,050 10 0,500 10 0 500 10 0,500 10 0,500 10 0,500 [ 0,400 10 0,500
100 000 | 8 | og00 } 7 | o700 { & | o800 | 8 | 0300 | 40 | 1000 | 6 | 0600 |
200 00 | o | 1600 | 8 [ 1600 | 8 [ to00 | © | 1600 | 10 | Zooo | 7 | 1400
Confrole de RelagBo IRTINia de ~MUurchas. 075 780 | 10 | 0750 | 6 [ 0,450 [7] 750 | 10 | oys0 | 8 | osog | v | 0625
050 | 9 450 | 10 500 | 7 | 0,350 o 500 | 10 | 0,500 | t0 500 | 8 | 0,300
uste ds Fabricaghe | Prege Final 0126 | 10 | 1,250 | 10 250 | 7 | 0875 | B 000 | 10 | 1250 | ® 25 | 8 [ o750
obustez 0025 | 8 | 0200 | 10 250 | 10 | 0,250 225 { 10 | 0250 | 7 75 | 10 | 0,250
Durabilidade 0,025 | 10 | 0250 | © 225 | 10 | 0250 | 9 2Z¥5 | 9 | 0,225 | 8 200 | 10 | 0,950
IConﬁabiIiduds 050 | 40 | 0500 | 10 | 0,500 | to | 0500 | 10 | oso¢ | 16 | 0500 | 10 | 0500 | t0 | 0,500
[Facilidade de Fabricago 0o Sistema 125 | 10 | 1250 | 10 | 1,250 | 7 878 | 8 | 1125 | 10 | 1250 | 10 | 1250 | 4 | 0500
smpo da projete 175 | 10 | 1,750 | 10 | 1,750 | 7 25 1o | 1575 | e [ 3760 a0 [ 1vs0 |5 | 0875 ]
20 =5 T et ® 2
SOMA 3.c00 2,90 9,38 778 &80 9,38 9,50 5,45




13.13. DIMENSIONAMENTO DO

SINCRONIZADAS

“RELAGAO FIXA — MARCHAS A FRENTE”
“GEOMETRIA BASICA DO PROJETO”

INPUT GEAR DATA DRIVER
NUMBER OF TEETH ..v.icecececnnnas (3) is
MODULE NORMAL ..vcerecnnancnaess (43
PRESSURE ANGLE NORMAL .......... (9)

HELIX ANGLE (- = LEET HAND) ...(6)
CENTRE DISTANCE ........... Mean. (7)
FACE WIDTH ....cccceieosansonans (8) 18.0
FACE WIDTH OFFSET . .iccieceacnas (9)
BACKLASH ...cvevesen Min. Max. (10)
DRIVER TORQUE (NM) +.vevenenns (15)
DRIVER R.P.M. tivencnnnersncas (16)
BASIC RACK INFORMATION FOR REF ONLY
HOB PRESSURE ANGLE. .. et ietvancanes
20.0000
HCB BASE PITCH .vuieciceccncesssnna 5.166
HOB WHOLE DEPTH. ....ieinesseccceens 5.350
HOB ADDENDUM. ..vviiccccccsannnnnea 3.746
HCB TOOTH THICKNESS ...t eececevenss 3.142
HOB PITCH wuvacecaarasessnanannasns 5.498
HOB TIP RADIUS . vcireieiertsnsnnanns 0.356
HOB PROTUBERABNCE .. .c.icicrannsennsa 0.040
HCB PROTUBERANCE BNGLE v eieeesnces
5.0000
HEIGHT TO END OF RAMP ANGLE ....... 0.692
HOB TIP CHAMFER ANGLE i evrneceenns
39.0000
HOB DEPTH TO START OF TIP CHAMFER . 4.755
STOCK ALLOWANCE PER FLANK ......... 0.030
PARALLEL PROTUBERANCE .......ce:0-. 0.000
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PAR DE ENGRENAGENS

DRIVEN

9 35
1.7500
20.0000 Deg
33.0000 Deg
55.000
00 16,000
0.000
0.100 / 0.200

175.00
1422.35

20.0000

5.166
5.350
3.425
3.142
5.498
0.533
0.040
5.0000

0.816
42.0000

4.832
0.030

0.000
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_p"fﬂ-‘

—

Finlshed Geor Dato

“ "’ j No. of Lasth v
.. dodule marmral 1.7500
\ \ "” f Prassure angle ner sl 2 0
X ) Holls Ange 3 0
L% 1ta1 l*" Concular Unichress min 2800
) 'l], » Outsise dlo, 43,700
I Ptch circle dic. .840
\ 'l,- SAP. dis. Je.5p4
D #oot dla. min 33,000
iy
Hob Data
: Hab pressure angle 20 O
Hob phen 54078
/ Hob cutting depth 5.3500
/ Hob oddendum 17457
red thiekrues 31418
7 Heb Up rodius 0,3558
4 nob Protsberonce Q0400
Heb Protubsrance Angle 5 o
Height to wtort of tip chamfer 4 7566
Hob Up chamfer Angla a2 o
Stock allowance 0.0 300
Dlamatar of gesaration 29548
Hellz of gensrafion 3 o
Scale 18.0 Gear Identification No. 39.0001
Finished Gear Data
Mo of testh 55
wodule norrnol 1.7300
Pressure osgle rermal o o
Hefla Asgle 3 o
Ciealor thickvess mis 1788
Outelds dfo. 75800
Pch cuclke da 73032
SAP, dia, 68.509
Aot dic. mn B4 BOO
Hob Data
Hots pressure angle X O
Hob plch 54978
Hob culling depth 53800
wob oddesdum MAl4T
Wab thickness 31418
web tip radun DAS3I34
Hob Protusbenonce D.0M00
Hobd Froluberance Angie > T
Height o whert of bip chamier LEME
Hob tip chamler Angla N o
Hochk alicwonce D000
Dlometer of generolor Ti932
Heltc of generarion 3 o

| N

Scale 18.0 Gear Identification No. J39.0002




“RELAGAO FIXA - MARCHAS A FRENTE”

“CALCULC DE RESISTENCIA A BENDING (FLEXAO NO PE DO DENTE)”

NUMBER OF TEETH

PRESSURE ANGLE MESH
HELIX ANGLE MESH

MAX PITCH ERROR DRIVER + DRIVEN ..

LEAD CROWNING ....c0vvnnnvcnanasaen

LEAD VARIATION

INVOLUTE .......

INPUT TORQUE (Nm)
INPUT SPEED R.P.M.

TANGENTIAL LOAD
RADIAL LOAD (N)
THRUST LOAD (N)
NORMAL LOAD (N)

PITCH LINE VELOCITY (MPM)

oooooooooooooooooo

-----------------

PROFILE CONTACT RATIO ........ MAX .,
PROFILE CONTACT RATIO ........ MIN.
FACE CONTACT RATIO
PITCH CIRCLE DIA MESH

R R —

------------------
..................

..................

..............

---------------

------------

................

---------------

112

Load Sharing

DRIVER

19

38.7037

0.0080
0.0000

-0.00836
-0.00268
0.00000
0.00167
0.00435

175.00
1422.35

20,0032
32.3735
1.5961
1.4810
1.5850

0.0127

9043.06
3291.99
5733.04
9623.62

172.95

DRIVEN

35

71.2963

0.0080
0.0000

-0.01004
-0.00253
0.00000
0.00151
0.00404

322.37
772.13

Material Universal 8620 Not Shot Peened Residual Stress 310209 Kpa

YOUNG'S MODULUS

.................

206806260.0

206806260.0

POISSON'S RATIC ..vuvearnareasens 0.300 0.300
BENDING STRESS K.P ...... [Kpal... 987227.97 956616.16
BENDING HOURS K.P ...... [HOURS] . 58.37 157.93



“RELACAO FIXA - MARCHAS A FRENTE”
“CALCULO DE RESISTENCIA A PITTING”

113

DRIVER DRIVEN
NUMBER OF TEETH ....vcivmnnenanncns 19 35
01l Specification ....iviivenearren SAE 80
0il Viscosity Nudl ..oiivrnnnnnan 89
Surfaces Finish RMS &2m  .......... 1.7 1.7
TORQUE (NN} «.vcvvivrnsnonmennnans 175.00 322.37
SPEED [R.P.M.} civececnnivosssanan 1422.35 772.13
SLIDING VELOCITY E.A.P. (M/min) .. 66.56 62.10
CRITICAL SPEED (Driver R.P.M.) .... 25971.40 /24522.94

Material

PITTING STRESS HANSON ..8 64 % .. 1988267.45
PITTING HOURS HANSON ... [HOURS].. 89.61 165.07

PITTING STRESS HERTZIAN @ 64 % .. 1663923.71
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“RELACAO FIXA - MARCHAS A FRENTE”
“CONTATO DO DENTE NA CONDIGAC DE TORQUE”

Tooth Contact

Root of Driver

0 Load Intensity 130.30 =



“RELACAO FIXA - MARCHAS A FRENTE”
“GEOMETRIA COMPLETA”

DRAWING INFORMATION

NUMBER OF TEETH
DIAMETRAL PITCH NORMAL
PRESSURE ANGLE NORMAL
HELIX ANGLE @ P.C.D.

HAND OF HELIX
LEAD

....................

..............
---------------
----------------------
...............................
..................

OUTSIDE DIAMETER

DIA AT START OF TIP CHAMFER ....Min
TIP CHAMFER ANGLE .. vvrerenneanavonn
PITCH CIRCLE DIAMETER THEORETICAL ..
S.B.P. DIBMETER v1vevnvonennnnnn Min.
ROOT DIAMETER 4 vvvveenennennennnnens
BASE CIRCLE DIBMETER +:.vvveeeeenennn
ROOT FILLET RADIUS tvvuvecunenn- Ref
CIRCULAR THICKNESS NORMAL ..vvevewon
BALL/PIN DIAMETER FOR {(M.O.P.) .....
SIZE OVER PINS (MOP) i cinnennnans
SIZE OVER 3 TEETH +.'vvvenunnnn Ref
CIRCULAR THICKNESS @ HALF DEPTH ....
MAXIMUM ALLOWABLE TOLERANCES ON :
RUNOUT {T.T.R.) tuvruevseouncnnnns (Fr)
TOOTH TC TOOTH COMPOSITE VAR .. (fi")
TOTAL COMPOSITE VARIATION ..... (Fi™)
PITCH VARIATION v.vvenrneneenuann (fp)
PITCH RBNGE . vvveervnnnnnnnnnnns (Fp)
LEAD VARIATION Per in Avg. ....(fHB)
LEAD RANGE Per In ..iviveereeeeecesns

CROWNING IN MIDDLE 80% OF TOOTH{Cb)
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IMPERIAL METRIC
{INCH} (MM}
19 19
14.5143 1.7500
20.0000 20.0000
33.0000 33.0000
RIGHT
7.5508 191.793
0.2034 5.166
1.720 / 1.710 43.69 / 43.43
1.687 42.85
49.750 49.750
1.5609 39.647
1.4404 36.586
1.309 / 1.29% 33.25 / 32.99
1.4318 36.368
0.043 1.09
0.1043 / 0.1024 2.649 / 2.601
0.1323 3.360

1.759 / 1.754
0.535 / 0.533

CROWNING TOLERANCE . .vviveueonrrecennn
INVOLUTE INSPECTION INV PRO
INV PRO

(.0001 IN}

{(.001 MM}

Max. QUTSIDE DIA. .........

Min. BoB.P. tuericuennannanns 10.0/ 4.0
25.40/ 10.16

TIP REFERANCE POINT ....... 7.0/ 2.0
17.78/ 5.08

HIGH POINT ........ {(71.9 %) 4.0/ 0.0
10.16/ Q.00

MID REFERANCE POINT ....... 4.0/ 0.0
10.16/ 0.00

Max. S.B.P. i .eiirtinnannns 4.0/ 0.0
10.16/ 0.00

START OF INVOLUTE CHECK ..

BASE HELIX ANGLE

oooooooooooo

C.0000

¢.0020
0.0008
0.0031
0.0004
0.0029

0.0003
0.0008
0.0000

+/=-0.0002

L.O.A.
(IN)

0.156
0.145

0.085
0.108
0.061
0.014

0.009

44.68 / 44.55
13.59 / 13.54

0.000

0.051

0.020

0.079

¢.010

0.074

0.008

0.020

0.000

+/-0.005
ROLL L.O.A.

(DEG) (MM)
12.470 3.96
11.594 3.68
6.772 2.15
8.659 2.73
4.885 1.55
1.112 0.35
0.712 0.23
302 47" O"
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INVOLUTE VARIATION Avg. .(fHa) 0.0004 0.010
INVOLUTE RANGE ......ccuvnn.. 0.0010 0.025




“RELACAO FIXA - MARCHAS A FRENTE”
“GEOMETRIA COMPLETA”

DRAWING INFORMATION

NUMBER OF TEETH
DIAMETRAL PITCH NORMAL
PRESSURE ANGLE NORMAL
HELIX ANGLE @ P.C.D.

HAND OF HELIX
LEAD

....................

oooooooooooooo
...............
......................
...............................

------------------

.Min.

OUTSIDE DIAMETER
DIA AT START OF TIP CHAMFER ...
TIP CHAMFER ANGLE
PITCH CIRCLE DIAMETER THEORETICAL ..

------------------

S.A.P. DIAMETER .uvieinnnenennsan Min.
ROOT DIAMETER +vveuenronoansoannsons
BASE CIRCLE DIAMETER .......ccccunen.
ROOT FILLET RADIUS ............. Ref

CIRCULAR THICKNESS NORMAL
BALL/PIN DIAMETER FOR (M.O.P.)

P N )

-----

IMPERIAL

{INCH)

35
14.5143
20.0000
33.0000

13.9096
0.2034

LEFT

2.972 / 2.962

2.939
44.750

2.8753

2.6971

2.561 / 2.551

2.6376
0.047

0.0724 / 0.0704

0.1323

SIZE OVER PINS (MOP) vivevenencnnees 2,996 / 2,990

SIZE OVER 4 TEETH .vevveecnnnn- Ref. 0.734 / 0.732

CIRCULAR THICKNESS @ HALF DEPTH .... 0.0000
MAXIMUM ALLOWABLE TOLERANCES ON :

RUNOUT {(T.T.8B.) +ureenrrmnnnnnnn {Fr) 0.0020

TOOTH TC TOOTH COMPOSITE VAR .. (fi"™) 0.0008

TOTAL COMPOSITE VARIATION ..... (Fi™) 0.0031

PITCH VARIATION +1vvvenvnnnnnonn {fp) 0.0004

PITCH RENGE + v evrrennrnaoeneens {Fp) 0.0029

LEAD VARIATION Per in Avg. (fHB) 0.0003

LEAD RANGE Per In .ueiveevnecnenanns 0.0008

CROWNING IN MIDDLE 80% OF TOOTH(Cb) 0.0000

CROWNING TOLERANCE . ..v v ennennns +/-0.0002
INVOLUTE INSPECTION INV PRO L.O.A. ROLL
INV PRO

{.0001 IN) {IN}) (DEG)

(.001 MM)

Max. OUTSIDE DIA. .eveensvnn 1.124 4B.814

Min. E.B.P. &+ eevrenennnnnen 10.0/ .0 1.118 48.590
25,40/ 10.16

TIP REFERANCE POINT ....... 7.0/ 2.0 1.096 47.623
17.78/ 5.08

HIGH POINT ........ {(71.9 %) 4.0/ .0 1.105 48.001
10.16/ 0.00

MID REFERANCE POINT ....... 4.0/ .0 1.087 47.244
10.1&e/ 0.00

Max, S.B.P:. tuvrnrnrnnenens 4.0/ .0 1.070 46.487
i0.16/ 0.00

START OF INVOLUTE CHECK ... 1.065 46.270

117

METRIC
(MM}

35
1.7500
20.0000
33.0000

353.304
5.166

75.49 / 75.23
74.65
44 .750
73.033
68.506
65.05 / 64.80
66.995
1.19
1.839 / 1.788
3.360
76.10 / 75.95
i8.64 / 18.59

0.000
0.051
0.020
0.079
0.010
0.074
0.008
0.020
0.000
+/-0.005
L.C.A.
(MM)

28.54
28.41

27.84
28.06
27.62
27.18

27.05
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BASE HELIX BNGLE .........0... 30z 47' O"

INVOLUTE VARIATION Avg. . (fHa) 0.0004 0.010
INVOLUTE RANGE .......cuneanus 0.0010 0.025




13.14. DIMENSIONAMENTO DO TRIO DE REVERSAO
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“TRIO DE RE - ENGRENAGEM DO EIXO DE ENTRADA E ENGRENAGEM LOUCA DA RE”

“GEOMETRIA BASICA DO PROJETO”

INPUT GEAR DATA DRIVER DRIVEN
NUMBER OF TEETH .......ccvcucan, {3) 19 25
MODULE NORMAL ......0ivsceencenn (4) 1.8500
PRESSURE ANGLE NORMAL .......... (5) 20.0000 Deg
HELIX ANGLE (- = LEFT HAND) ... (6) 0.0000 Deg
CENTRE DISTANCE ........... Mean. (7) 42.000
FACE WIDTH ...t ieannnanns (8) 16.000 16.000
FACE WIDTH OFFSET .......0000v.- (9) 0.000
BACKLASH ........0.. Min. Max. {10) 0.100 / 0.200
DRIVER TORQUE (Nm) .....v.0.-.. (15) 175.00
DRIVER R.P.M. .. ... viiiuinnn.. (16) 1422.35

TOPLAND ACTUAL ........ Normal Min. 0.519 0.555
TOPLAND FOR NO TIP CHAMFER ...Min. 0.823 0.955
TOPLAND @ START OF TIP CHAMFER ... 1.325 1.333
TIP CHAMFER cevienvensannanans Min. 0.09¢6 0.107
TIP CHAMFER ANGLE .......... Trans 50.4711 49.6851
ACTUAL BACKLASH ......... Min. Max. 0.044/ 0.256
RCOT CLEARANCE ....vcvvecaanna Min. 0.605 0.605
ROOT CLEBRRANCE TIGHT MESH ....Min. 0.400 0.400
T.I.F. DIA. ... vineinennronsas Max 34.2879 45.2306
TOP OF FILLET ......oviniuenenn. Max. 33.751 44.431
Max, PROTUBERANCE ......0t000ccuua 0.023 0.01e
DIA. @ Max. PROTUBERANCE ......... 33.296 43.947
PROFILE CONTACT RATIO ...Max. Min. 1.3207/ 1.2000
PROFILE CONTACT RATIO .. Act. Min, 1.2000
PRESSURE ANGLE OF MESH ........... 24.4106
BASIC RACK INFQRMATICON FOR REF ONLY
HOB PRESSURE ANGLE. @ tiiveeeencnanns 20.0000
20.0000
HOB BASE PITCH +.ivinverececnnnnnas 5.461 5.461
HOB WHOLE DEPTH. ......ivvinennanns 4.550 4.550
HOB ADDENDUM. ......cciiiiencnnnans 2.548 2.333
HOB TOOTH THICENESS .....ccvecunans 2.749 2.749
HOB PITCH ... iiiiieeincnrannnas 5.812 5.812
HOB TIP RADIUS ...¢iinnneceenccnnas 0.711 0.813
HOB PROTUBERANCE ..cuivuitievesennnan 0.040 0.040
HOB PROTUBERANCE ANGLE  ......i.eenen 5.0000
5.0000
HEIGHT TO END OF RAMP ANGLE ....... 0.940 1.011
HOB TILP CHAMFER ANGLE  ...veensuvarnn- 45.0000
4¢.0000
HOB DEPTH TO START OF TIP CHRMFER . 3.905 4.002
STOCK ALLOWANCE PER FLANK ......... 0.025 0.025
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1

/Fininhcd Gear Dato

Scale 22.0 Gear Identification No. 39.0003

No. of lesth 19
Modele normol 1.8500
Frégaurs angi4e nerrndi 2 0
Helix Angle o o
Clrcutor thickness min 3500
Dutmde dio 40.500
Flich clrole dla. 39,150
SAPR dia 34085
Root dlo. min. 31400
Hob Data
Hob pressure angle - B
Hob pitch 58118
. Hot outting aspih 4.5500
b Heb addendum 15483
A Heb tickness 1.7488
h Hob 6p redius a.M12
\_ Hob Protubisrancs 20400
A Hob Protsberonce Angle & o
N Halght to atar of op charmfar S.B052
h Hob tp charmfer Angle & g
Y Steck aliewance C.0230
Cformatar of gansrothn B/AX
Helix of gerenotion L' ol o
Scale 22.0 Gear Identification No. 39.0001
N Z N\
P s “:: | Finished Gear Daka
| [ ] [ TR ‘“‘\k | Fo. of teath 2%
/117 0o "‘:\.‘ \\ 1 Module normal 1.8500
\ 7 TR f Fressure ange nommil 2 0
_ ; \\ /1 Melix Angle e q
X s e L \\\l. - g & Clreuiar thicknase min 3161
N /4 3 \\JN“}"’ Outuide din. 51.100
A - ”f 7 "ﬁ,.n_ \‘.1,!’", . Fieh drcle dha. +6.250
NN - SAP. dia. 45.022
”"IH ff Foot dla. min $2.000
I.-‘fHob Dota
) ', Hob preasurs angle 2 0
Hob pitoh 5H119
& Hob cutting depm 4.5500
N Hob addendam 23333
e Hob thiekness L7480
N Hob Gp rodius D.H128
o Hob Protuberance Q.04D0
N Hob Profshernnee angle '
Helght to start of fp chamfer 40024
Hobh tip charmfer angle at o
Slack olicwance o.D25D
Dlarmwter of generotion 46250
Helix of generatian oo
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“TRIO DE RE - ENGRENAGEM DO EIXC DE ENTRADA E ENGRENAGEM LOUCA DA RE”

“CALCULO DE RESISTENCIA A BENDING (FLEXAO NO PE DO DENTE)“
Load Sharing

DRIVER
NUMBER OF TEETH ©+vvevencennnnenan 19
PRESSURE ANGLE MESH +.vvvvvennnnn. 24.4106
PROFILE CONTACT RATIO ........ MAX, 1.3207
PROFILE CONTACT RATIO ........ MIN, 1.2000
PITCH CIRCLE DIA MESH +...vvuevunn. 36.2727
MAX PITCH ERROR DRIVER + DRIVEN .. 0.0127
LEAD CROWNING ... ..'vuueeneennanans 0.0050
LEAD VARIATION «@vveernnsenennnns. 0.0000
INVOLUTE v\evvevnnenneenn.. TIP ... -0.00686
-0.00193
EACLDLL 0.00000
0.00092
S.A.P,. 0.00285
INPUT TORQUE (NI} +vevvernucunnnns 175.00
INPUT SPEED R.P.M. vvvvvenvennenns 1422,35
TANGENTIAL LOBD (N) vuveurvnnenn.. 9649.12
RADIAL LOAD (M) sveereeoeennnaenns 4379.20
THRUST LOAD (N} +vvnvvnnennennens 0.00
NORMAL LOAD (M} 4uvvweuennnnnnnnn. 10596.36
PITCH LINE VELOCITY (MPM) ........ 162.08

DRIVEN

25

47.7273

0.0050
0.0000

-0.00854
-0.00178
0.00000
0.00076
0.00254

230.26
1080.99

Material Universal 8620 Not Shot Peened Residual Stress 310209 Kpa

YOUNG'S MODULUS ....cuiiiiruannanas 206806260.0 206806260.0
POISSON'S RATIO .vvvvencecnnnnans 0.300 0.300

BENDING STRESS K.P ....[Kpal...... 1100178.68 1107061.71
BENDING HOURS K.P ....[HOURS].... 15.56 18.97
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“TRIO DE RE — ENGRENAGEM DO EIXO DE ENTRADA E ENGRENAGEM LOUCA DA RE”
“CALCULC DE RESISTENCIA A PITTING~

DRIVER DRIVEN

NUMBER OF TEETH ... vroeenreenneasnne 19 25

0il Specification ........evieeun.. SAE 80

0il Viscosity Nudl ......0viunnn 89

Surfaces Finish RMS am  .......... 1.7 1.7

TORQUE (NI} i eeiiiianeineamnsannss 175.00
230.26

SPEED (RISEINML Fi R N e L - 1422.35
1080.99

SLIDING VELOCITY E.A.P. (M/min) .. 60.72 50.18

CRITICAL SPEED (Driver R.P.M.) .... 38796.77 /36375.83

Material
PITTING STRESS HANSON ..@ 100 % .. 2674810.52
PITTING HCURS HANSON ..[HOURS]... 4.97 6.54

PITTING STRESS HERTZIAN @ 100 % .. 2365855.73




“"TRIO DE RE - ENGRENAGEM LOUCA DA RE E ENGRENAGEM DE SATDA”

“GEOMETRIA BASICA”

INPUT GERR DATA

NUMBER OF TEETH ...oivveenvannnn {3)
MODULE NORMAL ...vciiennennnnrnn (4)
PRESSURE ANGLE NCRMAL ....,...... (5)
HELIX ANGLE (- = LEFT HAND} ... (6)
CENTRE DISTANCE ........... Mean. {7)
FACE WIDTH .....ciirrnininnnnan. (8)
FACE WIDTH OFFSET .............. {9)
BACKLASH .....v.00.. Min. Max, (10}
DRIVER TORQUE (Nm) .......0..0... (15)
DRIVER R.P.M. tivinninnnennnnns (16)
TOPLAND ACTUAL ........ Normal Min.

TOPLAND FOR NO TIP CHAMFER ...Min.
TOPLAND @ START OF TIP CHAMFER ...

TIP CHAMFER . ...t ienrennnennn Min.
TIP CHAMFER ANGLE .......... Trans.
ACTUAL BACKLASH ......... Min., Max.
ROOT CLERRANCE 4u v vsoenccrnss Min.
ROOT CLEARANCE TIGHT MESH ....Min.
T.I.F., DIA. it ie i iinnsnnna Max.
TOP OF FILLET vevvevcacann . s Max.
Max. PROTUBERANCE .4t vverencennnn-.

DIA. @ Max. PROTUBERANCE .........
PROFILE CONTACT RATIO ...Max. Min.
PROFILE CONTACT RATIO .. Act. Min.
PRESSURE ANGLE OF MESH ...........

BASIC RACK INFORMATION FOR REF ONLY

HOB PRESSURE ANGLE.  .........
20.0000

HOB BASE PITCH ....i.iiiiiinensannns
HOB WHOLE DEPTH. ....ciiirinrnvennsn
HOB ADDENDUM. ....ccirinnvncacnnnns
HOB TOOTH THICENESS ........c.c.....
HOB PITCH ..uviviernncaccannncannns
HOB TIP RADIUS ....iuiiiiiinronanann
HCB PROTUBERANCE ..vivvevnaenannann

HOB PROTUBERANCE ANGLE  .......
5.0000

HEIGHT TO END OF RAMP ANGLE .......

HOB TIP CHAMFER ANGLE  ......
45.0000

HOB DEPTH TO START OF TIP CHAMFER .
STOCK ALLOWANCE PER FLANK .........

PARARLLEL PROTUBERANCE .............

123

DRIVER DRIVEN
25 31
1.8500
20.0000 Deg
0.0000 Deg
52.000
16.000 16.000
0.000
0.100 / 0.200
230.26
1096.19
0.487 0.752
0.955 1.318
1.391 1.673
0.105 0.117
49.6385 50.1045
0.053/ 0.248
0.605 0.605
0.358 0.358
44 .8126 55.0643
44,427 54,541
0.016 0.010
44,008 54.177
1.4600/ 1.3277
1.3277
20.5969
...... 20.0000
5.461 5.461
4.550 4,550
2.563 2,641
2.900 2,906
5.812 5.812
0.813 0.762
0.040 0.040
..... 5.0000
1.011 0.976
....... 46.0000
3.950 4.082
0.030 0.030
0.000 0.000
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m‘\:: 7

Finiahed Gear Data

Ma. of Laath 25
Module normal 18500
Fregaurs ange nommal 2 v
Helix Aogie e a
Circulor thicknase min 1161
Duizde dio. 51100
Fieh drole ak, 0,250
S.AP. dia. S5.022
Rost dla, min. 42,000
/ Hob Data
Hob predsurs angle 20 0
Hob pitch SB118
Hob cutting depth 4.35%00
Hob  addendwn 23333
Hib thieknees L74E0
Heb #p radius 0.8178
Hob Protuberoncs 0.D4DD
Hob Protuberonce dngle ol
Halght to elart of tp chormfer 4.0024
Hob #p charfer dnge a0
Stock alivwanca 3,050
Dlarmster of generothon +5.250
Helix of generatian o o
Scale 22.0 ear ldentification No, J39.0003

Finighed Gear Daota

Ko, af tasin n
Module nosAno 1.8500
Fressure anQle normal "
Hel Angle o ¢
Clreutar thleknass rale. 2489
f COutmde dia. BO 500
\ . Plteh clrels dla. 57,350
\ SN "/ SAP. dia 54897
S 4 Roat dla. min. 5 .4040

-~ Hob Dato
- HOD Drasurs ongle bl

Hob piteh sa119

B Heb cutting deplth 45500
% Hob oddendum 28405
B " Hob thickness 28080
e - Tl i S ~# Hob tp rodive 0. 7820
N yiii ) B "~ Hob Protwbsronce D.0400
iy e . . Hob Prutuberance Angle -
A ' N7 Helght ta etart of tip chamter 4.0817
: Hob tp chamier Awgle st o

Steck. aliowanos D.0300

Dlomster of gemsroton 57,300

Hefx of generction p* D

Scale 22.0 Gear |dentification No. 395.0004
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“TRIO DE RE - ENGRENAGEM LOUCA DA RE E ENGRENAGEM DE safpa~
“CALCULO DE RESISTENCIA A BENDING (FLEXAO NO PE DO DENTE)”

Load Sharing

DRIVER DRIVEN
NUMBER OF TEETH ...vveseenvcnnnans 25 31
PRESSURE ANGLE MESH ...ve0vnuneans 20,5969
PROFILE CONTACT RATIC ..vv0.a4. MAX. 1.4600
PROFILE CONTACT RATIO ....44.- MIN. 1.3277
PITCH CIRCLE DIA MESH ......c..ua. 46.4286 57.5714
MAX PITCH ERROR DRIVER + DRIVEN .. 0.0127
LEAD CROWNING ..uviiiernierennnsaas 0.0050 0.0050
LEAD VARIATION .....iiveniinrnannn ¢.0000 0.0000
INVOLUTE 4u.venrinenancnsons (IeE: s, -0.00686 -0.00854
-0.00193 -0.00178
P.C.D.. 0.00000 0.00000
0.00092 0.00076
S.A.P.. 0.00285 0.00254
INPUT TORQUE (NM) ..vovevsereansas 230.26 285.52
INPUT SPEED R.P.M. tvevvverennnens 1096.19 884.02
TANGENTIAL LOAD (N} ..vveimenrenan 9918.89
RADIAL LOAD (N} ..vevvecnncnronnns 3727.66
THRUST LOAD (N) ...c.iicieivnveanna 0.00
NORMAL LOAD (N) ..ceieereeneennnnn 10596.22
PITCH LINE VELOCITY (MPM} ........ 159.89

Material Universal 8620 Not Shot Peened Residual Stress 310209 Kpa

YOUNG'S MODULUS .+ .i..uininnnnsnans 206806260.0 206806260.0
POISSON'S RATIO ....c.iiiuininnay 0.300 0.300
BENDING STRESS K.P ...... [Kpal.... 988385.83 1176259.08

BENDING HOURS K.P ...... [HOURS] .. 74.66 11.07
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“TRIO DE RE - ENGRENAGEM LOUCA DA RE E ENGRENAGEM DE SATDA“

“CALCULO DE RESISTENCIA A PITTING”

NUMBER OF TEETH

-------------------

0il Specification .....coevuinnnn..
01l Viscosity Nu40
Surfaces Finish RMS zm

-------------

----------

TORQUE (Nm) i it iaea
285.52

SPEED (REEEMEON Rttt &) e
884.02

SLIDING VELCOCITY E.A.P. (M/min)
CRITICAL SPEED (Driver R.P.M.)

Material

DRIVER DRIVEN

25 31

SAE 80
89

1.7 1.7
aoo 230.26
...... 1096.19

59.16 37.63

23035.84 /20614.63

PITTING STRESS HANSON ,.@ 100 %

PITTING STRESS HERTZIAN @ 100 %

PITTING HCURS HANSON ..[HOURS]...

2622684.52
7.81 9.69

2296232.09
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“PRIO DE RE — ENGRENAGEM DO EIXO DE ENTRADA E ENGRENAGCEM LOUCA DA RE”
“CONTATO DO DENTE NA CONDICAO DE TORQUE”

Tooth Contact

Root of Driver

0= Load Intensity 167.99 x

“TRIQ DE RE — ENGRENAGEM LOUCA DA RE E ENGRENAGEM DO EIXO DE saipa”
“CONTATO DO DENTE NA CONDICAO DE CARGA”

Tooth Contact

Root of Driver

0 x Load Intensity 166.50 «




“TRIO DE RE - ENGRENAGEM DO EIXO DE ENTRADA”
“GEOMETRIA COMPLETA”

128

DRAWING INFORMATION IMPERIAL METRIC
(INCH) {MM)
NUMBER OF TEETH &vsiveusennenesceneses 19 19
DIAMETRAL PITCH NORMAL (MODULE) ... 13,7297 1.8500
PRESSURE ANGLE NORMAL . .4eveesvecnnn 20.0000 20.0000
BASE PITCH NORMAL +.vveveueeenennnas 0.2150 5.461
OUTSIDE DIAMETER . .vv'rvvseuscncnnnnn 1.594 / 1.589 40,49 / 40.36
DIA AT START OF TIP RADIUS ..... Min. 1.574 39.98
TIP RADIUS . it mietseecenacnnscenns 0.061 1.55
PITCH CIRCLE DIAMETER THEORETICAL .. 1.3839 35.151
S.A.P. DIAMETER .. i cveuvennann. Min. 1.3419 34.084
ROOT DIAMETER . vvvveunmerennoannmannns 1.246 / 1.236 31.65 / 31.39
BASE CIRCLE DIAMETER .. vvveeecnaeeans 1.3004 33.030
ROOT FILLET RADIUS +uvviecnnas Ref. 0.033 0.84
CIRCULAR THICKNESS NORMAL .......... 0.1398 / 0.1378 3.551 / 3.500
BALL/PIN DIAMETER FOR (M.O.P.) ..... 0.1181 3.000
SIZE OVER PINS (MOP} .. eiecuennean. 1.581 / 1.577 40.16 / 40.06
SIZE OVER 3 TEETH ...ivivewennn Ref. 0.581 / 0.579 14.76 / 14.71
CIRCULAR THICKNESS @ HALF DEPTH .... 0.1283 3.259
MAXIMUM ALLOWABLE TOLERANCES ON :
RUNOUT {T.T.R.) tuvenerencennnas (Fr) 0.0018 0.046
TOOTH TC TOOTH COMPOSITE VAR .. (fi"™) 0.0007 0.018
TOTAL COMPOSITE VARIATION ..... (Fi™) 0.0032 0.081
PITCH VARIATION vovevenrercannnnn {fp) 0.0003 0.008
PITCH RANGE .. ievereennmncnnanns {Fp) 0.0017 0.043
LEAD VARIATION Per in Avg. ....(fHB) 0.0005 0.013
LEAD RANGE PEYX 1N veveweenconeaannans 0.0008 0.020
CROWNING IN MIDDLE 80% OF TOOTH(Cb) 0.0005 0.013
CROWNING TOLERANCE v i eeascenness +/-0.0001 +/-0.003
INVOLUTE INSPECTION INV PRO L.0.A. ROLL L.O.A.
INV PRO
{.0001 1IN) (IN) {DEG) {(MM)
{.001 MM)
Max. OUTSIDE DIA. ..v.uv.... 0.477 42.027 12.11
Min. E.BA.P. et teiinennnnas -16.0/ -6.0 0.438 38.631 11.14 -
40.64/-15.24
TIP REFERANCE POINT ....... -10.0/ -4.0 0.430 37.875 10.92 -~
25.40/-10.1e
HIGH POINT ........ (95.0 %) -6.0/ -2.0 0.421 37.120 10.70 -
15.24/ -5.08
MID REFERANCE POINT ....... -2.0/ 0.0 0.258 22.765 6.56 -
5.08/ 0.00
Max. S.A.P. tuerieancnnnnn -6.0/ -2.0 0.095 8.4009 2.42 -
15.24/ -5.08
START OF INVOLUTE CHECK ... 0.017 1.487 0.43
BASE HELIX ANGLE ...vuvssusees Oz 0' oW
INVOLUTE VARIATION Avg. .[(fHa) 0.0004 0.010
INVOLUTE RANGE .. .v.vnenveen. 0.0009 0.023



“TRIO DE RE - ENGRENAGEM LOUCA DA RE”
“GEOMETRIA COMPLETA”

129

DRAWING INFORMATION IMPERIAL METRIC
(INCH) {MM)
NUMBER OF TEETH ©'vvuereneeonnnennnenn 25 25
DIAMETRAL PITCH NORMAL (MODULE) ... 13.7297 1.8500
PRESSURE ANGLE NORMAL ......ceven... 20.0000 20.0000
BASE PITCH NCORMAL . .vueeeeeennnnenns 0.2150 5.461
OUTSIDE DIBMETER . veeeeernennannnns 2.012 / 2.006 51.10 / 50.95
DIA AT START OF TIP CHAMFER ....Min. 1.991 50.57
TIP CHBMFER ANGLE ... ceueeceeeanannn 49.500 49,500
PITCH CIRCLE DIAMETER THEORETICAL .. 1.8209 46.251
S.A.P. DIBMETER .. vuveeecncennnn Min. 1.7725 45.022
ROOT DIAMETER v vvveeevevrncncanannnn 1.663 / 1.654 42.24 / 42.01
BASE CIRCLE DIBMETER ..vesvevennnnenn 1.7111 43.462
ROCT FILLET RADIUS ..ovevennwnnn- Ref. 0.036 0.91
CIRCULAR THICKNESS NORMAL ....v.n... 0.1264 / 0.1245 3.211 / 3.1i62
BALL/PIN DIAMETER FOR (M.O.P.} ..... 0.1181 3.000
SIZE OVER PINS (MOP) veveereeenennnn 1.993 / 1.989 50.62 / 50.52
STIZE OVER 4 TEETH v.vivieveonnns Ref. 0.789% / 0.788 20.04 / 20.02
CIRCULAR THICKNESS @ HALF DEPTH .... 0.1208 3.068
MAXIMUM ALLOWABLE TOLERANCES ON :
RUNOUT (T+T.Re) tovvuwrneonnnnne (Fr) 0.0019 0.048
TOOTH TO TOOTH COMPOSITE VAR .. (fi") 0.0007 0.018
TOTAL COMPOSITE VARIATION ..... {(Fi"™) 0.0033 0.084
PITCH VARIATION .\ vvervmvomonnns {fp) 0.0003 0.008
PITCH RANGE v vivenvenneneonennns (Fp) 0.0016 0.041
LEAD VARIATION Per in Avg. ....{(fHB) 0.0005 0.013
LEAD RANGE PeY IIl veereuercoweannanens 0.0008 0.0290
CROWNING IN MIDDLE 80% OF TOOTH(Cb) 0.0005 0.013
CROWNING TOLERANCE ..ot ennnnenans +/-0.0001 +/-0.003
INVOLUTE INSPECTION INV PRO L.O.A. ROLL L.0O.A.
INV PRO
(.0001 IN) {IN) {DEG) {MM)
(.001 MM)
Max, QUTSIDE DIA. ..vevean. 0.529 35.433 13.44
Min. B.RA.P. ittt ereenannnnn -16.0/ -6.0 0.509 34.07¢6 12.92 -
40.64/-15.24
TIP REFERANCE POINT ....... -10.0/ -4.0 0.487 32.613 12.37 -
25.40/-10.16
HIGE POINT .+..vuo... (83.3 %) -6.0/ -2.0 0.465 31.149 11.81 -
15.24/ -5,08
MID REFERANCE POINT ....... -2.0/ 0.0 0.356 23.833 9.04 -
5.08/ 0.00
MaxXx. S.A.P. t.iiierinnnannn -6.0/ -2.0 0.247 16.517 6.26 -
15.24/ -5.08
START OF INVOLUTE CHECK ... 0.200 13.378 5.07
BASE HELTX ANGLE +.vvevnnnenn 0z 0' O"
INVOLUTE VARIATION Avg. . {fHa) 0.0004 0.01G
INVOLUTE RANGE . .veuvennnenn. 0.0006 0.015
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“TRIO DE RE - ENGRENAGEM DO EIXO DE SAfDA”
“GEOMETRIA COMPLETA”

DRAWING INFORMATION IMPERIAL METRIC
(INCH) (M)
NUMBER OF TEETH . vvusveercuanennnnns 31 31
DIAMETRAL PITCH NORMAL (MODULE) ... 13.7297 1.8500
PRESSURE ANGLE NORMAL .........c.... 20.0000 20.0000
BASE PITCH NORMBL wvuvvreroeennnens 0.2150 5.461
OUTSIDE DIBMETER «'vvuveeeons W deS o o 2,382 / 2.372 60.50 / 60.25
DIA AT START OF TIP CHAMFER ....Min. 2.356 59.84
TIP CHAMFER ANGLE .. vcvrusenennnnns 50.000 50.000
PITCH CIRCLE DIAMETER THEORETICAL .. 2.2579 57.351
S.A.P. DIAMETER ... euerenennsn Min. 2.1613 54.897
ROOT DIAMETER &uvvveenesonecenannens 2.033 / 2.024 51.64 / 51.41
BASE CIRCLE DIAMETER +.veveenrcnnen. 2.1217 53.891
ROOT FILLET RADIUS +vveecnresnn Ref. 0.043 1.09
CIRCULAR THICKNESS NORMAL +..v...... 0.1043 / 0.1023 2.649 / 2.598
BALL/PIN DIAMETER FOR (M.O.P.) ..... 0.1181 3.000
SIZE QVER PINS (MOP} .. oerivnncunen. 2.376 / 2,371 60.35 / 60.22
SIZE OVER 4 TEETH ...uiveeenenns Ref. 0.775 / 0.773 19.69 / 19.63
CIRCULAR THICKNESS @ HALF DEPTH .... 0.1174 2.982
MAXIMUM ALLOWABLE TOLERANCES ON :
RUMOUT (T.T.R.) tovrenmnenanannn {Fr) 0.0020 0.051
TOOTH TO TOOTH COMBOSITE VAR .. (fi™) 0.0007 0.018
TOTAL COMPOSITE VARIATION ..... (Fi™) 0.0034 0.086
PITCH VARIATION +.ov v ecnnennnnn (fp) 0.0003 0.008
PITCH RANGE «t vt veenrancnrnaennn {Fp) 0.0016 0.041
LEAD VARIATION Per in Avg. ....(fHB) 0.0005 0.013
LEAD RANGE Per in ...vivevieeccnanen. 0.0008 0.020
CROWNING IN MIDDLE 80% OF TOOTH{Cb) 0.0005 0.013
CROWNING TOLERANCE ... veveesnonnannn +/=-0.0001 +/-0.003
INVOLUTE INSPECTION INV PRO L.0.A. ROLL L.OQ.A,
INV PRO
(.0001 IN) {IN} {DEG) (MM)
{.001 MM)
Max. OUTSIDE DIA. ..cuuven.. 0.541 29.232 13.75
Min. E.A.P. teouvrrvesnnonnn -16.0/ -6.0 0.512 27.635 13.00 -
40.64/-15.24
TIP REFERANCE POINT ....... -10.0/ -4.0 0.476 25.708 12.09 -
25.40/-10.1¢
HIGH POINT «.vvuuu. (75.3 %) -6.0/ -2.0 0.440 23.781 11.18 -
15.24/ -5.08
MID REFERANCE POINT ....... -2.0/ 0.0 0.331 17.900 8.42 -
5.08/ 0.00
Max. S.A.P. utoeroenannnnn -6.0/ -2,0 0.223 12.019 5.65 -
15,24/ -5.08
START OF INVOLUTE CHECK ... 0.160 B.645 4.07
BASE HELIX ANGLE ...u.uvevea. O 0" O"
INVOLUTE VARIATION Avg. . (fHa) 0.0004 0.010

INVOLUTE RANGE .....ivevvvunn 0.0005 0.014




13.15. ENTALHADO COM DENTES RETOS ( NORMA DIN 5462 )

A -~ Perfil no cubo
entalhado

B - Perfil no eixo
entzlhado
o

D:::E:es Centragem dy {42 | b 1:31 o mgx. mlé(x m;x.
Centragem 23] 26 | 6| 221 | 1.25 | 3.54] 03] 03 | 0.2

6 no Difimetro 2] 30 6| 246 | 1.84 3851 031 03] 0,2
Intemo wb [ 7] 27177 | 403f 03] 03] 0,2

321 36 | 6| 3042] 1.8 | 271] 04] 04| 0.3

36§ 40 | 7| 345 | 1,78 | 346| 04} 04| 03

42| 46 | 8] 404 | 1,68 | 503| 041 04 [ 03

8 46 | 50 | 9| a462| 161 | 575| 04| 04 | 6.3
C""‘T’“"‘ 52| 59 |10 497 1 272 | 4g9| 05| 05 | 6,5

no Didmetro T s [ 10 | 536 | 276 | 638] 05| 05 | 0.5

ey, on 62| 68 |12 | 59.82] 248 | 7.31] 05| 05 | 05
uglEpo 72| 78 |12 | 696 | 2,54 | 545} 05| 05 ] 05

82| 88 |12 { 7932] 267 | 862] 65] 05 | 05

10 92 | 98 |14 | 8944 236 [1008] 05f o5 05
102 {108 |16 | 999 | 223 [1149] 05| 05 | 05

112 120 | 18 [ 1088 | 323 |1072] 05| 05 | 05
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13.16. ENTALHADO COM DENTES RETOS ({ NORMA DIN 5463 )

A

NS

~ Perfil no cubo

entathado

B — Perfil 5o eixe
entalhado

x|
£
PoEs
mlguges Centragem dp | a2 | b n?&l mzx. f mgx. mﬁx. mix.
nml| 43 99 11,55 - |o3fo3l o2
131 16 ] 35| 120 { 1,5 } 032 03] 03] 0.2
Centragem 161 201 4 14,541 2,1 046 1 03} 03] 0,2
6 no Difmetro 181 22158 1167|195 o4s 03] 03] 02
Intemo 21 250 S 195 198 | 195063} 03| 02
i 23] Ble | 21323 | 134[03] 03] 02
26| 32316 | 234 | 294] 165] 04 04/ 03
B 417 | 59294 1,70]04] 04] 03
32) 38| 6 | 294 33 |o1s]| 04 ce] 03
361 42717 13351301 102] 04 04/ 03
424 48| 8 | 395 | 291] 257 041 0403
8 46| 54 19 1427 | a1 [ 08 |05] 0505
Centragem 52| 60 f10 | 487 [ 40 | 244 {05 05 05
1o Didmetro 6| 65§10 [ 522 (47| 25 |os5| o051 035
IfERG Gy 620 72 f12 | 5718 {50 | 24 los{os| o5
de Flancos 720 82112 674 [sa3| - |os|os|os
82| 92412 J 770 |54 |30 |os5)os] os
10 92102 |14 | 873 |52 [ 45 [o05] 05| 05
w2jzfie 977149 {63 [05]051] 02
1121125 |18 |1063 {64 | 44 | os| 05| os
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