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Palavras do autor

aro aluno, seja bem-vindo a disciplina de Elementos de Maquinas

I, que contém diversas informag¢des fundamentais para a formacéo

de um profissional da drea de engenharia automotiva e engenharia
mecénica, indispensaveis na aplicacdo de solug¢des de problemas em nivel
industrial. Este livro abordara caracteristicas de projetos mecinicos que
utilizam elementos basicos de engenharia, mas de grande importancia. Nosso
foco é nos tipos principais de elementos de maquinas, em que aplicamos
conceitos de varias outras disciplinas, tais como Resisténcia dos Materiais,
Mecanica dos Sélidos, Materiais de Constru¢do Mecanica, Cinematica,
Dindmica, entre outras.

Como existe uma enorme variedade de conceitos utilizados em elementos
de maquinas, precisamos sempre nos preocupar em nos atualizar e pesquisar,
sempre que possivel. Desse modo, é muito importante que vocé procure mais
informagdes nas referéncias bibliograficas recomendadas e também faca a
leitura de artigos relacionados a cada unidade e se¢do que estudaremos, que
devem ser de fontes conhecidas e consagradas no meio académico.

Portanto, adquiriremos competéncias fundamentais, tais como conhecer
os elementos de maquinas utilizados em projetos mecénicos, a fim de dimen-
siona-los em relagdo a materiais utilizados e suas propriedades, os tipos de
carregamentos e a andlise de esfor¢os. Abordaremos as engrenagens cilin-
dricas de dentes retos e helicoidais, engrenagens conicas, engrenamento
sem-fim, embreagens e freios, eixos e seus respectivos componentes e, final-
mente, os parafusos e os elementos de fixagao.

Na primeira unidade estudaremos as engrenagens em geral, visualizando
os diversos tipos, equagdes e fatores para calculos de engrenagens cilindricas,
em que temos a fun¢io de transmissdo de torque e altera¢des de rotagdo em
sistemas mecanicos.

Na segunda unidade, estudaremos os engrenamentos conicos e os engre-
namentos sem-fim, nos quais, além de termos a fung¢do de transmitir torque
e alteragdes de rotagdo, temos também uma possibilidade de alteragdo de
posicdo dos eixos de entrada e saida em relagdes fixas entre eles.



Na terceira unidade, estudaremos as embreagens e os freios, sendo que as
embreagens tém a principal fun¢do de permitir o acoplamento e desacopla-
mento em movimento e os freios tém a fun¢io de interromper o movimento
do sistema mecanico.

Na quarta unidade, estudaremos os eixos e seus respectivos componentes
com a func¢do de transmitir torques e rotagdes entre sistemas mecénicos e,
por ultimo, veremos os parafusos e seus elementos cuja fungdo é fixar os
diversos tipos de conjuntos de mecénicos.

Essa disciplina de Elementos de Maquinas II exige que o leitor aplique
uma grande quantidade de informacdes de diversas disciplinas de engenharia
em um maior grau de profundidade. Dessa forma, incentivamos mais uma
vez que vocé busque sempre mais conhecimento sobre essa drea, indepen-
dentemente desta disciplina, pois consideramos que esta é uma das dreas
fundamentais da engenharia.

Bons estudos!



Unidade 1

Engrenagens cilindricas de dentes retos e
engrenagens cilindricas helicoidais

Convite ao estudo

Caro aluno, nesta primeira unidade do livro didatico abordaremos os
conceitos sobre os diversos tipos de engrenagens, as quais sdo utilizadas
em diversos conjuntos mecanicos, como em redutores de velocidade, em
transmissdes automotivas, em maquinas operatrizes, em eletrodomésticos
etc. Em particular, estudaremos as engrenagens cilindricas de dentes retos
e dentes helicoidais e os respectivos fatores de célculos. A importancia
desses elementos de maquinas é evidenciada pelo uso nos mais diversos
mecanismos industriais, além do ramo automotivo, propiciando a troca de
marchas e distribui¢do de torque adequado. A partir dos conceitos que traba-
lharemos nesta se¢do, vocé conhecerd os tipos de engrenagens, as equagdes
e fatores utilizados para o dimensionamento de engrenagens cilindricas de
dentes retos e engrenagens cilindricas helicoidais.

Para comegar o seu estudo, considere uma empresa fabricante de engre-
nagens de transmissdes automotivas, com uma ampla linha de fabricacdo
de produtos seriados e especiais. Ela atende principalmente ao mercado
automotivo e tem um parque industrial totalmente verticalizado (isto ¢é, no
qual os processos de fabricagio sdo todos feitos dentro da propria empresa),
com todos os departamentos e pessoas necessarias para a produgao de trans-
missdes automotivas. Nela, vocé atua como engenheiro da drea de projetos
de engrenagens. Nessa grande empresa, é necessario que os engenheiros da
area conhecam as engrenagens cilindricas de dentes retos e helicoidais, a fim
de dimensiond-las em relagdo aos materiais utilizados e suas propriedades.

Assim, teremos uma visdo geral sobre engrenagens, conhecendo os tipos,
as relagées de transmissao, as conformagées dos dentes, os sistemas e os trens
de engrenagens, além das caracteristicas geométricas e dos fatores geomé-
tricos das engrenagens de dentes retos e helicoidais. Portanto, como aplicar
as engrenagens de dentes retos e helicoidais em projetos de transmissdes ou
mesmo em sistemas mecanicos? Devemos sempre aplicar o raciocinio critico
e de solugdo de problemas, com flexibilidade para avaliar os diversos fatores
envolvidos, pois sempre teremos outros conjuntos que tém interface com
esses tipos de elementos de maquinas.



Secao 1.1

Uma visdo geral sobre engrenagens

Dialogo aberto

O estudo sobre os diversos tipos de sistemas de engrenamento ¢ de
vital importincia em sistemas mecanicos em que precisamos determinar o
melhor tipo de engrenagens, rotagdes, relagdes de transmissdo e processo de
fabrica¢do dos dentes. Temos diversas aplicagdes, mas podemos apresentar
as mais comuns, relacionadas a transmissao de velocidades, como caixas
de cimbio, automotivas ou mesmo de mdquinas operatrizes, e redutores
de velocidades, muito utilizados em sistemas de esteiras transportadores.
Assim, estudaremos os tipos de transmissoes e suas relages, a conformagdo
dos dentes de engrenagens, os sistemas e os trens de engrenagens.

Em uma empresa fabricante de transmissdes automotivas, na qual vocé
atua como engenheiro da area de projetos de engrenagens, seu gestor solicitou
a avaliagdo de um sistema que contém engrenagens e em especial uma trans-
missdo automotiva e, no caso particular, do conjunto que envolve a marcha
a ré. O trem de engrenagens apresenta as seguintes caracteristicas: rotagdo
de entrada de 200 rpm e niimeros de dentes N2=25; N3=60; N4=40; N5=80;
N6=50. Observou-se que os dentes feitos de metal ndo estdo paralelos ao eixo
e deseja-se um nivel de ruido baixo com grande precisdo (Figura 1.1).

Figura 1.1 | Representagdo do trem de engrenagens: disposi¢do

n = rotacdo; N = numero de dentes

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 682).

Portanto, vocé deve saber identificar os tipos de engrenagens e avaliar as
relagdes de transmissdes. Além disso, deverd conhecer o processo de conformagio
de dentes de engrenagens e o que sdo trens de engrenagens, ou seja, entender o
que sdo engrenagens e suas utilizagdes. Por fim, vocé devera elaborar um relatério
contendo todas as consideragdes feitas durante a apresentagdo do caso para o gestor.
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Ao final desta segdo vocé conseguira efetuar a andlise de um trem de
engrenagens, identificar os tipos de engrenagens, as relagdes de transmissdo
e sua aplicacdo, terd uma ideia de como sdo os processos de conformagio
dos dentes de engrenagens e saberd identificar os sistemas e trens de engre-
nagens. Desse modo, fica evidente que, para atuar nesta drea de projetos de
transmissoes, devemos nos atentar e dar importancia a esses topicos.

Ndo pode faltar

Tipos de engrenagens

Antes de falarmos sobre os tipos, queremos destacar que as engrenagens
desempenham um papel fundamental como elementos de maquinas, sendo
muito utilizadas em varios sistemas mecénicos, desde em um simples redutor
até mesmo para as necessidades de transmissdo de torque e rotagdes, sob
condi¢oes de baixo nivel de ruido e alta precisdo de rotagdo. Também é impor-
tante definir o que sdo engrenagens: sdo elementos mecanicos compostos de
rodas dentadas que se ligam a eixos, aos quais imprimem rotacdo e torque,
transmitindo poténcia. Assim, precisamos entender que, para atender a essa
ampla gama de aplicagdes, encontramos uma variedade de tipos de engrena-
gens e focaremos em quatro tipos principais: as engrenagens cilindricas de
dentes retos, as helicoidais, as conicas e a que chamamos de par pinhado-coroa
sem-fim. A Figura 1.2 nos mostra alguns tipos e tamanhos.

Figura 1.2 | Engrenagens

Fonte: Collins (2017, p. 495).

Engrenagens cilindricas de dentes retos contém dentes paralelos ao eixo
de rotagdo e sdo utilizadas para transmitir movimentos angulares e princi-
palmente rotagdes de um eixo para outro, paralelo ao primeiro, conforme
apresenta a Figura 1.3. Essas engrenagens sdo as mais simples para entendi-
mento e para fabricacdo e, por esse motivo, sdo as que usamos para desen-
volver os conceitos e as relagdes cinematicas primarias na forma de dente.

Segdo 1.1/ Uma visdo geral sobre engrenagens - 9



Figura 1.3 | Engrenagens cilindrica de dentes retos externos

Fonte: Collins (2017, p. 495).

As engrenagens helicoidais contém dentes inclinados com relagio ao eixo
de rotagdo, em que a inclinagdo desses dentes também pode ser gerada na
forma de uma reta ou em uma hélice. A Figura 1.4 nos apresenta a engre-
nagem cilindrica helicoidal.

Figura 1.4 | Engrenagem helicoidal

Fonte: Collins (2017, p. 495).

Essas engrenagens podem ser utilizadas nas mesmas aplicagdes que as
engrenagens de dentes retos, mas com a vantagem de ter o nivel de ruido muito
menor e, por termos os dentes de forma inclinada, teremos outros tipos de
forcas que destacaremos mais adiante neste livro. As engrenagens conicas tém
dentes que podem ser retos, espirais e helicoidais (vide Figura 1.5, letras (a),
(b) e (c), respectivamente), formados em superficies conicas, e sdo utilizadas
principalmente para transmitir movimentos entre eixos que se cruzam.

Figura 1.5 | Engrenagem conica de dentes retos

W

K

a. Engrenagem com b. Engrenagem com c. Engrenagem com
dentes retos dentes espirais dentes helicoidais

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 495).
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As engrenagens conicas mostradas na Figura 1.5 sdo todas com eixos que
se cruzam, porém, existem outros tipos mais complexos em que podemos
deslocar os eixos ou até mesmo inclina-los (dentes hipoidais e espiroidais), mas
procuramos evitar esses tipos, pois apresentam um alto grau de complexidade
de fabricagio e exigem equipamentos especiais com alto valor de investimento.

Observamos, pela Figura 1.6, que o par pinhdo-coroa sem-fim se parece
com um parafuso. Assim, o elemento motor desse tipo de engrenamento ¢
constituido de uma rosca que transmite poténcia para uma roda chamada
coroa. Os eixos que constituem o engrenamento s30 reversos, normalmente a
90 graus, e aplicamos em sistemas que necessitam grandes redugdes (quando
as suas razoes de velocidade dos dois eixos forem na faixa de trés ou mais) e
precisdo na transmissdo e no controle de folgas entre os dentes.

Figura 1.6 | Par pinhdo-coroa sem-fim

Fonte: Collins (2017, p. 497).

QDOC Reflita
Com esses quatro tipos de engrenamento conseguimos atender a grande
: maioria de aplicagGes de sistemas mecanicos. Com essa grande diversi-
dade, como poderemos determinar o melhor tipo? Para qual aplicagdo?
Quais caracteristicas devemos observar para escolher o tipo?

Relagoes de transmissao indicadas

As relagdes de transmissdo estdo relacionadas entre o que chamamos de
roda motora e roda movida. A roda motora é aquela em que temos a entrada
da fonte de rotagdo que estd normalmente associada ao motor, e a roda
movida é a que recebe e transmite a rotagdo a outro eixo. Entdo, a razio entre
as velocidades da roda motora e da movida é chamada de relagdo de trans-
missdo e normalmente usamos o simbolo (i). Assim, podemos apresentar a
equacdo a seguir, que define a relagdo de transmissao:

Segdo 1.1/ Uma visdo geral sobre engrenagens - 11



. numerodedentesdaengrenagemmovida N,

1=
ntimerode dentes daengrenagemmotora N,

E@ Exemplificando
T Para um melhor entendimento, a relagdo de transmissdo indicada é

diretamente proporcional ao nimero de dentes ou até mesmo aos
diametros primitivos das engrenagens. Logo, se temos uma engrenagem
motora com 12 dentes ( N, ) e uma engrenagem movida com 36 dentes
(N, ), anossa relagdo de transmissdo (i) sera:

N, 36

N 12

1

Na pratica, podemos entender que, para um giro completo da engre-
nagem movida, teremos trés giros completos da engrenagem motora.

Conformagao de dentes de engrenagens

A conformagio de dentes de engrenagens esta ligada a uma série de fatores,
tais como material da engrenagem, tipo de dente, dimensdes, precisdo, nivel
de ruido, acabamento e custo. Desse modo, podemos agrupar alguns tipos de
conformagio aliados a processos de fabricagdo. Temos engrenagens de material
metalico que podemos usar em processos de fundi¢do para formar os dentes
e, geralmente, o nivel de precisdo e de acabamento sdo baixos, tornando-se,
muitas vezes, necessario utilizarmos mais algum outro processo de fabricagio,
como shaving (raspagem do dente), retifica do dente e formagdo do dente com
processos de gerodenteacdo, para terminar a conformagio dos dentes.

Engrenagens geralmente pequenas e com poucos esforgos podem ser feitas a
base de polimeros, e, assim, usar processos de fabricacdo via inje¢do (com injetoras
de pléstico, por exemplo). Consegue-se normalmente 6timos niveis de precisdo e
de acabamento e um custo relativamente baixo, se considerarmos um alto volume
de fabricagdo. A Figura 1.7 mostra um processo de fundi¢do de engrenagem.

Figura 1.7 | Fundicdo de engrenagem

Caixa moldada com areia
Modelo

Fonte: adaptada de http://users.xplornet.com/~rwenig/Some%200f%20my%20castings/casting%20a%20
3%20inch%20gear.jpg. Acesso em: 16 out. 2018.
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Outro processo de conformagdo de engrenagens muito usual é o de
usinagem, dentro do qual temos dois tipos principais: um por fresagem com
uma fresa de forma e outro por geragdo do dente de engrenagem, sendo
este ultimo o de maior precisdo e utilizado para médios a altos volumes de
produgdo. Os processos de geracdo sdo baseados em ferramentas com um
perfil apropriado ao tipo e ao tamanho do dente. Temos diversos processos
de geragdo que dependem do tipo de maquina e formato geral da engre-
nagem. A Figura 1.8 nos mostra um processo de conformagao de dentes retos
com ferramental tipo hob.

Figura 1.8 | Processo de conformacgdo de dentes de engrenagem tipo hob

Alimentagio da Conicidade Alimentagio da Alimentagio da
ferramenta hob. da ferramenta  ferramenta hob. ferramenta hob.
s hob —~,_
. b
Pmdf“gd‘f:d‘ Profundidade
= hc;; dodente |
==l o acabado
(a) Alimentagdo (b) Alimentagfio tangencial. (¢) Alimentagdo radial.
transversal.

Fonte: Collins (2017, p. 514).

.
~

Dica

Os processos de geragdo de engrenagens, nos dias de hoje, podem ser
! combinados com outros tipos de processos, visando uma melhor geome-
tria do conjunto e melhor qualidade dimensional. O video indicado a
seguir apresenta uma maquina combinada para tornear, conformar os
dentes de engrenagens, chanfrar e outros processos para retirar a pega
da maquina.

GLEASON CORPORATION. Gleason Agilus 180TH — combined machine —
Turning/Hobbing/Chamfering/Deburring. 18 jun. 2014.

Segdo 1.1 / Uma visdo geral sobre engrenagens - 13



Sistemas de engrenagens

O sistema de engrenagens ou sistema de dentes é um padrio que especi-
fica as relagdes envolvendo caracteristicas dimensionais, sendo o adendo,
dedendo, profundidade do dente, espessura do dente e dngulo de pressio,
apresentados na Figura 1.9.

Figura 1.9 | Nomenclatura parcial para engrenagens

Passo

Lar, ra de face
Circular =

Adendo ou Adogamento da
altura de - 1’\ \»~ raiz do dente

“ER i F“Ji\

Profundidade

Dcdendo ou
altura de pé total

f Rmn primitivo

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 514).

Os padroes foram pensados para obter a intercambialidade de engre-
nagens de quaisquer nimeros de dentes, porém, com o mesmo angulo de
pressdo e passo. Visando essa padronizacdo, foi criada a American Gear
Manufactures Association (AGMA), uma associa¢do focada nas questdes de
padronizagdo e calculo de engrenagens em geral. A Figura 1.10 apresenta
duas caracteristicas importantes, sendo o passo diametral (P, dentes por
polegada) e o médulo (m, milimetros por dente).

Figura 1.9 | Nomenclatura parcial para engrenagens

Passo diametral P(dentes/in)

Grosso 2,21,21,3,4,6,8,10,12,16
Fino 20, 24, 32, 40, 48, 64, 80, 96, 120, 150, 200

Médulos m{mm/dente)

Preferidos 1,1,25,1,5,2,25,3,4,5,6,8, 10, 12, 16, 20, 25, 32, 40, 50

Proxima escolha 1,125, 1,375, 1,75, 2,25, 2,75, 3.5, 4,5, 5,5, 7, 9, 11, 14, 18,
22,28, 36,45

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 679).

>~ Dica
No site da AGMA, encontramos diversas outras informagGes e normas
! sobre as engrenagens nos mais diversos tipos. Assim, adotaremos aqui
em nosso livro os métodos dessa organizagao.
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Trens de engrenagens

O par de engrenagens em contato, como na Figura 1.10 , ¢ chamado de
engrenamento ou engrazamento e é a forma mais simples de um trem de
engrenagens.

Figura 1.10 | Engrenamento de uma engrenagem cilindrica de dentes retos
=
£ Ton
w| o |

@ e

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 493).

Podemos entdo considerar que um trem de engrenagens ¢ uma
sequéncia de varias engrenagens acopladas de tal forma que a velocidade
de saida, o torque ou o sentido de rotagdo desejados sdo obtidos utilizan-
do-se condi¢des de entrada especificas. Podem ser usados diversos tipos
de arranjos e sequéncias de engrenagens para alcangar os objetivos de
projeto. E importante, em questdes ligadas a trens de engrenagens, sermos
capazes de determinar prontamente a intensidade e o sentido da veloci-
dade angular da engrenagem de saida, conhecida a velocidade de entrada,
para qualquer tipo de arranjo de trens de engrenagens. Os trens de engre-
nagens podem ser classificados em simples (quando existe apenas uma
engrenagem no mesmo eixo) ou compostos (quando temos duas ou mais
engrenagens solidarias em um mesmo eixo). A Figura 1.11 apresenta essas
duas classificagdes.

Segdo 1.1/ Uma visdo geral sobre engrenagens - 15



Figura 1.11 | Trens de engrenagens simples e composto

S \ Entrada —
\Emrada"'l" nirada

4 o Tl

- Saida ~ Saida
{a) Trem de engrenagens simples. (k) Trem de engrenagens composto, sem
reversdo de sentido.

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 499).

Para encontrarmos as velocidades, como citado anteriormente, devemos
usar a razdo de redugio para uma engrenagem em um trem, em que todas as
engrenagens tém eixos de rota¢do fixos no espago. Usamos a seguinte equagao:

w | produtodoniimero de dentes das engrenagens motoras |

saida_ __
W n

n

saida _ __

| produtodoniimerode dentes das engrenagens movidas |

entrada entrada

Em que w refere-se as velocidades angulares, n equivale as rotacdes e o
sinal negativo é para aplicagdes de engrenamentos externos, que é 0 nosso
caso. No caso de rotagdes no sentido anti-horério, devemos considerar como
positivo e, para sentido horario, como negativo.

Assimile

Entdo, lembre-se de que a relagdo de transmissdo é a razdo entre os
! numeros de dentes, abreviada com a letra (i). Agora, podemos também

definir como o valor do trem de engrenagem a letra (e), como:

’ produtodoniimerode dentes das engrenagens motoras ’
e—

’ produtodoniimerode dentes das engrenagens movidas’

Trens de engrenagens sio utilizados na maioria dos casos em transmissdes que
necessitam de alteragdes de rotagio e de alteragdes das relagdes de transmissao.

Sem medo de errar

Atuando em uma empresa fabricante de transmissdes automotivas, vocé
recebeu a solicitagio de seu gestor para realizar a andlise de um trem de
engrenagens, com foco em determinar o tipo de engrenagem e na relagdo de
transmissdo de cada par de engrenagens. Também precisara apresentar uma
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sugestdo de conformagdo dos dentes e prever a razdo de transmissdo desse
trem de engrenagens.

O trem de engrenagens apresenta as seguintes caracteristicas: rotagao de
entrada de 200 rpm, e nimeros de dentes N2=25; N3=60; N4=40; N5=80;
N6=50. Observou-se que os dentes feitos de metal ndo estdo paralelos ao eixo
e deseja-se um nivel de ruido baixo com grande precisdo (Figura 1.1).

Figura 1.1 | Representacgdo do trem de engrenagens: disposi¢cdo

n = rotagdo; N = nimero de dentes

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 682).

Em primeiro lugar, avaliando as informagdes da situagio exposta, consi-
deraremos as anilises indicadas a seguir.

Andlise do tipo de engrenagem:

Como os dentes ndo estdo paralelos aos eixos, com a disposi¢do acima do
trem de engrenagem, e deseja-se um nivel de ruido baixo, podemos concluir
que o unico tipo de engrenagem que se enquadra ¢ a engrenagem cilindrica
com dentes helicoidais.

Analise do tipo de conformagéo:

Temos entdo o tipo helicoidal, precisamos de baixo nivel de ruido, alta
precisio e de material metalico, entio vamos determinar que o tipo de
conformacio serd pelo processo de geragio.

Analise das relagoes de transmissao:

Em um primeiro momento analisaremos as relaces a cada par de engre-
nagens (porque usaremos no desenvolvimento da solu¢do), entdo utiliza-
remos a equagio a seguir, sendo:

. numerodedentesdaengrenagemmovida N,

i= 2
niimerodedentes daengrenagemmotora N,
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Para resolvermos, devemos seguir passo a passo o trem de engrenagens,
sendo:

. N3 60 N4 40 N5 80
h=——=—=24 i = =—=0,67 ;i,=—=—=2,0 ;
N2 25 N3 60 N4 40
N6 50
= =""=0,63
N5 80

Observe que no momento em que o valor de i é maior do que um, temos
uma amplia¢do e, quando i é menor do que um, temos uma redugio da razdo
de transmissao.

Finalmente, precisamos determinar a rotacdo de saida depois de todas
essas ampliagdes e redugdes. Logo, usamos a seguinte equagio:

| produtodoniimero de dentes das engrenagens motoras |

u‘)sm’da _ nsm’da —
Wyprade Montrada | produtodonﬁmerodedentesdasengrenagensmovidas|
Entéo:
N2 N3 N5
M=~ "~ "~ |
N, N, N,
25 60 80
e =——=—-=]-200
60 40 50
17, = —200rpm

Concluindo, conseguimos determinar o tipo de engrenagem e o tipo
de conformagio, avaliando as caracteristicas qualitativas apresentadas e,
aplicando as Equagdes 1.1 e 1.2, determinamos as relagdes de transmissao em
cada eixo. Assim, no final do trem de engrenagem, encontramos a rotacio de
saida, com valor de 200 rpm.

Avangando na pratica

Alteracao de rotagao de um trem de engrenagens

Descrigao da situagao-problema

Encontramos um redutor de velocidades em uma empresa que utiliza
muitas esteiras transportadoras de caixas e que néo estd apropriado para uma
nova necessidade, portanto, serd necessario efetuar uma alteragdo. A rotagdo
de entrada é de 500 rpm e desejamos que a rotagdo de saida seja reduzida
em 50%. Qual alteragdo serd necessdria? Para isso, o trem de engrenagens
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a seguir tem os respectivos nimeros de dentes: N1=30; N2=100; N3=70;
N4=60. A Figura 1.13 apresenta a disposi¢do do trem de engrenagens.

Figura 1.12 | Disposi¢do do trem de engrenagens

5
i
2-3) §

..... 14

1

//——,- Engrenagem composta
’,’/2' i ."4" :

’(f- L , 3

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 499).
Resolugio da situagao-problema

Para a solugdo, devemos retomar a equagao apresentada previamente no
item Ndo pode faltar, sendo:

| produtodoniimerode dentes das engrenagens motoras |

wsﬂ{dﬂ — n_s"”lda =

Wentrada  Mentrada | produtodoniimero de dentes das engrenagens movidas |
Msaida_ _ _ NN

nemrada NZ N4

Nsaida —-_ & . 7_0 = 1757’pm

500 100 60

Como encontramos o valor atual de saida e precisamos reduzi-lo em
50%, o novo valor é de 87,5 rpm. Voltando a equagdo anterior e alterando
somente a engrenagem de saida (N4), entdo:

87,5 _ |30 70]
500 [100 N,
N, =120

Concluindo, precisamos somente alterar a engrenagem de saida N4 para
termos uma redugdo de 50% na rotagdo de saida do redutor.
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Facga valer a pena

1. Para atender a uma ampla gama de aplicagdes, encontramos uma variedade

de tipos de engrenagens e focaremos em quatro tipos principais: as engrenagens
cilindricas de dentes retos, as helicoidais, as conicas e a que chamamos de par pinhao-
coroa sem-fim. A figura a seguir mostra alguns tipos e tamanhos.

Figura | Engrenagens

Fonte: Collins (2017, p. 495).

Sabemos que temos quatro tipos principais de engrenagens. Qual ¢ a diferenca
principal entre eles?

a) A relagao de transmissao.

b) O tipo de material aplicado na engrenagem.

c) O posicionamento dos dentes em relagio aos eixos de rotagio e superficie.
d) O processo de fabricagdo.

e) A distancia entre centros do trem de engrenagem.

2. Dentro do processo de usinagem de dentes de engrenagens temos dois tipos
principais: um por fresagem com uma fresa de forma e outra por geragdo do dente
de engrenagem (em que, comparativamente com a fresagem com fresa de forma,
tem um volume de produg¢do maior), sendo este ultimo o de maior precisdo e utili-
zado de médios a altos volumes de produgdo. Os processos de geragdo sio baseados
em ferramentas com um perfil apropriado ao tipo e ao tamanho do dente. Temos
diversos processos de geragio que dependem do tipo de méquina e do formato geral
da engrenagem. A figura mostra um processo de conformagdo de dentes retos com
ferramental tipo hob.
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Figura | Processo de conformacdo de dentes de engrenagem tipo hob

Alimentacio da Conicidade Alimentagio da Alimentagiio da
;T ] da ferramenta  ferramenta hob. ferramenta hob.
-— hob .

(a) Alimentagio (b) Alimentag@io tangencial. () Alimentagio radial.
transversal.

Fonte: Collins (2017, p. 514).

Considerando os processos de fresamento por forma e por geragdo, escolha uma das
alternativas a seguir que representa uma afirmacao correta.

a) O fresamento por geragido é um processo mais lento do que o de forma, porque faz
vérios dentes de cada vez.

b) A velocidade de produg¢do com fresamento por forma e por geragdo é o mesmo.

¢) O processo de geragdo niao consegue a mesma precisio do fresamento por forma.
d) O fresamento por forma é um processo mais lento do que o de geragao, porque faz
um dente de cada vez.

e) Todo processo de fabricagdo de dentes de engrenagens deve ser feito devagar.

3. Podemos considerar que um trem de engrenagens ¢ uma sequéncia de varias
engrenagens acopladas de tal forma que a velocidade de saida, o torque ou o sentido
de rotagio desejados sdo obtidos, utilizando-se condigdes de entrada especificas.
Podem ser usados diversos tipos de arranjos e sequéncias de engrenagens para se
alcangar os objetivos de projeto. A respeito das questdes ligadas a trens de engre-
nagens, é importante sermos capazes de determinar prontamente a intensidade e o
sentido da velocidade angular da engrenagem de saida, conhecida a velocidade de
entrada, para qualquer tipo de arranjo de trens de engrenagens. Os trens de engrena-
gens podem ser classificados em simples ou compostos. A figura a seguir apresenta
essas duas classificagoes.
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Figura | Trens de engrenagens simples e composto

Engrenagem composta

Entrada -

Saida Saida

(a) Trem de engrenagens simples. (k) Trem de engrenagens composto, sem
reversdo de sentido.

Fonte: adaptada de Collins (2017, p. 499).

Para encontrarmos as velocidades, como citado anteriormente, devemos usar a razio
de redugdo para uma engrenagem em um trem, em que todas as engrenagens tém
eixos de rotagdo fixos no espago, e a equagio a seguir:

w n

__ __saida

n

saida

‘ produtodoniimerodedentes das engrenagens motoras ‘

w, | produtodoniimerode dentes das engrenagens movidas|

entrada entrada

Em que w refere-se as velocidades angulares, n as rotagdes e o sinal negativo é para
aplicacdes de engrenamentos externos, que é 0 N0sso caso.

A partir da andlise da equacao fornecida no texto-base, por que podemos concluir que
as razoes de velocidade sdo compativeis com as relagdes de dentes de engrenagens?

a) Porque os dentes podem ser gerados com tamanhos diferentes e assim provocar
um bom engrenamento.

b) Porque sabemos que o niumero de dentes de uma engrenagem define o tamanho da
engrenagem e, assim, a variagdo entre esses tamanhos nos apresenta as variagoes de
velocidades angulares e de rotagio.

¢) Porque entendemos que o numero de dentes deve estar disposto de forma a atender
arotagdo e a velocidade angular.

d) Porque em um trem de engrenagens temos diversos tipos de dentes e estes sdo
espagados de forma irregular.

e) Porque a velocidade angular e a rotagio sdo inversamente proporcionais e, assim,
estdo relacionadas com o numero de dentes de uma engrenagem.
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Secao 1.2

Equacgdes para calculos de engrenagens
cilindricas de dentes retos e engrenagens
cilindricas helicoidais

Dialogo aberto

Muitas vezes ndo paramos para observar os avangos tecnoldgicos ao nosso
redor, como os meios de transporte. Mas vocé ja se perguntou quais sdo os
elementos necessarios para o funcionamento de um motor de automaével ou
de um navio? Como sdo projetados? Suas caracteristicas? Nesta se¢do vamos
aprender que, para o funcionamento de motores, sio necessarios diversos
elementos, tais como as engrenagens de dentes retos. Conheceremos as
equacdes de calculos para as engrenagens cilindricas de dentes retos e
helicoidais, com foco nas caracteristicas geométricas, flexdo e durabilidade
superficial dos dentes, equagdes sobre tensdes e resisténcia e, claro, sobre o
dimensionamento destas. Veja que a aplicagdo de calculos de engrenagens
¢ muito comum nos dias de hoje, pois praticamente todo equipamento
mecénico que tem um controle de velocidade com torque normalmente usa
um conjunto ou mais de pares de engrenagens, em virtude da alta eficiéncia
e do baixo custo, quando comparado com outras tecnologias. Para uma visdo
mais abrangente, encontramos estes sistemas em automaoveis, que chamamos
de transmissdo manual ou transmissdo automatica.

Vocé foi contratado como engenheiro projetista em uma empresa fabri-
cante de transmissdes automotivas com um vasto parque de equipamentos de
fabricagdo de engrenagens e extremamente verticalizada em seus processos.
Nesse cargo ¢ fundamental que vocé tenha conhecimento sobre as caracteris-
ticas geométricas, sobre aplicagdo de equagdes de dimensionamento, sobre
avaliagdo de resultados das equagdes de flexdo, tensao e resisténcia e também
sobre a durabilidade superficial.

Vocé foi acionado por seu gestor, que solicitou a avaliagdo de um par de
engrenagens de uma transmissdo com cinco velocidades e, em especial, um
par engrenado que tem a func¢do de transmitir torque no sentido da marcha a
ré, usando os conceitos das equagdes de Lewis e da metodologia da American
Gear Manufacturers Association (AGMA). Assim, vocé deverd apresentar um
relatério para um mesmo par de engrenagens e os calculos referentes a flexdo
e desgaste, para o método de Lewis, utilizando as unidades do SI.
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Vocé recebeu uma ficha com os seguintes dados obtidos do par de
engrenagens:

o Moddulo =5.

o  Face de 42 mm.

o z1 =19 dentes e z2 = 50 dentes.

«  Angulo de pressio 20°.

o Aco AISI 1020, na condi¢do de laminacéo e dentes fresados.
o Velocidade = 27 rps (rotagdes por segundo).

o Diametro primitivo = 95 mm.

e V=7,65m/s.

o Carga tangencial de 2000 N.

e Y=0,314.

Para o ago AISI 1020, a resisténcia ao escoamento é igual a 201 MPa e a
tensdo de contato é igual a 235 MPa. Ao final desta segdo, vocé terd condi-
¢oes de aplicar diversos cilculos sobre engrenagens cilindricas de dentes
retos e helicoidais, com foco nas caracteristicas geométricas, na aplicagdo das
equagoes de flexdo de Lewis, além de entender a importancia da durabilidade
superficial dos dentes e aplicar as equac¢des de tensio e resisténcia através do
método da AGMA, tudo isto para obter um dimensionamento apropriado
de engrenagens de dentes retos e helicoidais, o que vai ajuda-lo a encon-
trar solugoes para diversas situagdes industriais envolvendo estes tipos de
elementos de maquinas.

Vocé vai perceber que é muito importante aplicar corretamente as
equag¢des demonstradas no projeto de engrenagens de dentes retos e helicoi-
dais, pois devemos eliminar as falhas de dimensionamento para, com isto,
termos um baixo custo nas aplicagdes.

Vamos 14!

Nao pode faltar

Caracteristicas geométricas

Uma das exigéncias bdsicas para a geometria dos dentes de engre-
nagem ¢ que se desenvolva uma relagdo de velocidades angulares que seja
constante. Aqui devemos lembrar que existem as imprecisdes dos processos
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de fabricagdo e as deformagdes que causardo ligeiros desvios na relacdo de
velocidades, porém os perfis para a geometria dos dentes sdo baseados em
curvas tedricas que atendem a este critério, que denominamos a¢do conju-
gada de um par de dentes de engrenagens. Este tipo de curvas tedricas, na
grande maioria dos casos, é chamado de perfil de involuta (curva que se
faz sobre a superficie tangente de outra curva e intercepta ortogonalmente
as retas geradoras) ou perfil de evolvente e é baseado na teoria de cames e
tem a razdo de velocidades mantida. A Figura 1.13 apresenta dois cames em
contato com perfil de evolvente.

Figura 1.13 | Came com perfil evolvente em contato

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 659).

Toda a caracteristica geométrica dos dentes de engrenagens retos e
helicoidais tem como referéncia o perfil de evolvente, mas vale lembrar que
existem outros tipos de perfis, para casos especiais de fabrica¢do e, como sdo
muito pouco utilizados, vamos manter nosso foco nos perfis de evolventes.
Budynas e Nisbett (2016) indicam que

“O circulo primitivo ou de passo é um circulo tedrico sobre o
qual todos os calculos geralmente se baseiam; seu didametro é
o diametro primitivo. Os circulos primitivos de um par de engre-
nagens engrazadas sdo tangentes entre si. O pinhdo é a menor
das duas engrenagens. A maior é frequentemente chamada de
coroa. (BUDYNAS; NISBETT, 2016, p. 658)

Pesquise mais
Recomendamos a pesquisa sobre a nomenclatura dos dentes de engre-
nagens, através da revisdo bibliografica apresentada ao final da unidade.
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Veja a Figura 1.14 a seguir que apresenta a nomenclatura para engrena-
gens cilindricas de dentes retos.

Figura 1.14 | Nomenclatura de engrenagens de dentes retos

Toy
AL

f = \\\\
Folga Raio de / ?‘:‘@mﬁ
adogamento

Cireulo Circulo
de raiz de folga

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 658).

Vocé também poderd verificar o significado destas terminologias na
pagina 658 do livro Elementos de Mdquinas de Shigley.

BUDYNAS, R.; NISBETT, J. K. Elementos de Maquinas de Shigley. 10. ed.
Porto Alegre: AMGH, 2016.

Equagao de flexdo de Lewis

Antes de falarmos diretamente da equagido de Lewis, precisamos
entender que vamos aplicd-la visando uma andlise sobre flexdo. A falha
por flexdo ocorrera quando a tensdo significativa do dente (o) for
igual ou exceder a resisténcia ao escoamento ou ao limite de resisténcia
a fadiga por flexdo. Também nos estudos a seguir vamos simplificar as
analises somente para dentes com profundidade nominal (sem corregdes)
e um unico 4ngulo de pressio. Com isso, vamos reduzir a necessidade
de apresentarmos vdrias tabelas, mas sem prejuizo do aprendizado. A
dedugdo da equagdo de Lewis baseia-se na Figura 1.15 que apresenta a
nomenclatura basica.
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Figura 1.15 | Nomenclatura para equacdo de Lewis

w'

f— F—

13

(a) (®)

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 720).

Assim, temos duas formas de apresentar a equagdo de Lewis no sistema
métrico:
K, W
T Fomy

Em que: ¢ = tensdo de flexdo [MPa], W' = forca tangencial [N], F=
2-x-P

largura da face [mm], m = mddulo, Y= fator de forma de Lewis, Y =
2

. t .
, em que P = passo diametral e x:7' Parate ¢, expressos em mm, vide
Figura 1.16. Finalmente, K, = fatores de velocidades.

Os valores de Y podem ser retirados da Tabela 1.2 | Valores do fator de
forma Y de Lewis, que pode ser acessada através do QR Code que segue.

Para acessar as tabelas utilizadas nesta se¢do, utilize o link
(https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/
gr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-Il/ul/s2/qrcode.pdf)
i |ou 0 QR Code.

/I\

Dica

Os fatores de velocidade (K, ), que sdo obtidos de equagbes especi-
! ficas dependentes do tipo de acabamento e material de fabricagdo da
engrenagem, podem ser obtidos na pagina 722 da obra Elementos de
Mdquinas de Shigley, de Budynas e Nisbett.

BUDYNAS, R.; NISBETT, J. K. Elementos de Maquinas de Shigley. 10. ed.
Porto Alegre: AMGH, 2016.
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A equacgio de Lewis para passo diametral é:

K, WP
F-Y

g

Durabilidade superficial

Agora vamos focar na questdo de falhas na superficie do dente de engre-
nagens que, de forma geral, chamamos de desgaste. Da mesma forma que
vimos em flexdo, agora a falha por desgaste superficial (o,, chamada de
tensdo superficial de compressdo) também ocorrera quando for igual ou
maior do que a resisténcia a fadiga superficial (que aparece em funcdo da
deflexdo da superficie quando em contato com o outro dente e sobre tensio).
Assim, podemos apresentar a equagio que foi deduzida e adaptada da teoria
de Hertz, sendo:

K, W' (1 1]P
o =-C,|——
F.cos¢

Em que: ¢ = 4ngulo de pressio em graus, r, = 4 -;em;ﬁ , = dG;emz)
e ner, sdo, respectivamente, as relagdes geométricas para engrenagem
menor e maior, dp = didmetro primitivo da engrenagem menor em mm,
d; = didametro primitivo da engrenagem maior em mm e —C, = coeficiente
eléstico, sendo valor negativo por ser caracterizado como compressio e
definido pela equagdo a seguir:

2

_r
1*1/;27 171/(2;
E E

P G

Em que: v,= coeficiente de Poisson para engrenagem menor e v, =
coeficiente de Poisson para engrenagem maior, e E,eE; sdo as constantes
elasticas das matérias da engrenagem menor e maior, respectivamente, em
Pa. Esses valores de coeficiente de Poisson e os valores de constante eldstica
sdao facilmente encontrados em diversos livros sobre materiais e resis-
téncia de materiais e também na obra Elementos de Mdquinas de Shigley, de
Budynas e Nisbett (2016, p. 1007). Além disso, também ¢é possivel utilizar a
Tabela 1.3, no anexo, que deve ser acessada através do QR Code.

28 - U1/ Engrenagens cilindricas de dentes retos e engrenagens cilindricas helicoidais



L)

Exemplificando

Vamos ilustrar este conceito com um exemplo simples, com uma
aplicagdo do dia a dia de um profissional de projetos.

Uma engrenagem cilindrica de dentes retos com um mddulo = 3,
uma face de 44 mm, 18 dentes, angulo de pressdao 20° e ago AlSI
1030 serad engrenada com uma outra de 50 dentes, em ferro fundido
ASTM — 50, com uma carga tangencial de 1800 N. Vamos calcular
a tensdo de falha superficial e comparar com a tensdo do material
da engrenagem maior. Use as seguintes constantes elasticas para
os materiais: E, =206GPa,v,=0,289 e E;=105GPa,v;=0,214,
r,=9,23mmer, =25,31lmm para a engrenagem menor e para a maior,
respectivamente. Para F= 38mm e K, =1,6 e resisténcia a fadiga do
ferro fundido em 575 MPa. Calculando:

1
C,= - 1 =153345,14
11-0,289" ' 1-0,214
206x10° 105x10°
1
1,6-1800 1 1 )P
= —153345,14- = + = —461,5MPa
0,038-c0s20° 10,00923  0,2531

Como conclusdo, veja que a resisténcia a fadiga do ferro fundido é 578
MPa e, portanto, é maior do que a tensdo por falha de desgaste superfi-
cial calculada, que é de 461,5 MPa. Assim, o projeto esta adequado. Caso
encontrassemos um valor da tensdo por falha de desgaste superficial
maior do que a resisténcia por fadiga do ferro fundido, deveriamos rever
o projeto até que a condigdo inicial fosse atendida.

Equagoes de tensoes (AGMA)

AA

merican Gear Manufacturers Associations (AGMA) contém uma

metodologia de célculo de engrenagens muito utilizada no mundo inteiro
e, por isso, vamos apresenta-la aqui. Para que ndo haja muita confusdo na
simbologia, adaptaremos algumas as que ja estamos usando nesta unidade de
ensino. As equagdes de tensdo também sdo duas, uma para flexdo (o ) e outra
para desgaste (o, ), sendo:

o=

P K, Ky

W'K,-K,-K,- um'dadesnosistemaamericano)

—nt
Ky (unidades SI)
Y

t 7

J
W’KKK;K
b-m
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t K Cf
C-|W-K K K -—* ~—(unidadesnosistemaamericano)
r d-F 1
o, = ’
K, Z
Z,- |[W-K, K, K —%.=£% (unidadesnoSI)
d,-b Z

Para unidades inglesas (unidades SI), temos:
W' = forga tangencial transmitida em Ibf (N).
K, = fator de sobrecarga; K, = fator dindmico; K, = fator de tamanho.

P, = passo diametral transversal; F(b) = largura da face do membro mais
estreito, em in (mm).

K, (K, )= fator de distribuicdo de carga; I(Z,)= fator de espessura de
aro (de borda).

J (Y] ) = fator geométrico para a resisténcia flexional (que inclui o fator de
concentragio de tensio de adogamento de raiz K ).

m, = modulo métrico transversal; C, (Z E) = coeficiente elastico,

lbf[N

in* |\ mm®

C,(Z,)= fator de condigdo superficial; d,(d,,)= didmetro primitivo (de

passo) da engrenagem menor, em in (mm); I(Z,)= fator geométrico para a
resisténcia de desgaste.

ch Reflita

Imagine que um par de dentes de engrenagens em funcionamento vai
! sofrer um esfor¢co em fungdo do torque. Assim, como poderemos obter
as forgas envolvidas em um engrenamento? Elas podem ser resumidas
em apenas uma de maior importancia? Basicamente, essas forgas

estardo ligadas diretamente a flexdo do dente e do desgaste?

Equagoes de resisténcia AGMA

Também aqui, nosso foco sera nas tensdes admissiveis para flexdo (o, )
e para desgaste (o, ,,, ). Assim, temos:

c.adm
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Para unidades inglesas (unidades SI), tem-se:
S, = tensdo de flexdo admissivel, lb% ) (% mz) ; Y, = fator de ciclagem

de tensdo para tensdes de flexdo; K, (Y,)= fatores de temperatura; K,(Y,)=
fatores de confiabilidade.

S, = fator de seguranga AGMA, uma razdo de tensio.

A tensdo de flexdo admissivel é fun¢do ao tipo de material e tratamento
térmico empregado, assim, a Figura 1.16 apresenta a tensdo de flexdo admis-
sivel por dureza Brinell.

Figura 1.16 | Tensdo de flexdo admissivel para acos endurecidos por completo
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Dureza Brinell, H,
Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 730).

Note que, na Figura 1.16, as unidades estio em sistema americano e,
para o sistema SI, deve-se usar: S, =0,533-H;+88,3MPa para grau 1 e
S,=0,703-H, +113MPa para grau 2, em que H, = Dureza Brinell.

Agora para a tensdo admissivel de resisténcia a compressao (desgaste)
(Ocaim ), temos:
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Em que, para unidades em sistema americano (unidades SI):

S.= tensdo de contato admissivel, lb% 2 (% mz) ; Z, =fator de
ciclagem da tensio.

C,(Z, )= fatores de razdo de dureza para a resisténcia ao desgaste; S, =
fator de seguranga AGMA, uma razdo de tenséo.

A tensdo admissivel de resisténcia ao desgaste também ¢é funcédo ao tipo
de material e tratamento térmico empregado. A Figura 1.17 apresenta a
tensdo admissivel de resisténcia ao desgaste.

Figura 1.17 | Tensdo admissivel de resisténcia ao desgaste para acos endurecidos por completo
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Dureza Brinell, H,

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 733).

Note que, na Figura 1.17, as unidades estio em sistema americano
e, para o sistema SI, deve-se usar: S.=2,22-H, +200MPa para grau le
S.=2,41-H,+237 MPa para grau 2, em que H, = Dureza Brinell.

Dimensionamento de engrenagens

Assim, para o dimensionamento de engrenagens cilindricas de dentes
retos e helicoidais, devemos, em primeiro lugar, identificar as caracteris-
ticas de nomenclatura e usar formularios padrdes encontrados na revisdo
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bibliografica apresentada nesta unidade de ensino. Entéo, é necessdrio avaliar
as questdes de flexdo e de desgaste dos dentes de engrenagens, sobre as quais
apresentamos uma metodologia por Lewis e outra por AGMA. Deste modo,
vocé podera elaborar projetos de engrenagens com alto grau de precisdo.

Assimile

Veja que temos duas formas de calcular as tensdes: uma pelo método de
! Lewis e outra proposta pela AGMA. Ambas sdo validas e muito usuais,

mas comparativamente podemos observar que os resultados obtidos

pelo método AGMA nos trazem um melhor resultado, em fungdo dos

diversos fatores de cdlculos ponderados.

Pesquise mais
C@ Para conhecer mais sobre os calculos de flexdo e desgaste de engrena-
- gens de dentes retos, acesse na biblioteca virtual, as paginas 750 e 751
do livro Elementos de Mdquinas de Shigley, de Richard G. Budynas e J.
Keith Nisbett.
BUDYNAS, R.; NISBETT, J. K. Elementos de Maquinas de Shigley. 10. ed.
Porto Alegre: AMGH, 2016.

Sem medo de errar

Em uma empresa fabricante de transmissdes automotivas, como
engenheiro de projetos, vocé recebeu uma demanda do gestor para avaliar
um par de engrenagens de uma transmissiao com cinco velocidades e, em
especial, um par engrenado que tem a func¢do de transmitir torque no sentido
da marcha a ré, usando os conceitos das equagdes de Lewis e da metodo-
logia da AGMA. Assim, vocé deverd apresentar, para um mesmo par de
engrenagens, os calculos referentes a flexdo e ao desgaste, para o método
de Lewis, utilizando as unidades do sistema internacional. Dados do par de
engrenagens: modulo = 5, face de 42 mm, z1 = 19 dentes, e z2 = 50 dentes,
angulo de pressdo 20° ago AISI 1020, na condigdo de laminagdo e dentes
fresados, velocidade 27 rps (rotagdes por segundo), didmetro primitivo
=95 mm, V= 7,65 m/s, carga tangencial de 2000 N, Y = 0,314. Para o ago
temos: E, =210GPa,v,=0,290. Considere r, =10,2mmer, =27,7mm e para o
aco AISI 1020 temos a resisténcia ao escoamento em 201 MPa e tensdo de
contato em 235 MPa.
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Solugéo:

)1 . .
K, = 6 6—’1 v ,(para perlefresado),ondeV = velocidade emmetros por segundo.

(BUDYNAS; NISBETT, 2016, p. 722).

,1 147,
K :6 +V:6 +7,65

, =2,25
6,1 6,1

Equacio de Lewis, para flexdo:

K,-W'  2,25-2000
o= =
F-mY 42.5.0,314

=68,24 MPa.

Equacao de Lewis, para desgaste:

B
1
1 K -W' 2 .
C,= 2 eo =—C,|— ~[l 1 , entao:
l-v, 1-1} F.cos¢ (1, 1,
E, E,
1
B
1
C,= - —| =191027,18
. 1-0,290*> 1—0,290
210x10°  210x10°

Lembre-se, aqui, de que os valores de E,,E,,v,,e v, sdo iguais porque os
materiais das duas engrenagens sio o ago.

2,25-2000

o,.=—191027,18- .
0,042.cos20

=—747073794,30 Paou— 747,07 MPa.

1 1
0,0102  0,0277

Em resumo, temos o seguinte:

o= 65,14 MPa e tensio de escoamento de 201 MPa; 65,14 < 201,
portanto, adequado.

o, = 747,07 MPa e tensdo de contato em 235 MPa; 747,07 > 235, portanto,
nao adequado.

Podemos concluir que o projeto esta adequado ao critério de tensdo
de flexdao, mas para a tensao de contato, que é o critério para desgaste, nao
foi aprovado, significando que, se usarmos estas engrenagens, teremos um
desgaste superficial elevado. Em um primeiro momento deveremos, entdo,
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modificar o projeto até que a condigio seja satisfeita. Por outro lado, é neces-
sario avaliar se precisaremos buscar outras alternativas de andlise, ja que o
par estudado é para o engrenamento da marcha a ré e sabemos que o uso é
muito pequeno quando comparado a marcha a frente.

No momento ndo abordamos como exemplo o método da AGMA, pois
precisaremos estudar os fatores ou coeficientes de calculo que veremos na
proxima secao.

Avangando na pratica

Avaliacao do fator de seguranca de um par de
engrenagens cilindricas de dentes retos

Descri¢ao da situagao-problema

Em uma oficina mecanica, foi encontrada uma engrenagem de dentes
retos com um dente quebrado em um redutor, e vocé foi contratado para
avaliar se existe um erro de projeto ou mesmo mau uso do sistema. Assim,
podemos nos perguntar: o que aconteceu no processo para apenas um dente
da engrenagem ter quebrado? Como isso pode ser avaliado?

Da engrenagem existente, foram obtidos os seguintes dados: material
aco AISI 1050, temperado e revenido com dureza Brinell de 235 HB e resis-
téncia ao escoamento de 717 MPa, mddulo 4 mm, uma face de 40 mm, com
16 dentes (Y = 0,296), angulo de pressdo de 20° e profundidade do dente
completa. Observou-se também que a velocidade é de 7 m/s e que o processo
de fabricagéo e o perfil do dente retificado apresentam uma for¢a tangencial
em 2000 N, de acordo com a especificagdo do redutor.

Resolu¢io da situagao-problema

Como foi encontrada uma engrenagem com dente quebrado, podemos
concluir que a tensdo quanto a flexdo foi ultrapassada e, assim, vamos usar a
equacdo de Lewis, para tensdo de flexdo. Solugdo:

« _\/5,56+\/V_\/5,56+«/?

5,56 5,56

=1,22

Esta equagdo foi escolhida em fungéo do perfil do dente ser retificado.

K,-W'  1,22-2000
o= =
F-m-Y 40-4-0,296

=51,52MPa

Se¢ao 1.2/ Equagdes para calculos de engrenagens cilindricas de dentes retos e engrenagens cilindricas helicoidais - 35



Podemos, entdo, concluir que, para a for¢a tangencial de projeto, a tensdo
de flexdo de 51,52 MPa é muito menor do que a tensdo de escoamento do
material 717 MPa. Assim, houve um excesso de forga aplicada neste par de
engrenagens, o que provocou a falha. Logo, pode-se concluir que houve um
mau uso do redutor.

Facga valer a pena

1. A falha por desgaste superficial ( o, ) também ocorrera quando for igual ou maior

do que a resisténcia a fadiga superficial. Assim, podemos apresentar a equagao que foi
deduzida e adaptada da teoria de Hertz, sendo:

p— :
¢ P1F.coso

hon

1
K,-W' [1 1]2

d,-seng . d,-seng
> 2
2 2
didmetro primitivo da engrenagem menor em mm, d. = didmetro primitivo da

Em que: ¢ = éangulo de pressio em graus, r, =

, d,=

G
engrenagem maior em mme —C, = coeficiente eldstico.

Quais fatores precisamos usar para obter a tensdo por desgaste superficial? Escolha a
alternativa correta.

a) Em fungao de fator de rota¢do, dimensional e forga.

b) Em fungdo de um fator eldstico, dimensional, material e forca.

¢) Em fungdo de um fator de temperatura, dimensional e material.

d) Em fun¢ido de um fator eldstico, rota¢do, dimensional e material

e) Em fun¢ido de um fator dimensional e forca.

2. Para o dimensionamento de engrenagens cilindricas de dentes retos e helicoidais,
devemos, em primeiro lugar, identificar as caracteristicas de nomenclatura e usar
formuldrios padrdes. Entdo, devemos avaliar as questdes de flexdo e de desgaste dos
dentes de engrenagens, que apresentamos anteriormente através de uma metodologia
desenvolvida por Lewis e outra pela metodologia AGMA.

Por que é necessario avaliar um projeto de engrenagens pelo critério de flexdo e de
desgaste? Analise as alternativas abaixo e escolha a correta.

a) O critério de flexdo avalia a possibilidade de variagdo de velocidade e o desgaste &
vida util.

b) O critério de flexdo avalia a possibilidade de deformagio elastica do dente e o
desgaste a vida util.
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¢) O critério de flexdo avalia a possibilidade de deformacdo superficial e o desgaste
para ndo ter ruido durante o uso.

d) O critério de flexdo avalia a possibilidade de quebra do dente e o desgaste para nao
ter ruido durante o uso.

e) O critério de flexdo avalia a possibilidade de quebra do dente e o desgaste a vida util.

3. Uma das exigéncias basicas para a geometria dos dentes de engrenagem ¢é que se
desenvolva uma relagdo constante de velocidades angulares. Aqui devemos lembrar
que existem as imprecisdes dos processos de fabricacao e as deformagoes que causarao
ligeiros desvios na relagio de velocidades, porém, os perfis para a geometria dos
dentes sdo baseados em curvas tedricas que atendem a este critério que denominamos
acdo conjugada de um par de dentes de engrenagens. Esse tipo de curvas tedricas,
na grande maioria dos casos, ¢ chamado de perfil de involuta ou perfil de evolvente,
baseado na teoria de cames e tem a razdo de velocidades mantida.

Como a evolvente, baseando-se em perfis de cames, pode garantir que a razdo de
velocidades seja mantida? Avalie as alternativas abaixo e escolha a correta.

a) Em fungdo de cames ser um projeto mecanico com curvas hiperboloides.

b) Garante a velocidade constante pois a engrenagem motora ¢ a que recebe o torque.
¢) Teremos no minimo um ponto de contado que desliza de forma constante durante
o movimento do par de engrenagens.

d) Por termos nimeros de dentes diferentes entre as engrenagens.

e) Devido ao didmetro primitivo baseado no médulo da engrenagem.
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Secao 1.3

Fatores para calculos de engrenagens cilindricas
de dentes retos e engrenagens cilindricas
helicoidais

Dialogo aberto

Prezado aluno, conforme vimos nas se¢des anteriores, os modos de falha
mais provaveis em um projeto de conjunto de engrenagens sdo falhas por
fadiga devido a flexdo na raiz do dente ou por fadiga superficial devido a
tensdo de contato ciclica, que se dd pelo acoplamento repetitivo dos dentes
das engrenagens. De forma geral, como qualquer outro elemento de maquina,
o procedimento para projeto de engrenagens consiste no calculo de pardme-
tros relacionados ao carregamento (tensdes) e compara-los com as capaci-
dades do elemento (limites de resisténcia), devido a geometria, material
utilizado e ponto de operagdo até que se obtenha um fator de seguranga
adequado ou o nivel de confiabilidade esteja de acordo com o desejado. Para
tal, recomenda-se que o projetista consulte as normas AGMA atualizadas.
Nesta se¢io, estudaremos os fatores propostos pela norma, que sdo utilizados
para considerar variagdes no processo de fabricagéo, fatores dindmicos na
operagdo, variabilidade na resisténcia do material empregado para fabricacio
das engrenagens, variabilidades no ambiente, seja em relacdo a temperatura
ou 4 lubrificagdo e, também, variabilidades na montagem.

Para empregar estes coeficientes e trabalhar com projeto e analise de
engrenagens cilindricas de dentes retos pela metodologia proposta pela
AGMA, retomaremos a situagido em que vocé é o engenheiro de projetos
de uma empresa fabricante de transmissdes automotivas e recebeu uma
demanda do gerente para avaliar o par de engrenagens de uma transmissdo
com cinco velocidades e, em especial um par engrenado que tem a funcéo de
transmitir torque no sentido da marcha ré. Desta vez, vocé tera que avaliar o
projeto considerando a metodologia AGMA, utilizando unidades no sistema
internacional. Sdo dados do projeto:

o Mbdulo: 5.

o Largura da face: 42 mm.
o z:19 dentes.

e 2,50 dentes.

«  Angulo de pressio: 20°.
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o Aco AISI 1020, na condi¢do de laminagdo e dentes fresados.

o Velocidade: 27 rps (rotagdes por segundo).

o  Diametro primitivo: 95 mm.

o  Carga tangencial de 2000 N.

o Mbddulo de elasticidade do ago: 210 GPa.

o Coeficiente de Poisson: 0,29.

o Resisténcia ao escoamento: 201 MPa e tensdo de contato: 235 MPa.

Quais os coeficientes AGMA a serem adotados no projeto? Qual o valor
da tensdo de flexdo e tensdo de contato encontradas para o projeto? Faca
a comparagdo com os resultados obtidos aplicando o método anterior e
apresente os calculos de forma organizada, em um memorial de calculo bem
elaborado, ao seu gerente. Bom trabalho!

Nao pode faltar

Vamos continuar a anilise e projeto de engrenagens cilindricas de dentes
retos e helicoidais. O projeto visa, essencialmente, que os dentes da engre-
nagem sejam resistentes a flexao, bem como ao desgaste superficial, dois dos
principais modos de falha em um conjunto de engrenagens. A falha devido a
flexdo ocorre se a tensdo nos dentes de engrenagem for maior do que a tensdo
de escoamento do material ou ao limite de resisténcia a fadiga. No caso da
falha superficial, esse fendmeno ocorre se a tensdo se igualar ou for maior
que o limite de resisténcia a fadiga superficial.

De forma simplificada, vamos avaliar os fatores levados em consideragéo
para a andlise do dente a flexdo e quanto a durabilidade superficial.

Tomando primeiramente a flexdo, podemos idealizar o dente de engre-
nagem como uma viga engastada carregada na extremidade. Lewis, em 1892,
apresentou uma equagdo para se estimar a tensdo de flexdo levando em
consideragdo a forma do dente, o fator Y. Assim como este fator é utilizado
para introduzir o efeito da forma, os fatores AGMA I e ] também possuem o
mesmo objetivo, de forma mais elaborada; e sdo fungdo da razdo de contato
com a face m, , que é definido por: F

m,=—
"op
em que F é a largura da face e P. é o passo diametral. Neste livro, consi-
deraremos que as engrenagens cilindricas com dentes retos possuem m, =0
e as engrenagens helicoidais convencionais possuem m, >1.
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O fator geométrico de resisténcia a flexdo (J) é obtido por:

Y

Kmy

J=

em que Y é fator de forma de Lewis modificado; K, é o fator de corre¢do
de tensdo; e m, ¢é o fator de razdo de partilha de carga. Para engrenagens de
dentes retos m, =1 , e para engrenagens helicoidais com m,>2, m, pode
ser obtido por meio da equagio:

Py
my =—>1—
Y0952
em que Py é o passo normal da base e Z é o comprimento da linha de
acdo no plano transversal. Para obter o fator geométrico J para engrenagens
cilindricas de dentes retos com 4ngulo de pressao de 20° e dentes de altura
completa, utilize o grafico da Figura A1.3.1, disponibilizadas no Anexo.

Para acessar as tabelas utilizadas nesta secgdo, utilize o link
https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/
gr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-1l/ul/s3/qrcode.pdf

Assimile

O fator geométrico J para engrenagens cilindricas de dentes retos é
! determinado considerando-se o nimero de dentes do pinhdo e da coroa.

No caso de engrenagens helicoidais com dngulo de pressdao normal de

20° necessdrio, ainda, determinar um fator J (fun¢io do nimero de

dentes e do dngulo de hélice, designado por ), e para isso é necessario

utilizar os graficos da Figura A1.3.2 e Figura A1.3.3.

O fator geométrico I é denominado como fator geométrico de resis-
téncia a formagao de cavidades e a equagdo deste fator pode ser escrita de
duas formas:
cosg,seng, m;

Para engrenagens externas:
2my, mg +1

Para engrenagens internas: S°5¢:5n¢ g
2my  m;—1
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Em que m, =1 para engrenagens cilindricas de dentes retos e m, ¢ dado

por: N d,

¢ N d,

De forma a se obter diferentes resultados provenientes da combinagéo
de materiais de pinhdo e coroa, a AGMA define um coeficiente elastico C,
que pode ser obtido da equagédo a seguir ou pela Tabela A1.3.1, disponivel

no Anexo. 2

Cr = 1—-v2 1-v]
T 7P+7G
E E

P G

Os fatores dindmicos ( K, ) sdo utilizados de forma a se considerar impre-
cisdes na manufatura e no engranzamento de dentes de engrenagens. Para
conseguir controle sobre estes efeitos,a AGMA definiu niimeros de controle de
qualidade ou niimero de grau de precisdo da transmissao (Q, ), em que classes
3 a7 incluem a maioria das engrenagens de qualidade comercial e as classes de
8a 12 englobam as classes de qualidade onde se requer maior precisio e, conse-
quentemente, custo de manufatura maior. Desta forma, temos que:

v

B
K = L\/Z , para v, em ft/min
A

B
K | Ata2007,

v

, para v, em m/s

em que v, ¢ a velocidade no didmetro primitivo e os fatores A e B sdo
calculados conforme equagdes a seguir:

A=50+56(1—B)
B=0,25(12-Q,)"

Este coeficiente também pode ser obtido via grafico (Figura Al1.3.4.),
considerando os valores de v, (velocidade no didmetro primitivo em ft/min)
e numero de grau de precisdo da transmissdo ( Q, ) especificados no projeto.

boc Reflita
Imaginando o funcionamento de um trem de engrenagens cilindricas de

dentes retos, vocé consegue elencar quais sdo os fatores que produzem
erro de transmissdo? Qual é a definigdo fisica do erro de transmissdo?
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O fator de sobrecarga (K, ) tem o objetivo de considerar todas as cargas
aplicadas externamente que excedam a carga tangencial nominal (W' ) em
determinada aplica¢io, conforme indicado na Tabela 1.4 .

Tabela 1.4 | Fator de sobrecarga K, (K,)

O o arelaeito? Carater da carga na maquina acionada
principal Uniforme | Choques leves | Choques médios | Choques intensos
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75 ou maior
Choques leves 1,10 1,35 1,60 1,85 ou maior
Choques médios 1,25 1,50 1,75 2,00 ou maior
Choques intensos 1,50 1,75 2,00 2,25 ou maior

Fonte: Budynas & Nisbett (2016, p. 775).

O fator de condigao de superficie (C, ) € utilizado na equagao de resis-
téncia a formagdo de cavidades e depende do acabamento superficial, tensoes
residuais e efeitos plasticos.

O fator de tamanho ( K, ) considera a ndo uniformidade do material
em fun¢do do tamanho e depende de diversos fatores, tais como tamanho
do dente, didmetro da pega, razdo entre tamanho do dente e didmetro da
peca, largura da face, dentre outros. Este fator pode ser obtido a partir
da equacgdo a seguir ou ser adotado valor unitario (K,=1) se o efeito
prejudicial do tamanho ndo ocorrer. Caso, pela equacio, se obtenha valor
inferior a 1, o valor de K, a ser adotado deve ser igual a 1. Para simpli-
fica¢do, a Tabela 1.5 apresenta sugestdes de fatores de forma a serem
utilizados.

F\/? 0,0535

K, =1192|—
P
Tabela 1.5 | Fator de forma K|
Passo diametral ( P, ) Médulo (m) Fator de forma (K )
>5 <5 1,00
4 6 1,05
3 8 1,15
2 12 1,25
1,25 20 1,40

Fonte: Mott (2015, p. 389).
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O fator de distribuigdo de carga ( K, ) é utilizado nas equagdes de tensdo
para refletir a ndo uniformidade de distribui¢do de carga ao longo da linha

de contato. Considerando %§2 , engrenagens montadas entre mancais e
largura de face até 40 polegadas, o fator de distribuigdo de cargas é dado por:

K, =1+C,.(C,C,,+C,.C.)
em que:

C,. ¢ o fator de corregdo de carga.

C,; € o fator de proporgio do pinhdo.

C,,, ¢ o médulo de proporcionalidade do pinhdo.
C,, ¢ o fator de alinhamento das engrenagens.

C, é o fator de corre¢do do alinhamento.

Para dentes sem coroamento C,_¢éiguala I, e para dentes com coroamento,
C,. ¢iguala08. C, € calculado de acordo com as seguintes condi¢des:

F< lin: i—0,025
10d
1<F< 171in: %—0,0375+0,0125F

. F . .
17< F< 40 in: ﬁ—o,l 109 +0,0207F +0,000228F” C,, ¢ determinado de
acordo com as seguintes condi¢des:
Pinhao montado entre mancais com §,/S < 0,175: C,, =1

Pinhao montado entre mancais com S, /$>0,175 : C,, =11

CZ@ Exemplificando
! A definicdo de S, e S é apresentada na Figura 1.18.

Figura 1.18 | Defini¢do das distancias S e S1 para avaliagdo de Cpm

Linha de centro da
face da engrenagem

Linha de centro Linha de centro
do mancal do mancal

5

N

Fonte: Budynas & Nisbett (2016, p. 744).
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Supondo uma situagdo em que a distancia entre as linhas de centro dos
mancais (S) seja 1,4 m e a linha de centro da face da engrenagem esteja
a 0,8 m da linha de centro de um dos mancais:

;:0,7m , com isso temos que: §, =0,8—0,7=0,1m . Arelagdo se da,

portanto, por: i:E: 0,0714< 0,175 . Neste caso, C,, =1
4

>

Em outra situagdo, a linha de centro da face da engrenagem estda 1,0 m
da linha de centro de um dos mancais:

;:0,7m , com isso temos que: § =1,0—0,7=0,3m . A relagdo se d3,

portanto, por: S _03_ 0,214> 0,175 . Neste caso, C,, = 1,1
4

>

C,,= A+ BF+CF*;os valores de A, B e C sdo apresentados na Tabela 1.4,
e também podem ser verificados no grafico da Figura A1.3.5, disponivel no
Anexo.

Tabela 1.4 | Constantes A, B e C para determinagio de C,,. F em
polegadas

Tabela 1.4 | Constantes A, B e C para determinacdo de C, . Fem polegadas

Condigao A B C
Engrenamento aberto 0,247 0,0167 -0,765(10%)
Unidades fechadas, 0,127 0,0158 -0,930(104)
comerciais
Unidades fechadas, de 0,0675 0,0128 -0,926(10°)
precisdo
Unidades de
engrenagens fechadas, 0,00360 0,0102 -0,822(10%)
extraprecisas

Fonte: Budynas & Nisbett (2016, p. 775).
C, é determinado de acordo com as seguintes condi¢des:
Engrenagens ajustadas na montagem: C, =0,8
Outras condic¢des: C, = 1

Uma caracteristica do sistema de engrenagens é que o pinhdo possui
menos dentes que a coroa e, portanto, é submetido a mais ciclos de tensdo
de contato. Se ambos os elementos sdo endurecidos de forma completa, uma
resisténcia superficial uniforme pode ser obtida com o pinhdo mais duro que
a coroa. O fator de razao de dureza (C, ), utilizado somente para a coroa,
tem a finalidade de ajustar as resisténcias superficiais e é obtido a partir da
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equacdo (vide também grafico da Figura A1.3.6, disponivel no Anexo):
C, =1,0+A'(m, —1,0)

HBP

em que A'=8,93(10")

H
]—8,29(10’3) para 1,2< HBP <1,7. Para valores da

BG BG

BP

relaqéo menores que 1,2, adota-se A' =0; para valores maiores que 1,7,

BG
adota-se A' = 0,00698. Atente-se as nomenclaturas: H,, ¢ a dureza Brinell

do pinhdo enquanto que H, ¢ a da coroa.

>~ Dica
Verifique o calculo do fator de razdo de dureza (C,, ) para o caso de
! pinhdes com superficie endurecida engranzando com coroas endure-
cidas por completo na pdagina 746 do livro Elementos de Mdquinas de
Shigley, de Richard G. Budynas, J. Keith Nisbett(2016), que pode estar
disponivel na Biblioteca Virtual.

Para ciclos de vida da ordem de 10" revolug¢des, os fatores de vida para
ciclagem de tensio Y, (fator de ciclagem de tensdo para resisténcia de
flexdo) e Z, (fator de ciclagem de tensdo para a resisténcia a formacédo de
cavidades) sdo iguais a 1. Para outros ciclos de vida, sio disponibilizados no
Anexo, os graficos da Figura A1.3.7 e da Figura A1.3.8, em que os fatores de
ciclagem sdo determinados em fun¢ido do numero de ciclos de carga (N).

O fator de confiabilidade (K, ) leva em consideracdo o efeito da distri-
buigdo estatistica das falhas e é dado por:

Para confiabilidade entre 0,5 € 0,99: K, =0,658—0,07591n(1—R)
Para confiabilidade entre 0,99 a 0,9999: K, =0,50—0,1091n(1—R)
Para valores indicados, utilize o valor de K, determinado na Tabela 1.5.

Tabela 1. 5. Fatores de confiabilidade K, (Y, )

Confiabilidade K,
0,9999 1,50
0,999 1,25

0,99 1,00

0,90 0,85

0,50 0,70

Fonte: Budynas & Nisbett (2016, p. 775).
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Para dleo ou temperaturas de corpo de engrenagem até 250 °F (120 °C), o
fator de temperatura ( K, ) deve ser considerado igual a 1.

E também recomendada a utilizagdo de um fator de espessura de borda
(K,) quando a espessura da borda nido for suficiente para proporcionar
suporte completo a raiz do dente, situagdo em que a falha por fadiga flexional
pode ocorrer ao longo da borda da engrenagem e néo no filete do dente e,
para obtenc¢ao desses fatores, deve-se considerar duas situagdes:

1. Relagio entre espessura de borda do dente e altura do dente (m,)

menor que 1,2:
2,242

K,=16In

em que t, é a espessura da borda abaixo do dente, em polegadas, e h, éa
altura do dente.

2. Relagdo entre espessura de borda do dente e altura do dente (m,)
maior ouiguala 1,2: K, = 1.

Considerando m, , este fator pode ser obtido graficamente (vide Figura
A1.3.9 do Anexo).

O fator de seguranca S, protege contra a falha por fadiga devido a flexao,
ja o fator de seguranga S, protege contra a falha por desgaste ou apareci-
mento de cavidades. S, é definido por:

o SR,
F
em que: 7

S, = tensdo admissivel de flexdo [Ibf/in?].

Y, =fator de ciclagem para tensdo de flexdo.
K, = fator de temperatura.

K, = fator de confiabilidade.

o = tensdo de flexdo dada por:

c=W'K KK ﬂ%
[ v SF

S, ¢ definido por:
_ S:ZNCH/(KTKR)

H

S
o

c
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em que:

S. = tensdo admissivel de contato [Ibf/in?].

z,, =fator de ciclagem para tensao.

C,, = fator de razdo de dureza para resisténcia a formac¢ao de cavidades.
K, = fator de temperatura.

K, = fator de confiabilidade.

o, = tensdo de contato dada por:

t chf
P uvsdPFI

Essa é uma defini¢do de resisténcia contra tensdo, porém num caso em
que a tensdo ndo ¢ linear com a carga que esta sendo transmitida W*.

Uc:

Enquanto a defini¢ao de S,; ndo interfere na funcéo pretendida, é preciso
cautela ao se comparar S; e S, em uma andlise em que se busca verificar
qual o modo de falha mais critico. Para se ter S, linear em relagdo a carga
definida, podemos defini-la para contato linear ou helicoidal como:

_[8.2:C /(KK

c

Para dentes com coroa (contato esférico), utiliza-se expoente 3.
E importante que, na avaliagio de um projeto de engrenagens cilindricas de
dentes retos ou helicoidais, seja comparado S, com 7, , de forma a se decidir
qual o modo de falha que apresenta maior risco para o mecanismo.

Sem medo de errar

Vocé ¢ o engenheiro de projetos de uma empresa fabricante de trans-
missoes automotivas e recebeu uma demanda do gerente para avaliar o par
de engrenagens de uma transmissdo com cinco velocidades e, em especial,
um par engrenado que tem a fun¢do de transmitir torque no sentido da
marcha ré. Desta vez, vocé terd que avaliar o projeto, determinando a tensdo
de flexdo e a tensdo de contato, considerando a metodologia AGMA, utili-
zando unidades no sistema internacional. Sdo dados do projeto: médulo: 5;
largura da face: 42 mmj z,:19 dentes; z,:50 dentes; angulo de pressdo: 20°%
aco AISI 1020, na condi¢do de laminagéo e dentes fresados; velocidade: 27
rps (rotagdes por segundo); didmetro primitivo: 95 mm,; carga tangencial de
2000 N; mddulo de elasticidade do aco: 210 GPa; coeficiente de Poisson: 0,29;
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resisténcia ao escoamento: 201 Mpa; e tensao de contato: 235 MPa.

1 K,K
Tensdo de flexdo: o =W'K K K ——22%
bm, Y,

t J

W' = carga tangencial = 2000 N;
K, (considerando carga uniforme-uniforme) = 1;

K, , considerando precisio relativamente alta, usando Q, =11, temos:

2/3

B=0,25(12-Q, " =0,25(12—11)"" =0,25

A=50+56(1—B)=50+56(1—0,25)=92

B 0,25

A+.J200v, ~Loos

A

92 44/200(8,06)
92

v

K, fator de tamanho, obtemos por meio da equagio:

FJY
P

0,0535

42 4 0,0535
K =1,192 w] s

—1,192[

Moédulo = 5
b =42 mm;

K,, > = fator de distribui¢do de carga = 14+C, (C,C, +C,.C,)

pf ~pm ma e
em que para dentes sem coroamento C, ¢éiguala 1; C, ¢ calculado de
acordo a equagdo:
F 1,65
———0,03754-0,0125F = —————0,0375+0,0125(1,65) = 0,02724
10d 10(3,74)
C,, ¢ considerado 1 por ser montado entre mancais imediata-
mente adjacentes. Considerando-se engrenagens fechadas, comerciais,

C,,=A+BF+CF*=0,153 . Considera-se C, = 1.
K,=1+C,(C,C,, +C,.C,)=1+1[(0,02724)(1)+(0,153)(1)| = 1,18 .
Assumindo engrenagens de espessura constante, K, =1.
Y, , a partir do grafico da Figura A1.3.1 ¢ igual a 0,324

Com todas as varidveis determinadas, temos que, a tensao de flexéo:

1 1,18(1
o =2000(1)(1,095)(1,538) —— 8U) _ 58 414 MPa
(42)5 0,324
i . t K, Z
Tenséo de contato (unidades S.I.): 0, =Z, [W'K K K, 7 HbZ—"
wl 1

48 - U1/ Engrenagens cilindricas de dentes retos e engrenagens cilindricas helicoidais



Precisamos determinar os termos adicionais que aparecem na equagao:

Z, = coeficiente elastico = considerando o médulo de elasticidade e coeficiente
de Poisson dados, e que o material do pinhdo é o mesmo da coroa, usando a equagio:
/2

Z,=|—F——"—=| =191027,41

Considerando Z, = 1; didmetro primitivo do pinhdo d  igual a 95 mmy;
largura da face igual a 42 mm; e Z, dado por:

z,— cos¢, seng, my em que m, — _Ng 4,
2my  mg+1 N d
N, d; 50250

my=—026 =22 _6 95
N,d, 19 95

20°sen20° 6,925
- c0s20°sen —o0,14
2 6,925+1

z

Com todas as varidveis determinadas, temos que a tensio de contato é:

z
0.=Z, [WKKK, Ky 7191027,41 2000(1)(1,095)1,538 (1.18) L 509,55 MPa.
“d_b 95(42) 0,14

Em resumo, temos que o = 58,41 MPae o, = 509,55 MPa. Em rela¢do ao
método de Lewis, empregado anteriormente, os valores encontrados foram
menores, sendo que em relagdo a flexdo o valor encontrado é menor que o da
tensdo de escoamento, o que atende o projeto, e deve ser avaliado o fator de
seguran¢a em uma proxima etapa. Isso, no entanto, ndo ocorre em relagio a
tensao de contato, em ambos os métodos estudados. Desta forma, alteragdes
no projeto devem ser realizadas de forma que a tensdo de contato seja maior
do que a tensdo de contato admissivel.

N‘z

Avangando na pratica

Avaliacao de projeto de sistema de engrenagens
cilindricas de dentes helicoidais

Descri¢ao da situagao-problema

O gerente de engenharia de sua empresa estd preocupado com os niveis
de ruido de uma mdquina e pediu para que vocé avalie a possibilidade de
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se utilizar engrenagens cilindricas de dentes helicoidais como medida para
redugdo do ruido. Para tal, considerando os fatores das engrenagens cilin-
dricas de dentes retos de 2,6 para fadiga do dente a flexdo e de 1,7 para
fadiga superficial, compare os fatores de segurancga existentes para a flexdo
do dente e ao desgaste superficial para engrenagens cilindricas de dentes
helicoidais, considerando os dados que vocé possui: material: AISI A¢o 1020,
grau 1; tensdo admissivel de flexdo = 22.000 psi; tensdao admissivel de contato
= 180.000 psi; BHN = 121; confiabilidade 99%, ciclo de vida 10" ciclos;
angulo de pressdo = 20°; carga tangencial igual a 126 Ibf; K, = K, = K, = 1;
K, = 115; K, = 16; Pd =7,5in; F=0,95in; dp: 2in; ] =0,36;1=0,12;
C, = 2,29x10°; C, = 1; C, =1.

Resolugao da situagao-problema

1. Avaliando-se, primeiramente, a tensio de flexdo:

P, KK, 7,5 1,6(1)

U:W’KUKVKSF ; :126(1)(1,15)(1)0 =5084 psi

O fator de seguranga S, ¢ dado por: §, = ST /(KiKe) 22000;?)’884)/ L] _ 3,5
a

2. Tensao de contato:

. K, C 5 L6 1 .
0. =C, WK KK —m=L —220x10°,[126(1)(1,15)(1) =73023 psi
dpF I 2(0,95) 0,12

O fator de seguranca S,, ¢ definido por:

s _ 8.2,Cyy /(K,K,)  180000(0,67)(1)/[1(1)] L
Ho o B 73023 v

c

Com esta avaliagdo, vocé deve reportar ao gerente que o emprego de
engrenagens cilindricas helicoidais trara beneficios ao projeto, pois trouxe
um aumento de mais de 30% no valor do fator de seguranga para fadiga do
dente devida a flexdo e, em relagdo ao fator de seguranca para fadiga superfi-
cial, a alteragdo néo alterou o coeficiente de seguranca.

Faca valer a pena

1. Considere um pinhdo que gira a 1750 rpm, acionado por um motor elétrico. A

serra industrial a ser acionada necessita de 25 hp (acionamento uniforme - carga
moderada). A unidade de engrenagem ¢é fechada e feita de acordo com padrdes
comerciais. As engrenagens possuem montagem aberta entre rolamentos, os discos
sdo solidos e o 4ngulo de pressdo é igual a 20°. Considere também: N, = 20;
N,=70; P,= 6;F=225 Q,= 10.
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Selecione a alternativa que indica a tensdo de flexdo aproximada no pinhao:
a) 11091 psi.

b) 7866 psi.

) 1283 psi.

d) 6083 psi.

e) 9125 psi.

2. Considerando o mecanismo composto por duas engrenagens de ago, que possui
um pinhdo que gira a 1750 rpm, acionado por um motor elétrico, fornecendo 25
hp de poténcia, temos os principais pardmetros de projeto resumidos como segue:
angulo de pressdao = 20° NP = 20; N;=70; P,= 6; F =225 W'= 540 1b;
D,= 333 in; K,=15; K,= 1,16; K, = 1; K, = 1,22 ¢ K, = 1.

Analise os pardmetros obtidos e determine a tensdo de contato aproximada:
a) 28449 psi.
b) 65700 psi.
) 80466 psi
d) 74711 psi.
e) 72850 psi.

3. Considere o projeto de uma serra industrial, de opera¢do normal, com tnico
turno e que funciona 5 dias por semana e confiabilidade de 0,999 (menos de 1 falha
em 1000). A ideia principal é a adogdo de engrenagens de ago de Grau 1 endurecido
por completo. Os dados do sistema sdo apresentados a seguir:

n, = 1750 rpm; n, =500 rpm; D, =3,333 in; F = 2,25 pol; resisténcia a fadiga de
flexdo (pinhdo) = 11091 psi; resisténcia a fadiga de flexdo (coroa) = 8847 psi; resis-
téncia ao desgaste (pinhéo e coroa) = 95398 psi. Considere o fator de seguranga igual
a 1 e vida util de 20000 horas.

Indique a alternativa correspondente a dureza do material a ser selecionado.
a) 450 HB.

b) 330 HB.

¢) 180 HB.

d) 27 HB.

e) 270 HB.
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Unidade 2

Engrenagens conicas e sem-fim

Convite ao estudo

A forma mais facil de se transferir o movimento de rotagdo de um eixo
para outro é por meio de um par de cilindros rodando, no entanto, para que
esse sistema apresente um funcionamento adequado, é necessario acrescen-
tarmos dentes aos cilindros, de forma que tenhamos um par de engrenagens.
Na primeira unidade deste livro, estudamos a fundo as engrenagens cilin-
dricas de dentes retos e engrenagens helicoidais, que transmitem movimento
entre dois eixos paralelos. Nesta Unidade, o nosso foco sdo as engrenagens
conicas e as engrenagens sem-fim, compreendendo sua aplicagdo, dimen-
sionamento e analise do projeto de maquinas que possuem esses elementos,
seguindo os métodos definidos pela AGMA (American Gear Manufacturers
Association) e suas recomendagdes.

Com isso em mente, imagine-se no papel do engenheiro responsavel pelo
projeto de uma maquina especial que possui engrenamento conico de dentes
retos para transformar a rotagdo em torno de um eixo vertical na rotagio
em torno de um eixo horizontal. Para a primeira etapa do projeto, a partir
das premissas iniciais, sua tarefa é determinar a razdo de engrenamento do
projeto, calcular suas dimensdes, levando em consideragdo as propor¢des
padronizadas, e definir os fatores que serdo utilizados no dimensionamento
e na anilise do projeto.

Na segunda etapa, vocé serd responsavel pelo planejamento do projeto
e estabelecera um procedimento padrio, baseado nas normas estudadas,
que servira de guia para a sua equipe, além de realizar o cilculo de flexdo e
desgaste da coroa e do pinhio.

Além do projeto do engranzamento de engrenagens conicas, vocé
também serd desafiado a projetar um engrenamento sem fim, que consiste
em um sem fim e uma engrenagem sem fim. Vocé consegue imaginar qual
o funcionamento de um engrenamento sem fim? Quais sdo os parametros
que devem ser considerados no projeto? Qual o método de andlise que deve
ser empregado? Tenha em mente que o sem fim ¢, na realidade, uma engre-
nagem helicoidal com 4ngulo de hélice tio grande que um unico dente se
envolve continuamente ao redor de sua circunferéncia.



Temos bastante trabalho pela frente, e para garantir éxito no desenvol-
vimento dos projetos, precisamos entender os mecanismos envolvidos em
ambos os sistemas, compreender como ocorre atuagio de forgas no par de
engrenagens, definir a geometria dos membros do par, bem como os fatores
que serdo considerados nos equacionamentos de flexdo e superficie. Nao
temos tempo a perder, pois o prazo para entrega do draft do projeto é bastante
curto e o gerente de engenharia ja estd cobrando. Bons estudos!



Secao 2.1

Engrenamento conico

Dialogo aberto
Caro estudante!

A anilise e o projeto de engrenagens, de forma geral, deve ser tal que os
dentes da engrenagem devem ser resistentes a falha por flexdo e a superficie
dos membros niao deve conter desgastes, havendo formagiao de cavidades
(cavita¢ao). No primeiro caso, a falha ocorre devido a tensdo aplicada na
coroa ou no pinhdo ser igual ou maior do que a tensdo de escoamento do
material. O segundo caso, cavitagdo, ocorre quando a tensdo de contato for
maior ou igual ao limite de resisténcia a fadiga superficial.

Existem, no mercado, diversos tipos de engrenagens cdnicas, cada
qual apresentando caracteristicas que sdo importantes parametros na
escolha de determinada aplicagdo e que deve ser de conhecimento
consolidado do engenheiro, assim como o conhecimento do método de
analise e projeto.

A autoridade responsavel pela disseminagdo da metodologia de projeto
e analises de engrenagens ¢ o 6rgao americano, AGMA. O método proposto
por ele requer a utilizacdo de diversos gréficos e tabelas para que se encon-
trem os fatores adequados a serem utilizados nas equagdes de tensdes e resis-
téncias de engrenagens conicas; além disso, sdo apresentados os critérios
de desgaste e resisténcia para

Figura 2.1 | Esbogo das engrenagens conicas envolvidas
esses elementos.

no projeto

Para que vocé aprenda n, = 300rpm
na pratica, imagine que vocé
¢ o engenheiro responséavel
pelo projeto de uma maquina
especial que possui engrena-
mento conico de dentes retos
para transformar a rotagdo
em torno de um eixo vertical
(pinhéo de 20 dentes) em uma
rota¢do em torno de um eixo |
horizontal (coroa), conforme
apresentado na Figura 2.1.

N eng= 900 rpm

Pinhao

Fonte: Adaptado de Collins et al. (2006, p. 558).
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Nesse projeto, serd necessario 6,85 hp para movimentar a maquina a
900 rpm. O motor de alimenta¢do da maquina opera com 2700 rpm. Também
foram fornecidos os dados de temperatura de trabalho igual a 300 °F, 4ngulo
de pressdo normal de 20° e fator de seguranca de projeto igual a 2. Além
desses dados, vocé deve levar em consideragdo alguns pardmetros de projeto:

1. Considera-se que as perdas por atrito sdo despreziveis.

2. Deseja-se utilizar material de grau 1 AGMA e os dentes devem ter
coroamento.

3. Deseja-se uma vida de projeto de 10° ciclos com uma confiabilidade
de 99,5%.

Para a primeira etapa é preciso esclarecer alguns pontos importantes: qual
a razdo de engrenamento do projeto? Quais as dimensdes a serem adotadas
considerando-se as propor¢des padronizadas? Quais sdo os fatores AGMA a
serem utilizados no dimensionamento e na analise do projeto?

Essa primeira etapa exige bastante esforco, por isso, a consulta as tabelas
e aos graficos disponibilizados pela AGMA ¢ de fundamental importéncia
para o sucesso de seu trabalho!

Nao pode faltar

Antes de iniciarmos o dimensionamento de engrenagens cdnicas, é
importante que sejam definidos e conhecidos os tipos existentes, bem como
suas aplicagdes: as engrenagens cOnicas sdo cortadas em cones acoplados em
que os eixos ndo sdo paralelos; frequentemente, o 4ngulo formado entre os
eixos dessas engrenagens ¢ igual a 90°.

Se os dentes das engrenagens forem cortados paralelamente ao eixo, elas
serdo denominadas engrenagens conicas de dentes retos (Figura 2.2), anélogas
as engrenagens retas. Esse tipo de engrenagem ¢ utilizado para velocidades na
linha primitiva de até 1000 ft/min (5 m/s) e quando o nivel de ruido ndo é uma
premissa importante de projeto; além disso, a principal vantagem em relagdo
aos demais tipos de engrenagens conicas ¢ seu baixo custo de fabricacdo.

No caso em que os dentes sdo cortados em um angulo de espiral em
relagdo ao eixo do cone, trata-se de uma engrenagem conica espiral, analogas
as engrenagens helicoidais. Esse tipo de engrenagem possui vantagem em
relagdo as engrenagens cOnicas de dentes retos por desenvolverem veloci-
dades de até 8000 ft/min (40 m/s), bem como trabalham de forma mais
silenciosa; dessa forma, é importante em projetos em que o nivel de ruido ¢
premissa basica a ser respeitada.
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Outra forma de engrenagem conica é a Zerol', que é uma engrenagem
patenteada, possui dentes curvos, mas o angulo de espiral nulo. Esse tipo
de engrenagem se assemelha em alguns aspectos de nivel de ruido e suavi-
dade de funcionamento as engrenagens conicas espirais. Os esforgos axiais
permissiveis, no entanto, sio menores do que os esfor¢os axiais permissiveis
de engrenagens conicas, dessa forma, prefere-se a utilizagdo da engrenagem
Zerol no lugar das engrenagens conicas de dentes retos.

Em projetos de diferenciais automotivos (é um dispositivo mecénico que
divide o torque em dois semieixos, possibilitando que estes desenvolvam
diferentes rotagdes entre si), bem como melhoria de eficiéncia de veiculos, é
desejavel a utilizagiao de engrenagens hiperboldides (ou hipoides), em que
o eixo do pinhdo ndo intersecta com o eixo da coroa e as superficies primi-
tivas sdo hiperboldides de revolugdo, cujo engrenamento consiste em uma
combinac¢do do rolamento com deslizamento ao longo de uma linha reta,
muito similar ao que ocorre no caso de engrenagens sem-fim. As caracteris-
ticas de seu funcionamento sdo: maior contato entre as engrenagens, maior
relagdo de transmissdo, maior resisténcia e menor ruido. Como desvantagem,
apresentam maior geragio de calor devido ao maior atrito e aos rendimentos
baixos. No caso das engrenagens hiperboldides, o deslocamento entre os
eixos é pequeno; para deslocamentos maiores, sdo utilizadas engrenagens
espiroides cujo pinhdo é similar a um parafuso sem-fim em formato conico.

Assimile

A Figura 2.2 ilustra os tipos de engrenagens cOnicas utilizados quando os
! eixos sdo concorrentes, dentre as engrenagens, destacam-se as cOnicas

de dentes retos, as cOnicas espirais e conicas Zerol’. As engrenagens

cOnicas utilizadas em aplicagdes em que o pinhdo e a coroa possuem

deslocamento entre eixos sdo apresentadas na Figura 2.3.

Figura 2.2 | Engrenagens para uso em aplicagBes com eixos concorrentes. (Zerol® é uma
marca registrada da Gleason Works, Rochester, NY)

(a) Engrenagens conicas de dentes retos  (b) Engrenagens conicas espirais (c) Engrenagens cénicas Zerol®

Fonte: adaptada de Collins et al. (2006, p. 496).
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Figura 2.3 | Engrenagens para uso em aplicagdes com eixos ndo-paralelos e ndo

concorrentes
I
+_
|
| e | IS
Disténcia : |
Desal entre centros _lq_.;
(a) Engrenagens Hiperboloides ou Hipodides (b) Engrenagens Espiroides

Fonte: adaptado de Collins et al. (2006, p. 497).

A Figura 2.4 apresenta a se¢do transversal de duas engrenagens conicas
acopladas, indicando os principais pardmetros geométricos de projeto. O
angulo de cone de referéncia do pinhdo é denotado por 7,, enquanto que
o da engrenagem ¢é denotado por 7., . A largura da face (F) é delimitada a
0,3L , sendo L definido pela geometria:

L— o 4, _ ong
seny, 2senvy, 2seny

eng

Figura 2.4 | Geometria e nomenclatura para engrenagens conicas de dentes retos
| Distancia de
e

& montagem _’/ Cone posterior do pinhdo
los | i
Vértice comum, @ \ g“tli et Py Superficie de montagem
dos cones .
X
3 Con
’ 3 primitivo
o i\ Y Ko pi
Ponto médio da . AN Y /
supen:ﬂciede “/)\ P < [« /\
referéncia, Py, para Cone primitivo da engrenagem -
andlise de forga ; \5
>
P,, ponto de referéncia \ /
para a geometria do 5 i
perfil e anilise N S
de tensdo \ /

Cadeii, " Dot/

puiity |
\- asy "'-/ Raio do cone posterior

_;7—_\7/ desenvolvido, 7,,,,,
Cone posterior da 3
engrenagem \ /

Fonte: Collins et al. (2006, p. 551).
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Cl@ Exemplificando
! Para que vocé tenha uma base do que é utilizado de forma padrdo em

projetos, o Quadro 2.1 apresentard as proporgdes padronizadas para
dentes de engrenagens conicas e o Quadro 2.2 apresentard o nimero
minimo de dentes da engrenagem para evitar interferéncia.

Quadro 2.1 | Pardmetros geométricos padrdo para engrenagens conicas de dentes retos

Parametro Equagao
Angulo de pressio 20°
Profundidade de trabalho 2,000 / P,
Profundidade total (2, 188/Pd) +0,002(min)
Folga (0,188/Pd)+0,002(min)

Adendo (engrenagem)

[0,540 +0,460(N, /N, )2} /pd

Adendo (pinhéo)

(2,000/P,) *[0,540+0,460(NP/N€”8 ﬂ/pd

Dedendo (engrenagem)

Profundidade total - Adendo (engrenagem)

Dedendo (pinhao)

Folga - Adendo (engrenagem)

Fonte: adaptado de Collins et al. (2006, p. 553).

Quadro 2.2 | Nimero de dentes de engrenagem conica para evitar interferéncia

Numero de dentes do pinhdao | Numero minimo de dentes da engrenagem
16 16
15 17
14 20
13 31

Fonte: adaptado de Collins et al. (2006, p. 553).

Em termos de for¢as atuando n

as engrenagens, existem componentes de

forga axial, radial e tangencial. Para a engrenagem conica de dentes retos, os

componentes sdo equacionados da

seguinte maneira:
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W*=W"'tan¢seny
W' =W'tan¢cos~y
Wf

cos¢

O ¢ ¢ o 4ngulo de pressdo. Para engrenagens cOnicas e espirais, geral-
mente, ¢ éiguala 20°. Além disso, 7 ¢ o 4ngulo primitivo dos cones para o
pinhdo ou para a engrenagem, dessa forma, para cada um dos componentes, o
angulo correspondente deverd ser utilizado para obtengdo das forgas atuantes.

No caso de engrenagens cOnicas espirais, as componentes de forca sdo
dadas por:

t

Wr) —

(tang, seny FsenWcos )
cos ¥

t

7 (tang, cosy =+ senWseny)

w
W=
Ccos

Em que ¥ ¢ o angulo de hélice.

soc Reflita
Q Consulte a bibliografia e seu professor para entender os sinais empre-
! gados na equac¢do de componentes de for¢a de engrenagens conicas.
Qual é o sentido fisico dos sinais empregados?

A carga tangencial (W' ) pode ser calculada em fungdo do Torque e do
didmetro de referéncia médio do componente:

W‘;EZZ

dm rm
T _E, E sen
=515 Y

Tensoes de flexdo em engrenagens conicas: o equacionamento de tensdo
de flexdo em engrenagens conicas retas é bastante similar as equagdes de
tensdo de flexdo para engrenagens retas e helicoidais, com a diferenga de que,
no caso de engrenagens conicas, o fator J é levado em consideracao.

w' K. K . . .
s, =—P,K ,K,—— psi (unidades americanas)
F

x
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o = 1000W" K, K, YKy \ipa (unidades S.I.)
' b m, Y)Y,

O diametro de referéncia da equagio é o do pinhao. Os fatores K_(fator
de sobrecarga - disponibilizado na Tabela 2.1.1 do Anexo - também desig-
nado por K,), K_(fator de distribui¢do de carga), K (Y,) (fator de tamanho),
K, (fator dindmico - Figura 2.5). J ¢ o fator geométrico para resisténcia a
flexdo e pode ser obtido pelo gréfico apresentado na Figura 2.7.

K_ ¢ o fator de distribui¢do de carga e é descrito pela equagio abaixo:
K, =K,,+0,0036 F* (unidades americanas)
K,;=K,, +56(10°)b* (unidades S.1.)
O valor de K depende da montagem do sistema:
o«  Ambos os membros montados entre mancais: 1,00
e« Um membro é montado entre mancais: 1,10
o«  Nenhum membro é montado entre mancais: 1,25
K ¢ o fator de tamanho para flexao, dado por (para unidades americanas):
K, =0,4867+0,2132/P, para 0,5<P, <16 dentes/in

K,=0,5 para P,>16 dentes/in
No sistema internacional de unidades (S.I.) Y, ¢é dado por:

Y, =0,5 para m,>16 dentes/in

Y, =0,4867 4 0,008339m,, para 1,6 <m, <50 dentes/in

Para acessar as tabelas utilizadas nesta secdo, utilize o link
https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/
gr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-1l/u2/s1/tabela.pdf

Equagio para tensao de flexao permissivel:

s = SuKy (unidades americanas)

" SFKTKR

_ TpimYnr (unidades S.I)
S,K,Y,

FP
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Tensées de superficie em engrenagens conicas:

W 12
—K,K,K,CC,,
Fd I

)4

o =C

.=C, (unidades americanas)

I é o fator de geometria a cavitagdo e pode ser obtido a partir do grafico
da Figura 2.6.

1/2

1000W* . .
(unidades americanas)

bdZ,

o, =27

H

— K,KK,,ZZ,

E

Equacao para valor permissivel de contato:

(a ) _M (unidades americanas)
Jadn g, K,C

H"*T~R

CL ¢ o fator de ciclagem de tensdo de contato para a resisténcia a formagao
de cavidades,

_ TyimZniZ
SuKyZ,

i w (unidades americanas)

<~ Dica
Atengdo ao fato de que para engrenagens conicas, embora as

! equacbes sejam similares as equagBes para engrenagens retas,
alguns fatores podem possuir defini¢gdes diferentes de acordo com
as normas AGMA (American Gear Manufacturers Association) e
devem, portanto, ser consultados. Sobre os fatores para Equagdo
AGMA, consulte, a partir da pagina 775, o livro Elementos de
Mdquinas de Shigley.

BUDYNAS, R.; NISBETT, J. K. Elementos de Maquinas de Shigley. 10. ed.
[S.1]: AMGH, 2016.

A norma AGMA fornece gréficos para os fatores utilizados no equacio-
namento de engrenagens conicas, alguns deles estdo disponibilizados
neste livro. E importante que vocé complemente a leitura com a biblio-
grafia indicada para verifica¢do e estudo de todos os fatores utilizados no
dimensionamento:
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Figura 2.5 | Fator dinamico Kv

Velocidade na linha primitiva, v,, (m/s)

Fator dindmico, K,

0 2000 4000 6000 8000 10000
Velocidade na linha primitiva, v, (ft/min)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 776).

Figura 2.6 | Fator de geometria de contato (resisténcia a cavitagdo) | (ZI) para engrenagens
conicas com angulo de pressdo de 20° e angulo entre eixos de 90°

Niimero de dentes da coroa

5
50 0 60 70 80 90 100
45
. W0 40
2
=
B 35
3
8
=
- 30
v
-
5 25
S
4
20
20
15
10
0,05 0,06 0.07 0,08 0,09 0,10 0.11

Fator geométrico, I (Z))

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 778).
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Figura 2.7 | Fator geométrico para resisténcia a flexdo J (YJ) para engrenagens conicas com
angulo de pressdo de 20° e angulo entre eixos de 90°

Niimero de dentes na engrenagem acoplada
25 30 35 40 45 50 100

100
9
9%
80
8
¥,
S
3
2

10
0,16 0,18 0,2 02 024 026 028 030 032 034 036 048 040

Fator geométrico, J (Y,)

1= = S 2 [=] =]

Niimero de dentes da engrenagem para a qual se quer o fator geométrico
S

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 779).

Figura 2.8 | Fator de ciclagem de tensdo de contato para a resisténcia a formacdo de cavidades
CL(ZNT) em engrenagens conicas de ago endurecido superficialmente por carbonetagdo

50

4,0

30

20

C, =3,4822 N, 0062
Zyp =3,4822 0,002

1.0
09

0.8
0.7
0.6

0,5

Fator de ciclagem de tensdo, C; (Zyy)

10° 10* 10° 10° 107 10 10° 10"
Niimero de ciclos de carga, N, (n;)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 779).
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Sem medo de errar

Agora que vocé estudou a teoria, deve estar ansioso para aplicar seu
conhecimento em um projeto pratico. Vamos imaginar que vocé é o
engenheiro de um projeto de maquina especial que possui engrenamento
cdnico de dentes retos para transformar a rotagdo em torno de um eixo
vertical (pinhdo de 20 dentes) na rotagdo em torno de um eixo horizontal
(coroa). Nesse projeto, sera necessario 6,85 hp para movimentar a maquina
a 300 rpm. O motor de alimenta¢io da maquina opera com 900 rpm.
Também foram fornecidos os dados de temperatura de trabalho igual a
300 °F, 4angulo de pressdo normal de 20°, carga uniforme-uniforme e fator
de seguranca de projeto igual a 2. Além desses dados, vocé deve levar em
considerag¢do que as perdas por atrito sdo despreziveis; o material que deve
ser utilizado ¢ de grau 1 AGMA e os dentes devem possuir coroamento. E
necessario atender ao requisito de vida de projeto de 109 ciclos com uma
confiabilidade de 99,5%.

A razio de engrenamento ¢ definida por:

Ty 900
300

My, = 3
eng
O torque de operagédo do pinhdao é calculado por:
T - 63025hp  63025(6,85)

P
n, 900

= 479,69 Ibf.in

Para determinar o didmetro do pinhao, temos que fazer um chute inicial
de passo diametral (P,) igual a 8 dentes/in, para que, em fungdo do numero
de dentes do pinhio (20), o seu didmetro possa ser calculado:

N, 2 .
d=Ne 20 2,5in
Fop

d

Considerando a razdo de engrenamento calculada, o numero de dentes
da engrenagem é determinado por:

N, =m,N,=3(20)=60 dentes

A largura da face (F) pode ser determinada conforme abaixo:

d
F=0,3—*
2seny,

Em que 7, é dado por:

N 20
v =tan '—& =tan ' = =18,43°
? N 60

eng
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Dessa forma, tem-se que:

»
25en’yp

b=0,3

2,5
=0,3 =119 in
2sen(18,43°)

Yeng € dado por:

Yo = tan'm, =tan"'3=71,57°

Eng
A velocidade média na linha primitiva (v, ) é dada por:

y = 7TdPnp _ 7I'(2, 5)(900)

: = 589,05 ft/min
12 12

Além de podermos calcular a carga tangencial (W, ) em fung¢do do Torque
e do didmetro de referéncia médio do componente, podemos utilizar uma
equagdo que utiliza a poténcia e a velocidade média na linha primitiva,
conforme segue:
~33000hp _ 33000(6,85)
v, 589,05

w' =383,75 Ibf

Até entao, definimos os valores de:
W, = carga tangencial [Ibf].

b = largura da face [in].

P, = passo diametral [dentes/in].
dp = didmetro do pinhdo [in].

Essas sdo algumas das varidveis necessarias para o calculo das tensoes
de flexdo (s) e tensdes de superficie (o, ) dadas pelas equagdes estudadas,
sendo utilizadas unidades americanas. No entanto, ainda é preciso definir os
valores dos coeficientes:

K = fator de sobrecarga = uniforme-uniforme = 1,00.

K, = fator dindmico (Figura 2.5), que depende do nimero de precisio da
transmissao (QV), que, neste caso, consideraremos igual a 6, e, entao:

B=0,2512—Q,)"" =0,25(12—6)"" = 0,83

A=50+56(1—B)=50+56(1—0,83) = 59,52

B 0,83
o _|At [59,52—5—\/589,05] 133
n ,

v

59,52

K = fator de tamanho para flexdo. Para P , com valores entre 0,5 e 16
dentes/in, esse fator é dado por:
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K,=0,4867+0,2132/ P, =0,4867 +0,2132/8 =0,513

K = fator de distribuigao de carga
K,=K,,+0,0036 F*
O valor de K depende da montagem do sistema:
«  Ambos os membros montados entre mancais: 1,00
« Um membro é montado entre mancais: 1,10
o«  Nenhum membro é montado entre mancais: 1,25
Considerando que um membro é montado entre mancais, tem-se que:
K, =1,1+40,0036(1,19)> = 1,105

K = fator de curvatura ao longo do comprimento para resisténcia a flexdo
que, para as engrenagens conicas de dentes retos, é igual a 1

] = fator geométrico para resisténcia a flexdo (Figura 2.7) = 0,202 (engrer
nagem) e 0,248 (pinhdo)

I = fator geométrico de contato (Figura 2.6) = 0,0825

C, = fator de tamanho para resisténcia a formagdo de cavidades que, para
b com valores entre 0,5 e 4,5 in, é dado por:

C,=0,125b+0,4375=0,125(1,19) + 0,4375= 0,586
C_ = fator de coroamento para resisténcia a formagao de cavidades
e 1,5 para dentes coroados apropriadamente.
e 2,0 para dentes maiores nao-coroados.

Como os dentes possuem coroamento, Cxc éiguala 1,5.

Avancando na pratica

Calculo de Engrenagens Conicas

Descri¢ao da situagao-problema

Vocé é responsavel pelo setor de usinagem de uma empresa que
apresenta grande crescimento no mercado brasileiro, com o chdo de
fabrica totalmente automatizado e com algumas maquinas importadas.
Uma das maquinas quebrou e precisa, urgentemente, da troca de uma
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engrenagem coOnica com dimensdes ndo padronizadas. A solugdo é que
vocé projete e construa a pega na ferramentaria da empresa. O nimero
de dentes da engrenagem que sera construida é 30, e o numero de dentes
da engrenagem acoplada ¢ 120. O médulo da engrenagem, razdo entre o
diametro primitivo e o dente da engrenagem, é 2. O angulo de pressao (
¢ ) € 14°30” e o angulo entre eixos é 90°. Faga os calculos necessarios de
forma que vocé consiga elaborar o desenho técnico da engrenagem para
a fabrica¢do o mais rdpido possivel.

Resolugao da situagao-problema
Como o mddulo da engrenagem ¢ a razdo entre o didmetro primitivo e o
dente da engrenagem, tem-se que o didmetro primitivo:
D, =mN =2(30)=60 mm
O angulo primitivo é dado por:

N 30
~v =tan '—& =tan' —=14,036°
’ N 120

eng
O passo diametral (P,)é dado pelo inverso do médulo: 0,5 dentes/mm.

O passo primitivo (p) é dado por:
™ ™

=—=—=6,283 mm
b P

w0

A espessura do dente (t) é a metade do passo primitivo, dessa forma,
temos que a espessura ¢ 3,14 mm.

Adendo (altura da cabega do dente) ¢ igual ao médulo da engrenagem (2
mm), e o Dedendo (altura do pé do dente), para 4ngulo de pressdo de 14°30,
é calculado por:

F=117m=1,17(2)=2,34 mm

Facga valer a pena

l.o torque também ¢é transmitido em um sistema de engrenagens, caso a frequ-

éncia seja constante, a velocidade angular também é constante e o torque serd alterado
com uma relagdo inversa a alteragao da velocidade angular. A Figura 2.9 representa
a transmissdo de movimento entre dois eixos perpendiculares por meio de engrena-
gens conicas:
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Figura 2.9 | Par de engrenagens conicas

Fonte: adaptada de Collins et al. (2006, p. 558).

Sabendo que o eixo 1 gira a 1500 rpm e o eixo 2 gira a 1200 rpm, a relagdo entre
torques (T, /T, ) é igual a:

a) 1/8.

b) 5/4.

c) 3/8.

d) 4/5.

e) 8/3.

2. As engrenagens conicas sao usadas na transmissao entre eixos ortogonais concor-
rentes com angulos distintos entre si. Deseja-se transferir movimento de rotagdo de
um eixo para outro, perpendiculares entre si, utilizando um sistema de engrenagens.
Como premissa, deseja-se que a velocidade angular no eixo movido seja a metade da
velocidade angular do eixo motor. Considere as afirmagoes a seguir:

I - Devem ser empregadas engrenagens cilindricas.

II - As engrenagens devem possuir moédulos diferentes.

III - Deve-se manter o moédulo das engrenagens, sendo que o didmetro da engre-
nagem motora deve ser a metade do didmetro da engrenagem movida.

IV - Podem-se empregar engrenagens conicas de dentes retos.

Estd correto somente o que se afirma em:
a)lell

b)LIIelV.

o) LIMelIV.

d) IL IIT, e IV.

e)IllelV.
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3. As forcas no pinhdo e na engrenagem formam um par de a¢do ou reagdo, ou seja,
as forgas na engrenagem sio iguais as do pinhdo, mas atuam em sentidos opostos.
Devido a orientagdo de 90° do eixo, a carga radial no pinhdo se torna carga axial nas
engrenagens, e a carga axial no pinhao se torna carga radial nas engrenagens.
Considere que a transmissdo é de 2,5 hp, a velocidade do pinhdo de 600 rpm, o
didmetro de passo do pinhdo (d) igual a 2 in, a largura da face (b) igual a 1 in, o 4ngulo
primitivo do pinhdo igual a 18,43° e o 4ngulo de pressdo igual a 20°.

Os valores da carga tangencial, radial e axial no pinhdo sdo, respectivamente:
a) 313 1b, 36 Ib, 108 Ib.

b) 311,88 Ib, 107,69, Ib, 35,88 Ib.

c) 108 1b, 311,88 Ib, 35,88 Ib.

d) 107,69 Ib, 36 Ib, 313 Ib.

e) 36 1b, 108 Ib, 36 Ib.
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Secao 2.2

Engrenagens conicas de dentes retos

Dialogo aberto
Caro estudante!

Nesta se¢do vamos continuar a analise de engrenagens coOnicas de
dentes retos cujas principais caracteristicas de operagdo sdo: transmissdo de
movimento entre eixos perpendiculares entre si, como ocorre no diferencial
automotivo (Figura 2.10), e o indice de ruido ser menor quando comparado
a uma engrenagem cilindrica de dentes retos.

Figura 2.10 | Aplicagdo de engrenagens conicas: diferencial automotivo

Semi-Eixo

Planetario
Semi-Eixo
Transmite esforgo
aroda

Planetario solidario
ao semi-eixo

Os sateélites giram
junto com a Coroa

Fonte: http://caraipora2.tripod.com/diferencial_.htm. Acesso em: 29 out. 2018.

O principal objetivo é que, com o estudo desta se¢do, vocé seja capaz de
analisar o problema e formular um passo a passo do projeto de engrenagens
conicas para calculo da flexdo e do desgaste na coroa e no pinhio.

Para tal, devemos retomar nossa situagdo problema, em que vocé é o
engenheiro responsavel pelo projeto de uma mdquina especial que possui
engrenamento cdnico de dentes retos. Nesse sistema de engrenagens cdnicas
é necessaria uma poténcia de 6,85 hp para movimentar a maquina a 900 rpm.
O motor de alimentagdo da maquina opera com 2700 rpm. Alguns dados de
projeto foram fornecidos, tais como: temperatura de trabalho igual a 300°F,
angulo de pressdo normal de 20° e fator de segurancga de projeto igual a 2. As

Segdo 2.2 / Engrenagens conicas de dentes retos - 71


http://caraipora2.tripod.com/diferencial_.htm

proporgdes e dimensdes foram calculadas na primeira etapa do projeto, bem
como foram definidos os fatores AGMA.

Com os dados definidos anteriormente, vocé consegue calcular as tensoes
de flexdo no pinhio e na coroa, bem como as tensdes de contato para ambos
os membros? Com os resultados em maos, vocé consegue analisar os dados
e dizer se o projeto atende as premissas basicas (fatores de seguranca)? Serdo
necessarias alteragdes? Em caso afirmativo, quais os parametros que deverdo
ser alterados?

Parece que é bem complicado, mas ndo é. A metodologia proposta para
solu¢do do problema ajuda a direcionar o trabalho. Com dedicagdo vocé
conseguird responder a todos os questionamentos e analisar o desempenho
de seu projeto. Maos a obra!

Nao pode faltar

O procedimento para o projeto de engrenagens conicas segue a mesma
estrutura basica do projeto de engrenagens cilindricas de dentes retos e,
geralmente, ¢ sistematizado da seguinte maneira:

1. Faga um esbogo conceitual, incluindo a razdo de redu¢do neces-
saria, o torque de entrada do pinhdo, as linhas de centro dos eixos
das engrenagens, as localizacdes dos mancais e demais pardmetros
geométricos e restrigdes importantes.

2. Identifique os modos de falha potenciais de acordo com a classe
AGMA (desgaste, arranhamento, deformagdo plastica, fadiga de
contato, trincamento, fratura e fadiga devido a flexdo).

3. Faga uma sele¢do preliminar de materiais: ligas de ago (amplamente
utilizadas), ferros fundidos cinza e ligados, latdo, bronze e certos
tipos de materiais poliméricos.

4. Selecione o nivel de precisdo necesséria na fabricagdo de acordo com
a aplicacdo do projeto (vide o Quadro 2.3).

Importante!

Para acessar os quadros utilizadas nesta segdo, utilize o link
(https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/
gr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-1l/u2/s2/tabela.pdf)
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5. Selecione um sistema de dente utilizando as especificagbes de
poténcia e velocidade para determinar velocidades e torques
desejados.

6. A partir do torque do pinhao (T,), razao de engrenamento (M, )
estime o didmetro primitivo inicial (d,) utilizando os gréficos
apresentados nas Figuras 2.11 e 2.12. Faca a selegdo do nimero de
dentes do pinhédo e da engrenagem de acordo com as recomendagdes
apresentadas no grafico da Figura 2.13.

Para acessar as figuras utilizadas nesta segdo, utilize o link
% | (https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/
i [qr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-11/u2/s2/tabela.pdf)

7. Com a defini¢do do didmetro primitivo d,, é possivel estimar o
passo diametral P,. Observagdo: para engrenagens cOnicas, valores
de passo diametral entre 1 e 64 sdo aceitéveis.

d
8. Calcule a largura de face (F), F=0,3 £__| sendo recomendado
2senry,

que a largura da face seja menor que 1. Adota-se o menor dos
valores calculados. B

E@ Exemplificando
! Para um acoplamento de engrenagens conicas de dentes retos, feitas

com o mesmo acgo, dados: N, =20; N, =35; ¢ =25°% P, =8, transmi-
tindo 10 hp de poténcia a 2500 rpm, determine:

1. Torque ( Tp ).

2. Diametros primitivos.

3. Angulos de cone de referéncia.

4. Largura da face (F).

O torque é dado por:

63025hp  63025(10)

T, =252,1 lb.in
n, 2500
O didmetro primitivo do pinhdo ( dp ) é dado por:
d =Ne_20_55in

P
d

Se¢do 2.2 / Engrenagens conicas de dentes retos - 73


https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/qr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-II/u2/s2/ta
https://cm-kls-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/qr-code/2019-1/elementos-de-maquinas-II/u2/s2/ta

O didmetro primitivo da coroa (d,,, ) é dado por:
N_.
—":§:4,375 in
d 8
O angulo do cone de referéncia do pinhdo (7, ) é dado por:

eng

20
v, = tan ' —Z —=tan"" gz 29,74°

eng
O angulo de cone de referéncia da coroa é:

Vg =90—29,74 =60,26°
Por fim, a largura da face pode ser calculada por:

2,5 .
F=0,3——|=0,3 ~|=0,76in
2seny, 2sen29,74
Como E é 1,25, podemos adotar a largura da face igual a 0,76 in.
P

d

9. Calcule a velocidade média na linha primitiva dada por:
_ md,n ,
S V)
10. Calcule as componentes de forca axial, radial e tangencial, que sdo
equacionados da seguinte maneira, respectivamente:

W*=W'tan¢sen~y

W' =W'tan¢cos~y
Wf

cos¢

W=

11. Para cada membro, calcule o fator de seguranga baseando-se na
fadiga do dente devido a flexdo.

A tensdo de flexdo é dada por:

! K K .
s =o="px K, EKn psi
F K.J
A resisténcia a flexdo é dada por:
s.K .
Sw =0 = Psi
SFKTKR

Assimile
s,, = tensdo de flexdo admissivel. Para o ago, consulte o Quadro 2.4, e
! para o ferro, consulte o Quadro 2.5.

K, = Fator de ciclagem de tens&o para resisténcia a flexdo dado por:
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[ 224 10° < N, <10°

< 6.1514N 18 10° < N, <3(10%)

Kl

t 1,6831N, "% 3(10%) < N, <10" (geral)
\ 1,2558N 0" 3(10%) <N, <10" (critico)

Em que N, é o nimero de ciclos de carga. A Figura 2.14 apresenta o
grafico das equagdes acima.

S, = fator de seguranca.

K, =fator de temperatura dado por:

1 32°F <1 <250°F
Ky =
(460+1)/710 t>250°F

K, = fator de confiabilidade (Quadro 2.6). As equagdes de interpolagdo
logaritmica sdo:

0.50 —0.25log(1—R) 0.99 < R <0,999

0.70-0.15log(1—R) 0.90 <R <0.99

O fator de seguranga a flexdo ¢ calculado por:

Oan

[

S =

F

Se o fator de seguranga calculado estiver préximo ao valor do fator de
segurancga especificado pelo projeto, podemos adotar o dimensionamento
conforme definido. No entanto, se forem diferentes, serdao necessdrias itera-
¢Oes até que os fatores (de projeto e o calculado) se igualem ou apresentem
valores bastante proximos.

E@ Exemplificando
! Considerando o mesmo sistema de engrenagens do exemplo anterior,

dados os coeficientes: K,=K, =K, = 1; K, = 1,53; K, =1,66; I»
(fator geométrico do pinhdo) = 0,237; Jo (fator geométrico da coroa) =
0,201 e a resisténcia a flexdo de 38937 psi, calcule a tensdo de flexdo e o
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fator de seguranca a flexdo e avalie se este é aceitdvel ou ndo, conside-
rando o fator de seguranga igual a 1.

1. Pinhdo:
2TP Pd KoKvaKm
St(pinhao) — d__i
P F] KX
2(252,1 8 1(1,53)(1)(1,66 .
St(pinhao) = ( ) (1,53)1)(1,66) =22750,5 psi
r 2,5 0,76(0,237) 1
2. Engrenagem:
2TF Pd KquKva
Sitoroqy) — o ———
t(coroa) dP F] KX
2(252,1 8 1(1,53)(1)(1,66 .
St(coroa) — { ) ( Y ) =26825,2 psi
2,5 0,76(0,201) 1
Os coeficientes de seguranga podem ser encontrados por:
1. Pinhdo:
S o, 38937 —17

F(pinhdo) — o B 22750,5 -

2. Engrenagem:
o, 38937

S _ =1
F(engrenagem) o 26825,2

Os valores encontrados para os coeficientes de seguranga sdo satisfato-
rios em comparagdo com o fator de seguranga adotado para o projeto.

12. Utilizando o mesmo raciocinio que foi utilizado anteriormente,
calcule o fator de seguranca baseado na durabilidade a fadiga superficial.
Aqui, novamente, se o fator de seguranga de projeto for menor que o fator de
seguranga calculado, serdo necessdrias novas iteragdes até que os fatores se
igualem ou apresentem valores bastante préximos.

A tensio de contato é dada por:

. 1/2
o.=C LKOKVK,"CSCM
P\Fd I

A resisténcia ao desgaste é dada por:

s, C,.C
SWC = (OC )ull = S“CI;TCH
H R
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Assimile

s, = tensdo de contato admissivel. Para o aco, consulte o Quadro 2.7, e
para o ferro, consulte o Quadro 2.8.

C, = fator de ciclagem de tensdo para resisténcia a formagdo de
cavidades, dado por:

2 10° < N, <10*
C, =

0.0602
3,4822N; 10° <N, <10%

A Figura 2.15 apresenta o grafico das equagbes acima.

C,, =fator de dureza, dado por:

C,=1+B,(N/n—1), onde:

B, =0,00898(H , / H,.)—0,00829

As equagdes sdo validas para 1,2 < HBP/HBG <17 .AFigura 2.16 mostra,
graficamente, o equacionamento.

Observagdo: quando um pinhdo endurecido superficialmente (> 480
HRC) roda com uma coroa endurecida inteiramente (180 < H, <400 ),
ocorre efeito de encruamento; dessa forma, o fator C, varia com a
rugosidade superficial do pinhdo f,(R,) e com a dureza da coroa,
conforme equacionamento abaixo (vide também Figura 2.17).
C,=1+B,(450—H,_), onde:

B, =0,00075 """*/
Em que:

f»(R,,) = dureza superficial do pinhdo, pin (um).
H,.(H,,) >= dureza Brinell minima.

S,, =fator de seguranca ao desgaste.
C, = fator de confiabilidade = C, = /K,

13. Estime as perdas devido ao atrito, a geragdo de calor e, também,
a necessidade de lubrificagdo, que serd mandatéria para que se faca um
plano de manutengdo, garantindo o funcionamento da maquina em niveis
adequados de temperatura e ruido, prolongando a vida tutil do mecanismo
(COLLINS et al., 2006).

oc Reflita

O movimento entre os dentes de engrenagens pode causar desgaste
adesivo ou abrasivo e, em alguns casos, significativo aquecimento por
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atrito, por esse motivo, a lubrificagdo adequada e a capacidade de refri-
geracgdo sdo importantes para a operagdo suave e uma vida aceitdvel da
engrenagem. Os itens lubrificacdo e refrigeragdo se tornam ainda mais
importantes para engrenagens helicoidais e cOnicas devido a compo-
nentes adicionais de deslizamento. Qual seria uma regra pratica para a
perda de poténcia em sistemas de engrenagens conicas?

>~ Dica
Uma vez que o procedimento estabelecido para andlise de engrena-
! gens cOnicas foi estabelecido, chegou a hora de fazer uma breve revisdo
conceitual.
SENA, E. Engrenagens Conicas de Dentes Retos. 2014.
Outro material interessante para conhecimento de aplicagdes de engre-
nagem conicas é o video Como funciona o diferencial, disponivel em:
RNTPINCELLI. Como Funciona o Diferencial (legendado). 27 set. 2009.

Sem medo de errar

Agora, devemos retomar nossa situacio problema, em que vocé é o
engenheiro responséavel pelo projeto de uma maquina especial que possui
engrenamento cdnico de dentes retos. Neste sistema de engrenagens conicas
é necessaria uma poténcia de 6,85 hp para movimentar a maquina a 900 rpm.
O motor de alimenta¢do da maquina opera com 2700 rpm. Alguns dados de
projeto foram fornecidos, tais como: temperatura de trabalho igual a 300°E,
angulo de pressdo normal de 20° e fator de projeto igual a 2. As propor¢des e
dimensées foram calculadas na primeira etapa do projeto, bem como foram
definidos os fatores AGMA para o célculo das tensées de flexdo e contato.

A tensao de flexdao no pinhio é dada por:

w' K.K,
st(pinhﬁo) = Upinhdo = TPdKoKV K

383,75 (0,513)(1,105) .
S, (o) = O pipz = 8(1)(1,33)———————==7843 psi
t(pinhao) pinhao 1,19 )( ) 1(0,248) p

A resisténcia a flexao do pinhao é dada por:

s o = sutKL
wt — Yall T SK.K
F**T"“R

Considerando ago carbonetado e endurecido superficialmente, as varia-
veis utilizadas para o calculo da resisténcia a flexdo so listadas abaixo:
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s, = 30000 Ib/in2.
K, para atender o requisito de vida de projeto de 10° ciclos é igual a 0,8.
S, = fator de seguranga = 2.

K, =1,07 (considerando t = 300 °F).

K, =1,075:
30000(0,8) .
St (oinhao) = Taltpinhie) = ————————=10433 psi
wt (pinhdo) all(pinhao) 2(1’07)(1’075) p
Resultando em um fator de seguranca igual a:
S T _ 10433 —133

F(pinhdo) — . 7843
A tenséo de flexdao na coroa é dada por:

383,75

t(coroa) ~ Ucoruu -

s(1)(1,33) 22131105
b 1(0,202)

s =9629 psi
A resisténcia da coroa a flexido ¢é dada pela equagédo abaixo. Nesse caso,
quando comparado com o calculo realizado para o pinhio, os coeficientes
permanecem os mesmos, exceto o K, , uma vez que, devido a razio de
engrenamento 3:1, o numero de ciclos na coroa é 1/3 do nimero de ciclos
do pinhéo.
30000(0,829)

St (pinhao) = T all(pinhio) — 2L07)(L075) 10810 psi
Resultando em um fator de seguranca igual a:
_a 10810
F(coroa) o 9629

Em ambos os casos, o fator de seguranga obtido é inferior aquele
desejado. Para aumentar o fator de seguranca quanto a fadiga, podemos, em
uma proxima iteragdo, aumentar o didmetro primitivo, de forma que o dente
se torne mais espesso.

A tenséo de contato no pinhéo e na coroa é calculada por:

. 1/2
LKOKVK cC
Fd I

m~s”xc
P

o =C

¢ )4

Em que C, ¢ o coeficiente eldstico para resisténcia de formagdo a
cavidades cujo valor para o ago ¢ igual a 2290 /psi . Os demais coeficientes
foram determinados anteriormente:

383,75

o = _
1,19(2,5)(0,0825)

1/2
(1)(1,33)(1,105)(0,586)(1,5)] =102918 psi
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A resisténcia de contato no pinhao é dada por:

5,.C.C
Swe = (O’[)u” = S KL CH
H**T™~R
Em que:

5. = 200000 Ib/in>.
C, =0,87 (projeto de 10° ciclos).
C,, determinado a partir do gréafico da Figura 2.16 é igual a 1.

S, = o fator de seguranca de projeto é igual a 2, no entanto, como se trata
de um pardmetro que diz respeito tanto a andlise de flexdo como de contato,
para andlise de contato, deve ser considerado S, =+/2

C, = fator de confiabilidade = /K, =1,037
o =(o) = 200000(0,87)1
e e [ 1,07)1,037

Resultando em um fator de seguranca igual a:

=110885 psi

(o)), 110885
i)y 102918

A resisténcia de contato da coroa ¢ dada pelo equacionamento abaixo,
em que o Unico fator que se altera é o C, devido a razdo de engrenamento 3:1.
o —(o) = 200000(0,93)1

e [ 1,07)1,037

Resultando em um fator de seguranca igual a:

=118557 psi

_(0), _ 118557
Hloon =5 102918

Em relagdo ao desgaste, também sdo necessarias alteragdes nos parame-
tros de projeto para que os fatores sejam mais préximos de 2.

Avang¢ando na pratica

Capacidade de transmissao de poténcia

Descrigao da situagao-problema

Vocé é o engenheiro responsavel pelo projeto de maquinas de uso indus-
trial e estd fazendo selecdo de engrenagens conicas a partir do catdlogo do
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fabricante. O catalogo lista engrenagens sem coroamento, manufaturadas
com ago grau 1, com nimero de qualidade Q, igual a 7 e com capacidade
de transmitir 1,5 hp de poténcia a 600 rpm de velocidade do pinhdo com 25
dentes, que é acionado por um motor elétrico. O par de engrenagens cdnicas
de dentes retos idénticas possui dngulo de pressio normal de 20°, largura
de face de 1,10 in, passo diametral de 5 dentes/in e é endurecido por inteiro
a 180 HB. Para uma confiabilidade de 0,995, vida da coroa de 10°, revolugdes
e S, =S, =15, deve-se verificar a capacidade de transmissao de poténcia.
Observagio: considere carga uniforme-uniforme.

Resolu¢io da situagao-problema

Avaliando a flexdo, temos que:

F=1,10ine P, =5 dentes/in.

Considerando-se Q, > igual a 7, K, = 1,299. O passo diametral de 5
dentes/in nos da um K; igual a 0,529. A largura da face (F) nos leva a um
K, de 1,254. K, = 1. Ainda, considerando acionamento uniforme-uni-
forme, K, =1 do grafico de fator geométrico para flexdo (Figura 2.7), temos
J igual a 0,217. Portanto:

w' (0,529)1,254

5(1)1,299——"""—=18,05W" psi
1,10 (10,217

Tomando a equagdo de resisténcia a flexao:

54‘:0-:

s =g, = safKL
wt alI_SK K
F"YT"*R

Do grafico da Figura 2.18, obtemos s,, igual a 10020 psi; da equagio, K,
éiguala 0,8, K, éigualale K,, deacordo com a equagio, considerando-se
confiabilidade de 0,995, é igual a 0,8.
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Figura 2.18 | Valor de tensdo de flexdo admissivel para engrenagens de ago endurecidas por
completo s, (Umm)
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Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 785).

Portanto:
10020(0,8 .
wt — Fall :#: 71 psi
1,5(1)(1,075)
Igualando ambas equagdes, temos:
18,05W* =4971
W' =275,411bf
Como:
e 33000kp
Vt
E: 25
dn 72600
v=—tP—_ 3  _7854ft/min
12 12
Temos que:
w! 275,41(785,4
hp=——t = (785.4) _ ¢ 55 hp

733000 33000

Aparentemente, o sistema de engrenagens consegue transmitir poténcia
acima do que foi especificado. No entanto, nossa andlise ndo para por aqui.
Precisamos, assim como fizemos com a flexdo, avaliar as condigoes de desgaste:

W 1/2
—K,K,K,CC

UC = C m—s "~ Xc
Fd,I

P
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Com C, =2290/psi ; K, =1; K, =1,299; K, =1,254; C, =0,575; C,
(néo coroado) = 2,0 e I = 0,065 (Figura 2.6):
' 1/2

w
0. =2290| ——————1(1,299)1,254(0,575)2,0
1,10(5)0,065

1/2
0. :5242,87(W‘)/ psi
Tomando a equagdo da resisténcia ao desgaste:

5,.C.C
W TS,

Da equagio apresentada no grafico da Figura 2.19, s, ¢ igual a 85000 psi;
C,6 €087, C, = K; =le C;, =,/K, =1,037.

Figura 2.19 | Numero admissivel da tensdo de contato para engrenagens de aco endurecidas
por completo, s__ (O'H“m)

g 200 é
f‘i 1300 %
w =
g " Miximo para o grau 2 1200 S
s s =363,6 H, + 29560 g
< 0 Z2.51 H,+ 20386) 1100 g
§ 150 'Hhm B i - %
g i
8 e £
g 125 T - o
= Miximo para o grau 1 =
2 5,0 =341 Hy + 23620 ool
E it (T4 = 2,35 Hy + 162,89) | 200 E
] 600 §
5 s :
&=

150 200 250 300 350 400 450 -

Dureza Brinell Hy

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 784).

See=(0.),= 7815)(;(();))(1?’()8377)1 = 47541 psi.
Igualando a tensdo de contato e a resisténcia ao desgaste:
5242,87(W')"” = 47541
5242,87(W')"” = 47541
W' =82,22 Ibf

Dessa forma:
B tht 782,22(785,4)

= = =1,95 hp
33000 33000

hp
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A capacidade de transmissdo de poténcia é 1,95 hp (seleciona-se o menor
valor de poténcia calculado), maior do que a informada no catalogo.

Facga valer a pena

1.a fadiga de flexdo no pé do dente ¢ um dos modos de falha de engrenagens mais

comumente observado. Suponha um par de engrenagens conicas de dentes retos cujo
pinhdo, acionado por um motor elétrico, transmite uma poténcia de 2,5 hp a 600
rpm. A carga proporciona choque moderado. Além disso, o pinhdo possui 16 dentes,
a coroa 48 dentes, passo diametral é igual a 8 dentes/in; didmetro primitivo igual a 2
in e largura da face igual a 1 in. Ambos os membros foram montados de forma aberta,
a qualidade ¢é classificada como geral comercial e o indice de qualidade deve ser 11.

Determine os valores fatores AGMA (KU , K,, K., K, e], nesta sequéncia) e a
tensdo de flexdo nos dentes do pinhdo do par de engrenagens conicas descrito no
texto-base.

a) 1,0; 1,299; 0,529; 1,254; 0,217; 8116 psi.

b) 1,5; 1,045; 0,513; 1,105; 0,23; 8116 psi.

¢) 1,05; 1,005; 0,513; 1,5; 0,248; 8420 psi.

d) 1,5; 1,299; 0,52; 1,3; 0,2; 8600 psi.

e) 1,0; 1,045; 0,529; 1,105; 0,23; 8420 psi.

2.4 fadiga de contato na maioria dos casos ocorre no pinhao de um par engrenado.
Isso ocorre pois pinhdes sdo engrenagens motoras e, na linha primitiva dessas engre-
nagens, o escorregamento tende a extrair material, enquanto que, na coroa, o escor-
regamento tende a comprimir o metal nesta regido. Além disso, como os pinhdes sdo
menores que as coroas, 0s mesmos apresentam maiores ciclos de operagio, e quanto
maior o nimero de ciclos, mais apto 0o componente estd a apresentar a fadiga de
contato. Analise os dados fornecidos no Quadro 2.9 abaixo:

Quadro 2.9 | Tensdes de flexdo admissiveis para engrenagens de ferro S, (UH“m) .R=0,99

Parametro Valor adotado
w* [Ibf] 600
d, [Ibf] 1,5
F [Ibf] 0,77

I [Ibf] 0,083

c, [\psi] 2290

K, 1

84 - U2/ Engrenagens conicas e sem-fim



Parametro Valor adotado
K, 1,15
K, 1,1
G, 0,625
C. 1,5

Fonte: elaborado pela autora.

Para uma resisténcia a fadiga 120600 psi e fator de seguranca de 1,5, qual a tensdo de
contato para a engrenagem conica (psi), o fator de seguranca e a recomendagio de
projeto encontrados:

a) 249558; 0,5; aprovado.

b) 197293; 0,61; aprovado.

¢) 249558; 1,5; alterar.

d) 197293; 0,61; alterar.

e) 59914; 2; aprovado.

3.0 projeto de engrenagens requer conhecimento acerca da composi¢io e dureza
do material, acabamento superficial, dimensdes do corpo da engrenagem, classe de
qualidade dos dentes, rugosidade dos dentes e no raio do pé do dente, viscosidade do
lubrificante e dados sobre o sistema motriz (poténcia, torque e rotagdo). Considere o
seguinte sistema composto por engrenagens conicas. O eixo do pinhao de 15 dentes é
acionado (uniforme-uniforme) a 300 rpm. O passo diametral é 6 in, 4ngulo de pressdo
20° e largura de face igual a 1,15 in. Serd utilizado o ago AISI 4140 Grau 2 nitretado e
endurecido a 305 HB. Deseja-se uma qualidade (Qv) igual a 8. A coroa com 45 dentes
¢ montada entre mancais, mas o pinhdo estd em balanco. A vida de projeto a ser
considerada ¢ 109 ciclos com uma confiabilidade de 0,99 e fator de projeto igual a 1,3.

Para uma velocidade de 600 rpm, verifique a capacidade de transmissao de poténcia
desse par de engrenagens com base na resisténcia a flexdo e ao desgaste AGMA.

a) 3 hp.

b) 1 hp.

¢) 6 hp.

d) 2 hp.

e) 10 hp.
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Segao 2.3

Engrenamento sem-fim

Dialogo aberto
Prezado aluno!

Seja bem-vindo a tdltima etapa de estudo, compreensdo e dimensiona-
mento de engrenagens. Nesta se¢do, iremos estudar engrenagens sem-fim.
Nosso objetivo é, a partir do estabelecimento dos pardmetros geométricos
desse tipo de engrenagem, abordar a metodologia de célculo da AGMA, bem
como analisar e estabelecer metodologia de dimensionamento de engrena-
gens sem-fim. Entdo, estudaremos, de forma pratica, o método proposto por
Buckingham para avaliagdo da carga admissivel para o dente da engrenagem
(Carga de Desgaste de Buckingham).

Nesse contexto, vocé ird projetar um sistema de guincho para levan-
tamento de materiais em uma fébrica. O dispositivo deve ser movido por
um motor elétrico com engrenamento autotravante de redu¢do 75:1. Quais
sd0 0s parametros necessarios para se projetar um redutor de velocidade de
engrenamento sem-fim e a coroa (Figura 2.20)?

Figura 2.20 | Esbogo do projeto do engrenamento sem-fim do sistema de guincho para levan-

tamento de cargas
/ Coroa
/ \\

Acoplamento
do guincho

Motor elétrico com 1725 rpm
Sem-fim

Fonte: adaptada de Collins et al. (2006, p. 572).

Para te ajudar nessa tarefa, alguns dados sdo fornecidos de antemao:
a velocidade de entrada é 1725 rpm e a de saida é 23 rpm com poténcia
de 0,6 hp. Inicialmente, foram feitas algumas suposi¢cdes em relagdo ao
tambor do guincho (10 in) e em relagdo ao torque de pico, que deve ser
de 7800 lb.in. Com esses dados, vocé é capaz de determinar os fatores a
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serem utilizados no equacionamento? Qual a carga tangencial W' ? Qual
é aforca de atrito W/ ? Qual é a poténcia perdida no engrenamento e qual
a sua eficiéncia? Estude a teoria, pe¢a auxilio ao seu professor e enfrente
mais esse desafio!

Nao pode faltar

O engrenamento sem-fim ¢ utilizado para transmissdo de poténcia e
movimento entre eixos reversos que, normalmente, estdo perpendiculares
entre si (Figura 2.21). O sem-fim é semelhante a um parafuso de transmissdo
de poténcia, enquanto a coroa se assemelha a uma engrenagem cilindrica de
dentes helicoidais.

Figura 2.21 | Esbogo de um arranjo de engrenamento com coroa e sem-fim cilindrico (envolvi-
mento simples)

Didmetro primitivo d,,,

Diémetro de raiz —

r/ Hélice
WWW RN T
v , |

wr

=

gulo de hélice

1
Parafuso Passo axial p, | Angulo de avango A
sem-fim i Avango L

|
I
+
|
I
Didmetro primitivo d;

Coroa sem-fim —_ |

N/

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 678).
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Se um sem-fim possuir movimento restrito por mancais de encosto, a
coroa ird rotacionar em torno do proprio eixo, simulando o movimento de
avango linear de uma cremalheira acoplada a uma engrenagem cilindrica
de dentes retos.

Assimile
Normalmente, sem-fim e coroa possuem angulos de hélice bastante
! diferentes: no parafuso, o angulo de hélice é, normalmente, muito
grande, enquanto que na coroa, o angulo de hélice é muito pequeno.
Dessa forma, especifica-se angulo de avango () para o parafuso e
angulo de hélice (1, ) na coroa, que sdo iguais se o angulo entre eixos
for igual a 90°.
Ao se especificar o passo, sdo designados passo axial do parafuso( p, )
e passo circular transversal ou passo circular (p,) da coroa, que
devem ser idénticos se os eixos estiverem perpendiculares entre si,
e sdo dados por:
md,
N(i
Em que d_ € odidmetro primitivo da coroae N, € o nimero de dentes
da coroa. O diametro primitivo da coroa (d,; ) é determinado por:

G

p.=p =

d.=2C—d,

Como ndo tem relagdo com o numero de dentes, o sem-fim pode
apresentar qualquer didametro ou passo primitivo. Para que o par
apresente boa eficiéncia na transmissdo de movimento, é recomendavel
que o diametro do parafuso sem-fim esteja no intervalo sugerido abaixo:

Cll,875 <d - C(),8/>

30 "7 L7
Em que C é a distancia entre os centros. O avango (L) e o angulo de
avanco do parafuso ( A ) sdo dados pelas seguintes relagdes:

L=pN,

Em que N, éondmero de dentes do sem-fim.

'[an)\:L

wd,,

Em que d,, éodiametro do pinhdo sem-fim.

Se desconsiderarmos o atrito, a tinica forga aplicada pela coroa sem-fim
¢ W, conforme apresentado na Figura 2.22, que apresenta trés componentes
(W*, W e W*):
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Figura 2.22 | Forgas exercidas pela coroa sem-fim que atuam no cilindro primitivo do parafuso
sem-fim

Fonte: Budynas e Nisbett, (2016, p. 699).

W* =W cos¢,sen (forca tangencial no parafuso e for¢a axial na coroa).
W” =W seng, (forca separadora ou radial do parafuso e da coroa).
W?=Wcos¢,cosA (forca axial no parafuso e for¢a tangencial na coroa).

Em que @, é o ngulo de pressdo normal e A é o angulo de avanco.

Cl@ Exemplificando
! O Quadro 2.10 apresenta o maximo angulo de avango associado ao

angulo de pressdo normal para engrenagens sem-fim.

Quadro 2.10 | Maximo angulo de avango associado ao angulo de pressdo normal

Angulo de avango maximo
i’ (O
'mdx
14,5° 16°
20° 25°
25° 35°
30° 45°

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 798).
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QOOC Reflita
Levando em conta as componentes que acabamos de estudar, e sendo
: essas forgas opostas umas as outras, qual outra forma de expressarmos
essas componentes no parafuso e na coroa?

O movimento relativo entre os dentes do parafuso e da coroa sem-fim é
o de deslizamento, por isso, temos que considerar o atrito no desempenho
desse tipo de engrenagem.

Com a introdugdo do coeficiente de atrito f e sendo considerada a
Figura 2.23, temos que:

Figura 2.23 | Componentes de velocidade em um engrenamento sem-fim

+—+—F1

|~

1 71
g_
g
:

/

Eixo da
coroa sem-fim

y
!
i
|
|
|

a“:
>
F= =™\

/ ™ —— Eixo do parafuso sem-fim

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 701).

W* =W(cos¢,senA+ fcos))
W”=Wseng,

W =W(cos@, cosA— fsenl)

t
A forga de atrito ¢ dada por: W, = fW = We, W
fsen\—cosg,cosA  cos@, cosA
A relagio entre as forcas tangenciais ¢é dada por:
cos@, sen A+ f cos A
Wi =W,
cosp, cos A — fsen
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W,,, (sem atrito) __cos¢, — ftan)
W, (com atrito)  cos@, + f cotA

A eficiéncia pode ser definida por: e=

Se ndo considerarmos o atrito: W,, =W, tanA

A AGMA relaciona a forga tangencial admissivel do dente da coroa
(W'),, aoutros pardmetros, conforme abaixo:
(Wl )ull = (:sDi)n,8 (Fe)GCva

Em que: C, ¢é o fator material, que é dado pelas condi¢des e equagdes
apresentadas no Quadro 2.11; D,, é o didmetro médio da coroa (in); (Fe),, ¢
a largura efetiva de face da coroa (in); C, ¢é o fator de correcdo da razdo de
velocidades (Quadro 2.12) e C, ¢ o fator de velocidade (Quadro 2.13).

Quadro 2.11 | Equagdes para determinagdo do fator material C,

Distancia entre | Didmetro primitivo Fabricagio das E s0de C
centros (C) (d;) engrenagens quacao de L,
C<3in C,=270+C’
4 <25 Fundidas
C>3 ¢ S2,01in em areia C, =1000
Fundi
Cc>3 d,>2,5 undidas C.=1190—477logd,
em areia
Fundidas
Cc>3 d; <8 _ C, =1000
com resfriamento s
C d.>8 Fundidas
>3 ¢ com resfriamento C, =1412-456 10g dG
Cc>3 d, <25 Fundicao C.=1000
centrifuga :
Fundi¢a
C>3 d,>25 uncigao C, =1251—180logd,
centrifuga

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 795).

Quadro 2.12 | Equagdes para determinagdo do fator corregdo da velocidade C,,

Relagdo de redugio () Equagaode C
3<m, <20 C,, =0,02—m? + 40m,_ —76 +0,46
20<m, <76 C,, =0,0107/—m?, +56m,, + 5145
mg >76 C, =1,1483—0,00658m,,

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 795).

Se¢do 2.3 / Engrenamento sem-fim - 91




Quadro 2.13 | Equagdes para determinacdo do fator de velocidade CV

Velocidade de deslizamento V, Equacaode C,
V. <700 C, =0,659exp(—0,0011V))
700 <V, <3000 C,=1331v, """
V. >3000 C, = 65,52V, %"

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 795).

de
12cos A
Em que n,, éavelocidade do pinhdo sem-fime o d, é o didmetro médio

do pinhédo sem-fim.

™

A velocidade de deslizamento V, é dada por: V, =

W'D,

O torque na coroa sem-fim é dado por: T, =——=

O coeficiente de atrito f ¢é descrito pelas equagdes do Quadro 2.14 em
func¢io da velocidade de deslizamento V..

Quadro 2.14 | EquagBes para determinagdo do coeficiente de atrito f

Velocidade de deslizamento V, Equagiode f
V.=0 0,15
0<V, <10 ft/min f =0,124exp(—0,074V**)
V, >10 ft/min f=0,103exp(—0,110V"*") 40,012

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 795).

O Quadro 2.15 retne todas as informagoes sobre a geometria de engret
nagens sem-fim engrenzadas.

Quadro 2.15 | Parametros geométricos de engrenagens sem-fim engrenzadas

Parametro Condi¢ao Equagao
Adendo (a) a=Px—03183p
™
1,157
Dedendo (b) b==""Px _03683p.
T
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Parametro Condi¢ao Equagao
2,157
p,>0.16 h=2"Px _ 0 6866p.
Profundidade completa ( hl) ™
p,.<0,16 ht:m+0,002:0,7003px+0,002
m
Diametro externo do pinhao
d,=d+2a
sem-fim (d ) o
Diametro de raiz do pinhdo
sem-fim (d, ) d,=d—2b
Diametro de garganta da D —D+2
coroa sem-fim (D, ) =D +2a
Diametro de raiz da coroa
sem-fim (D, ) Dr:D_Zb
Folga (c) c=b—a
Largura de face (méxima) do 2 2
s D D
pinhdo sem-fim E)pu =2 = —|=—a
By ) 2) 2
>0,16 E,=2d /3
Largura de face da coroa Pi= ¢ /
sem-fim ( F. )
¢ p,<0,16 E, :1,125\/(110 +2¢)" —(d, +4a)’

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 795-796).

Arazdodaperdadecalor (H
¢ dada por:

perda

) dacarcagada coroasem-fim ( ft- Ibf/ min )

H,,, =33000(1—e)H,

Em que e ¢é a eficiéncia definida anteriormente e H, ¢é a poténcia de
entrada do pinhdo sem-fim. A eficiéncia geral A, para a combinagdo da
transferéncia de calor a partir da caixa da coroa sem-fim é definida pelas

equagoes apresentadas no Quadro 2.16.

Quadro 2.16 | Equacgses para determinagdo da eficiéncia geral hCR

Condigao Equagao de
s lad f "W 10,13
i . ) =—" 10,
em ventilador no eixo sem-fim R 6294

Com ventilador no eixo sem-fim

n
h.,=—% 40,13
* 3939

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 796).
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A temperatura do reservatdrio de 6leo (¢, ) é dada, em °F, por:

Hywu _ 330000-0)H,,
R g A B A ‘

t,=t,+

Em que ¢, éatemperatura ambiente em °F e A é a drea da carcaga em in’.
Deve-se também ser respeitada uma drea minima recomendada pela AGMA:

A, =43,20C"
A tensdo de flexdo da coroa é dada por:
__w
p.(Fe)sy

Em que p,=p,cosA ey é o fator de forma de Lewis.

a

Comparados a outros tipos de engrenamento, pares de engrenagens
sem-fim possuem uma eficiéncia mecinica muito baixa, por isso se trabalha
como conceito de poténcia de saida. A magnitude da for¢a transmitida pela
coroa (W, ) pode ser relacionada a poténcia de saida (H, ), ao fator de
aplicagdo (K ), a eficiéncia (e ) e ao fator de projeto (n,) por:

_33000n,H K,
Gt
Ve
Considerando a equagdo de W,,, apresentada anteriormente, temos que a
poténcia no pinhdo sem-fim e na coroa sem-fim sio, respectivamente:

_ Wi Vi _ ﬂ'deWWM hp
33000 12(33000)

w

_WelVe _ mdgnWe, hp
33000 12(33000)

G

Considerando a forga de atrito W, e a velocidade de deslizamento V,, a
poténcia de atrito é dada por:

Esse método estudado até agora foi originado a partir do método de
Carga de Desgaste de Buckingham, que avalia o carregamento admissivel
para o dente de engrenagem com relagdo ao desgaste por meio da equagio
abaixo, em que K, ¢ o fator de desgaste que pode ser obtido considerando o
material da coroa e do pinhdo, bem como o angulo da rosca, consultando-se
0 Quadro 2.17.

(Wo)u =K, d;Feg
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Dica

Aprofunde seu conhecimento acerca de projeto de maquinas que
! utilizam redugdo por engrenagem sem-fim. Um exemplo interessante de
calculo pode ser verificado nas paginas 43 a 50, da monografia Projeto
Mecdnico de um Redutor de Engrenagens Sem-Fim numa Esteira Trans-
portadora Inclinada.

NAMIHIRA, E. M. Projeto Mecanico de um Redutor de Engrenagens
Sem-Fim numa Esteira Transportadora Inclinada. 2014. 74 f. TCC (Gradu-
acdo em Engenharia Mecanica) — Faculdade de Engenharia, Universidade
Estadual Paulista, Guaratingueta, 2014.

Sem medo de errar

Imagine que vocé é o responsavel pelo projeto de um sistema de guincho
para levantamento de materiais em uma fébrica. O dispositivo deve ser
movido por um motor elétrico, com engrenamento autotravante de reducdo
75:1. Quais sdo os pardmetros necessdrios para se projetar o redutor de
velocidade de engrenamento sem-fim e a coroa? Os dados de entrada forne-
cidos sdo: velocidade de entrada = 1725 rpm e velocidade de saida = 23 rpm
com poténcia de 0,6 hp.

Inicialmente, foram feitas algumas suposi¢des em relagdo ao tambor do
guincho (10 in) e em relagdo ao torque de pico, que deve ser de 7800 lb.in.
Considera-se a distancia entre centros de 5,5 in e a largura da face da coroa
igual a 1,354 in, bem como que o sem-fim sera fundido com resfriamento.
Com base na teoria estudada, vocé deve determinar: os fatores a serem utili-
zados no equacionamento, a carga tangencial W', a forca de atrito W/, a
poténcia perdida no engrenamento e a eficiéncia do engrenamento.

. 0,875 C0,875
Com base na relagdo <d <

pinhdo sem-fim: 3,0 YT L7

, determina-se o diAmetro do

0,875 0,875
C 5,5

2,2 2,2

=2,02in

w

O didmetro primitivo da coroa sem-fim ¢ determinada por:
d,=2C—d, =2(55)—2,02=8,98in

O avango (L), considerando-se a relacdo de transmissdo 75:1, e o angulo
de avanco do parafuso (A ) sdo dados pelas seguintes relacdes:

N 1
L=p,N, =mdg = 7(8,98)_-=0,376 n

G
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L 0,376 .
= —tan ' ———=3,39
nd,, 7(2,02)

A=tan

Como o angulo de avango encontrado é menor que 6°, o engrenamento é
autotravante (ndo retorna), conforme premissa de projeto.

Para o célculo da for¢a tangencial admissivel do dente da coroa (W'),, , ¢
preciso definir os fatores presentes na equagao:

(Wt )ull = Cstr;S (Fe)G Cmcv

C, é o fator material. considerando C>3, d;<8in e sem-fim fundido
com resfriamento, temos C,=1000. D, ¢ o didmetro médio da coroa (in)
cujo valor é 8,98in. (Fe), ¢ a largura efetiva de face da coroa (in), igual a
1,354 in. C,, ¢ o fator de corre¢do da razdo de velocidades dado por:

C, = 0,0107\/—m? +56m,, -+ 5145 = 0,0107/~75* +56(75) + 5145 = 0,653

C, é o fator de velocidade, e para determinar esse fator, ¢é

preciso determinar a velocidade de deslizamento V,, dada por:
mngd,  7(1725)(2,02)

* T 12cos\  12co0s(3,39)

C,=13,31V """ =13,31(913,839) "' =0,271

=913,839 ft/ min . Com isso:

Portanto, a for¢a tangencial admissivel do dente da coroa (W') , é:
(W"),, =C.DY*(Fe),C,C, =(1000)(8,98)"*(1,354)(0,653)0,271 = 1388 Ibf

coeficiente de atrito eve ser determinado a partir da equacao:
O coeficiente de atrit d det do a partir da equag
£=0,103exp(—0,110V"*") +0,012 = 0,103 exp(—0,110(913,839)**") +0,012 = 0,0216

A forga de atrito é, entdo, expressa por:

t
W, = _ W, _ w _ 0,0216(1388) —32.131bf
fsenA—cosd, cosA  cos¢p, cosA  cos20°cos3,39°

A poténcia de saida é dada por:

WV, mdn W,  m(8,98)(23)(1388)
33000  12(33000) 12(33000)

=2,274hp

G

Considerando a forga de atrito W, e a velocidade de deslizamento V,, a
poténcia de atrito ¢ dada por:

B |Wf V. 32,13(913,839)
733000 33000

=0,89hp

A eficiéncia do engrenamento pode ser definida por:
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W, (sem atrito)

2,274

Avangando na pratica

W, (com atrito) ~ 2,274+0,89

=71,87%

Determinando a carga tangencial admissivel

da coroa

Descrigao da situagao-problema

Vocé é engenheiro recém-contratado do departamento de projetos de
uma empresa fabricantes de engrenagem. Seu chefe esta envolvido em um
projeto de engrenagens sem-fim e calculou pelo método AGMA uma tensio
admissivel de desgaste da coroa cujo didmetro primitivo é 10,504 in, largura
efetiva 1,5 in e angulo de rosca de 20°, igual a 1239 Ibf. O material empregado

para a fabrica¢io do pinhéo é o ago endurecido e para a coroa, o bronze.

Para a comparagio dos resultados, foi pedido a vocé que desenvolvesse os
célculos pelo método precursor ao método AGMA: o método de Carga de
Desgaste de Buckingham. Para tanto, foi fornecido o material com a férmula

e um quadro com os fatores de desgaste K,, (Quadro 2.17).

(We)u =K, d Fe,

Quadro 2.17 | Fatores de desgaste K., paraengrenagens sem-fim

Material Angulo de rosca (¢, )
Pinhio Coroa 14,5° 20° 25° 30°
A . Bronze
¢o endurecido 90 125 150 180
resfriado
Aco endurecido Bronze 60 80 100 120
Ago (250 HB) Bronze 36 50 60 72
Ferro fundidode | p /0 80 115 140 165
alto rendimento
Ferro fundido Aluminio 10 12 15 18
Ferro fun.dldo de Ferro Cinza 90 125 150 180
alto rendimento
Ferro fundidode | '\ dido 2 31 37 45
alto rendimento
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Material Angulo de rosca (¢, )
F fundid
Ferro fundido de erro tundido
alto rendimento de alto 135 185 225 270
rendimento
Fenolico
Ago (250 HB) 47 64 80 95
laminado
. Fenolico
Ferro Cinza 70 96 120 140
laminado

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 805).

Resolugao da situagao-problema

Dos dados fornecidos para desenvolvimento do trabalho, temos definido que:
d, = diametro primitivo da coroa =10,504 in.

Fe,, = largura efetiva de face da coroa sem-fim = 1,5 in.

Considerando que o material empregado para fabricagdo do pinhéao é ago
endurecido e a coroa ¢é feita de bronze, de acordo com o0 Quadro 2.17, temos
que K, ¢80.Com isso:

(W,,) 4 = K, d Fe, = 80(10,504)(1,5) = 1260 Ibf

O valor de tensdo admissivel é maior do que encontrado pelo método
AGMA uma vez que este possui refinamentos. Dessa forma, a avaliagio da
carga de desgaste de Buckingham é interessante para se ter, de forma rapida,
uma ideia da grandeza de tensdo que pode ser admitida pela coroa. Além
disso, permite analisar projeto em situagdes cuja combina¢do de materiais
ndo é preconizada pela AGMA.

Faga valer a pena

1. Considere um par de engrenagens sem-fim com rotagdo de entrada de 1800 rpm

engranzando com coroa sem-fim de 24 dentes, transmitindo 3 hp na saida. Sao fornecidos
os dados de didmetro primitivo do pinhéo e da coroa, que sio, respectivamente, 3 e 6 in

Os valores dos pardmetros geométricos: adendo, dedendo, profundidade completa,
folga e largura de face da coroa sem-fim sdo, respectivamente, em polegadas:

a) 0,25; 0,25; 0,539; 0,1; 4.

b) 0,25; 0,289; 0,269; 0,539, 2.

c) 0,289; 0,289; 0,269; 0; 2.
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d) 0,25; 0,289; 0,539; 0,039; 2.
e) 0,289; 0,25; 0,539; 0,539; 3

2. Comparado a outros tipos de engrenagens, a eficiéncia desse sistema é baixa, e como o
movimento relativo nos dentes ¢ de deslizamento, existe consideravel aquecimento devido
ao atrito. Dessa forma, a transferéncia de calor pode limitar a vida de um par de engre-
nagens sem-fim. Analise um conjunto de engrenagens sem-fim com angulo de pressao
normal de 14,5°, 4ngulo de avanco de 4,764° e coeficiente de atrito igual a 0,0178, que
transmite 3 hp ao eixo de saida, com fator de aplicacdo igual a 1,25 e fator de projeto igual
a 1. A velocidade tangencial da coroa é 117,8 ft/min.

Para esse par de engrenagens sem-fim, as componentes de for¢a tangencial na coroa, no
pinhdo, e a eficiéncia do engrenamento sio, respectivamente:

a) 1284 Ibf; 131 Ibf; 0,818.

b) 1027 Ibf; 133 Ibf; 0,407.

c) 131 Ibf; 1284 1bf; 0,818.

d) 1284 Ibf; 133 Ibf; 0,407.

e) 1027 Ibf; 131 Ibf; 0,818.

3. Um par de engrenagens sem-fim possui uma relagao de redugao de 11:1. O sem-fim
de aco liga endurecido superficialmente roda a 1720 rpm, transmitindo uma poténcia de
10 hp ao eixo de saida. O didmetro médio do sem-fim, que possui rosca dupla (N, =2),
¢2,51in, e o passo axial ( Px ) da coroa é 1,5 dentes/in. O dngulo de pressio normal é 20°. A
temperatura ambiente ¢ de 70°F. O fator de aplicagdo K, éiguala 1,25 e o fator de projeto
n, é 1,2. A largura da face da coroa ¢ 1,5 in e a area lateral é XX in? sendo a coroa de
bronze fundida em areia.

A temperatura no tanque do 6leo lubrificante é:
a) 166°F.

b) 88,5°F

¢) 144,5°F

d) 90°E

e) 125°F
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Unidade 3

Embreagens, freios, acoplamentos e volantes

Convite ao estudo

Inventar a roda proporcionou ao homem o grande feito de poder trans-
portar algo mais pesado que seu prdprio corpo, mas, como parar esse
elemento em movimento? Neste momento nos deparamos com a necessidade
de elementos que controlem a velocidade e a diregdo do movimento. Dessa
forma, surgem os freios - classe de elementos de maquinas denominadas de
acoplamentos por atrito que podem impedir o deslocamento, parar algo que
estd se deslocando, diminuir ou controlar a velocidade de um sistema movel.

Com a evolugio da tecnologia, novos tipos de acoplamentos surgiram,
dentre os quais se destacam os magnéticos, os eletromagnéticos e os hidrau-
licos, no entanto, o acoplamento por atrito ainda é o mais utilizado. O
principio do funcionamento do freio por atrito é dado, como o proprio nome
diz, pelo atrito de dois materiais que possuem velocidades diferentes, fazendo
com que um influa na velocidade do outro. Quando um desses materiais
possui velocidade igual a zero, o acoplamento é denominado de freio no caso
em que nenhum dos dois materiais possuam velocidade nula, o acoplamento

¢é chamado de embreagem.

Embreagens sdo dispositivos utilizados para conectar ou desconectar
um elemento acionado do motor, permitindo que ele atue de maneira mais
eficiente no caso de uma médquina que opere com diferentes ciclos.

Levando em consideragdo essa introdu¢ao sobre defini¢do e funcio-
namento basico de freios e embreagens, imagine que vocé é o engenheiro
responsavel pelos projetos de uma grande empresa fabricante de maquinas
agricolas e esta com trés frentes de trabalho no seu backlog. O projeto de
maior importancia e o que serd tratado primeiramente é a revisdo do projeto
do freio de méo do trator, cujo mecanismo corresponde a um freio de sapatas
internas. Qual método deve ser empregado para anélise deste projeto? E
possivel determinar a pressdo méxima na sapata e o torque de frenagem?

Neste mesmo contexto, outra frente de trabalho coordenada por vocé é a
revisdo do projeto da embreagem, no qual vocé e sua equipe deverio deter-
minar, por meio do modelo de desgaste uniforme, a for¢a axial e o torque. Se o
diametro interno do disco for alterado, qual sera o impacto no projeto? Qual



configuragdo ¢ a mais interessante? Certamente, devemos avaliar a viabili-
dade em se alterar o projeto em um cendrio cujos componentes oferecam
maior performance.

Finalmente, vocé deverd auxiliar o pessoal da drea comercial em um
treinamento para dimensionamento e selegdo de um eixo cardan (acopla-
mento) para operagido de uma rogadora montada no trator, com base em
catdlogos de empresas parceiras. Qual o equacionamento utilizado para esse
dimensionamento? Quais os fatores de carga que deverdo ser considerados
no projeto?

Vocé é um engenheiro respeitado na empresa e sua frente de trabalho
impacta diretamente outros departamentos. Estude os conceitos tedricos e
os utilize na pratical Bom trabalho!



Secao 3.1

Embreagens e freios - parte I

Dialogo aberto

Como ja falado anteriormente, no freio, um dos elementos trabalha com
rota¢do nula. No freio a disco, o disco, ligado ao eixo girante, é acoplado ao
eixo que possui velocidade nula por meio de uma pinga presa a estrutura
do veiculo ou dispositivo. O acionamento da pin¢a pode ser pneumdtico,
hidraulico, magnético, dentre outros.

Devido a natureza do acionamento, os discos precisam de uma drea de
resfriamento grande e as pastilhas de freio, que atuam com placa de pressao,
ocupam uma pequena parcela da drea do disco de freio. Para questio de
facilidade de manutengao, o material de atrito (que sofre desgaste) é empre-
gado na manufatura das pastilhas de freio. Os discos, por sua vez, podem ser
manufaturados com ferro fundido, a¢o, aluminio e outros materiais.

A essa altura vocé deve estar se perguntando quais sdo os tipos de freios
que sdo utilizados em cada aplicagdo e como fazemos para determinar os
pardmetros geométricos e, também o dimensionamento. Para responder a
essa pergunta, vamos trabalhar na pratica: imagine que vocé é o engenheiro
responsavel pelos projetos de uma grande empresa fabricante de maquinas
agricolas e esta com trés frentes de trabalho no seu backlog. Neste momento,
seu foco estd no projeto de maior importancia para a companhia e o que
sera tratado primeiramente ¢ a revisdo do projeto do freio de mao do trator,
cujo mecanismo corresponde a um freio de sapatas internas. Considerando
o diagrama do mecanismo proposto na Figura 3.1, largura de 30 mm, coefip
ciente de fricgdo de 0,25, é possivel determinar a pressdo maxima na sapata?
E o torque de frenagem? Para o equacionamento, assuma que 6, =8,13° e
0,=98,13°.

Figura 3.1 | Freio de m&o tipo bloco

200 300 F=400N

150
Yol

o
AOTAC/’&O

Fonte: elaborada pela autora.
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Seu trabalho é fundamental para que as condi¢des de operacio do freio
sejam conhecidas e possibilite a melhoria da eficiéncia do sistema como um
todo. Estude para apresentar bons resultados & companhial!

Nao pode faltar

Freios e embreagens podem ser analisados por um procedimento padrao
que envolve as seguintes etapas, de acordo com Budynas e Nisbett, 2016:

1. Estimar a distribui¢do de pressdo nas superficies de fric¢do.

2. Encontrar a relagdo entre a maior pressdo e a pressdo em qualquer
ponto da superficie considerada.

3. Utilizar as condi¢des de equilibrio para determinar a for¢a de
frenagem ou torque, bem como as reacdes de suporte.

Para avaliar as condi¢des de equilibrio, vamos considerar o retentor de
porta ilustrado na Figura 3.2. O ponto A representa a articulacio do retentor.
Sob a pastilha de fric¢do, ocorre a distribuicdo da pressdo normal p(u), que
é fun¢io da posi¢ao u, dada a partir da extremidade direita da pastilha. Na
superficie, ocorre a distribui¢do similar da componente de cisalhamento por
atrito, com intensidade fp(u), na dire¢do de movimento do chio, onde f é o
coeficiente de atrito. A resultante na dire¢do y e 0 momento em relagdo ao
ponto C sdo dados, respectivamente, por:

Figura 3.2 | Corpo livre de retentor de porta comum e distribui¢do de pressdo

Vista pIaTna do forro

2

b

~ (o
\[ Movimento relativo
Ply™

/ T

Centro

de
pressdo

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 811).
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N=uw, f B pwdu=p,ww, ,em que Po éa pressio média.
0
j; puw)udu = ﬁ‘/; p(w)duN =p, wu .

Considerando o somatdrio de for¢as na dire¢do x e também que f e w,
sao constantes, temos:

YF =R, :Fle Sfw,p(u)du=0.Isolando R, temos:
0
R,= [ fw,pwdu=tfuwp,

Na dire¢do y: YF,=—F+ j;w‘ plww,du+R, =0. Isolando R, temos:

R, = F—wzj; pwdu=F—p, ww, .

A somatéria de momentos ao redor da articulagdo (ponto A) nos fornece:

> M, =Fb— j;% w,p(u)(c+u)duFafw, ‘/;wl p()du=0, assim, tem-se que:
- & wy wy

F== [ j; p(w)(c+ u)du +af fo p(u)du

Qooo Reflita

Considerando o momento, em quais situagdes sdo ditas que uma sapata
'
de freio é auto-energizante ou autodenergizante?

Estabelecendo que o termo entre colchetes é menor ou igual a zero,
temos que:

J; pu)(c+u)du —aff0 pu)du<0
A partir do que obtemos, o valor critico do coeficiente de atrito ( f, ):
1 fo puc+wdu ¢ fo plu)du+ fo puudu
a “ a “
j; p(u)du j; p(u)du

cr

c+u
>+

o =

a
A afirmac¢do de que um fendémeno de autoacionamento ou autotrava-
mento ocorre independe do conhecimento sobre a distribuicdo de pressio

normal p(u). O conhecimento de p(u), de onde derivamos # , torna possivel
encontrarmos o valor de f,, .
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Assimile

O valor critico do coeficiente de atrito depende dos fatores geométricos
! cea, bemcomode {J, que é a distancia do centro de pressdo a partir

da extremidade direita da almofada, que é derivada da distribuicdo de

pressdo normal p(u).

O freio de tambor de sapatas internas ¢ utilizado como freio traseiro
de automoveis ou como freio de veiculos pesados. O mecanismo consiste de
duas ou mais sapatas que sio aplicadas contra a face interna do tambor de
freios. A Figura 3.3(a) apresenta a geometria de uma sapata de fric¢do interna
que ¢é pivotada no ponto A e possui uma for¢a (F) atuando na extremidade
oposta. Como se trata de uma sapata longa, a distribuicdo da pressdo nao é
uniforme e, ainda, no calcanhar da sapata (ponto A), vamos assumir que a
pressdo ¢é igual a zero.

Figura 3.3 | Geometria de sapata de fricgdo interna (a); geometria associada a um ponto (b)

Rotagéodo;bory
.IN ]

(a) (b)

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 816).

Considere uma pressio (p) atuando em um elemento de area localizada
a um angulo ¢ da articulagdo e, ainda, que a pressdo maxima ( p, ) ocorre
a um angulo g, . Para encontrar a pressao no contorno da sapata interna,
considerando o ponto B da Figura 3.4(b), se a sapata se deforma devido a
uma rotagdo A¢ em relagdo ao ponto A, a deformagio perpendicular a AB
é hA¢ , onde h é dado por 2rsen(f/2) . Dessa forma: hA¢ =2rA¢sen(6/2) . A
deformagao perpendicular ao aro é hA¢cos(6/2) , que pode ser escrito por:

hA¢ cos(0/2) =2rA¢ sen(9/2) cos(@/z) =rA¢psend .

106 - U3/ Embreagens, freios, acoplamentos e volantes



A deformagdo e a pressdo sdo, portanto, proporcionais a sen¢ . No ponto

B, onde a pressio é maxima: —£___Ps_ reescrevendo: p= P geng.
senf send, send,

CZ@ Exemplificando
! Considerando a forma de distribuicdo de pressdo na sapata interna

do freio, deduzimos que ela possui uma forma senoidal em relagdo

ao angulo 6 e isso traz algumas implicagdes fisicas:

No caso de sapatas curtas, a maior pressdo p, ocorre na extremi-
dade 6, (Figura 3.4a).

No caso de sapatas longas, a maior pressdo p, ocorre na extremi-
dade § =90° (Figura 3.4b).

Figura 3.4 | Determinagdo da méaxima pressdo p, em fungdo do angulo @

(a) b)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 817).

Um bom projeto ¢, portanto, aquele em que o projetista considera o ponto
de méxima pressao para alocar maior concentragdo de material friccional
nesta posigao.

Para esse tipo de sapata, vamos considerar o diagrama de corpo livre da
Figura 3.5 para fazer a andlise de forcas atuantes, torque e reagdes no suporte
aplicando as condi¢des de equilibrio estatico. As reagdes na articulagdo sdo
R,eR,. A uma distancia c da articulagdo, atua uma forga E cujas compo-
nentes sdo F, e F, . Para qualquer angulo 6, hd uma for¢a diferencial normal
(dN), dada por: dN = pbrd¢, em que b é a largura da face do material de
fricgdo. Considerando a pressio maxima p, , a equagdo pode ser reescrita

p,brsenddd

seng,

como: dN =

dN também possui componentes horizontal e vertical dadas por dN cos¢
e dNseng . O atrito fdN possui componentes horizontal e vertical dadas por
fdNsen¢p e fdNcos¢ .
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Figura 3.5 | Forgas atuantes na sapata

JfdN cos 6 —

RGtag‘k

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 818).

Avaliando o momento devido ao atrito, temos que:
o _ o fpabr 0, B

M, 7fde(r acos@)fisenoa j;l senf(r —acost)do .

O momento devido as for¢as normais é dado por:

02
MN:de(asenQ):&r;f sen’ 0do

sent o

M, —M
A forca F deve balancear os momentos, portanto, temos : F—

v My

c
Aqui, ¢ bastante claro observar que se M, =M /> um autotravamento é

obtido. Para se obter as dimensdes para agao auto-energizante, a dimensédo a
deve ser tal que M, > M, .

2 2 _
Otorqueédadopor: T = ffrdN:Mfoz senfdf = Jo,br(cosb, — cosb,)

send <4 send,
R_é dado por:
R, =dec0597fdesen07Fx =%[ﬂ?sen@cos&deffﬁflsenz GdGJfFX
R
7 ¢é dado por:
_ - _ pabr 6, 2 23 -
Ry—deS€n9+fde6059 F = send, [f1 sen 9610+ff9l sen@cosOdG] F,

108 - U3/ Embreagens, freios, acoplamentos e volantes



Qooc Reflita
Este equacionamento considera que a rotagdo se da no sentido hordrio.
: Se formos considerar uma rotagdo inversa, como serdo as relagGes
estudadas até aqui?

Assimile
Vamos simplificar as equagBes apresentadas para R e R, adotando:
0.
: o 1 ’
A:f senf cosdf = Esen2 9]
6,
! 6,

1

0.

6, 2
Bzf sen” 0d = QflsenZG

a, 2 4 A

Desta forma, reescrevemos:

R =L (4 ),
send,

y

R :p“—br(B-i-fA)—Fy
send,

O tipo de freio mais comum ¢ o de tambor de sapatas externas, utili-
zado em pontes rolantes,
gruas e elevadores,
por  exemplo.  Esse
elemento de madquinas
é composto por duas
sapatas dispostas
simetricamente em
torno do tambor, ao qual
¢ acoplada a carga a ser
freada. Normalmente,
0 acionamento ¢ eletro-
magnético ou pneuma-
tico, entao, ao acionar
o freio, um conjunto de
alavancas aplica pressao
entre as sapatas e o
tambor.

Figura 3.6 | Forgas atuantes na sapata externa

Aqui, as equagdes
de momento das forgas
friccionais e normais em

Rotagdo

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 825).:
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relagio a articulagdo sdo as mesmas consideradas para freios de tambor de sapatas
internas, considerando-se o diagrama de corpo livre apresentado na Figura 3.6.

Para o caso de sapatas externas, as equagdes de momento produzem
valores positivos para momentos hordrios, dessa forma, a for¢a acionadora
M, +M,

—

Com isso, as reagdes horizontal e vertical na articulagdo sdo dadas,
respectivamente, por:

do freio deve ser dada por: F=

Rx:decosG’+fdesen09fF)C
Ry:fdecosﬁ—desen(H—Fy

Adotando a mesma simplifica¢do anteriormente apresentada, temos que:

R =P (4 5)-,
send,

R, :%(fA—B)—i-Fy
Se considerarmos uma rota¢ao anti-horaria, a for¢a acionadora deve ser
tal que: F= My - M, .
Quando se enclpregam sapatas contrateis no projeto de embreagens, a medida

que a velocidade angular aumenta, maior for¢a acionadora (F) é requerida.

Um caso especial surge quando o pivo élocalizado simetricamente (Figura

3.7a) e disposto de tal forma que o momento devido ao atrito ao seu redor

¢ zero. Neste

caso, a compo-

\ nente de abscissa

N WW):\ do desgaste ¢

w(f) para todas

as posicoes 0
(Figura 3.7b).

Figura 3.7 | Freio com sapata externa simétrica (a); desgaste (b)

B4

fdNsen

(@)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 826).
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O desgaste na diregdo radial é dado por: w(f)=w,cosfl. O desgaste
radial, também pode ser expresso por: w(f)=K PVt onde K é a constante
do material; P é a pressdo; V ¢ a velocidade do aro e t é o tempo. Denotando

P como p(#), temos:
_w()  w,cost

KVt KVt

é uma constante e, portanto: p(f) = (constante)cost = p,cos8 ;

p(0)

w,
onde, —2

P, € o valor mdximo de p(0).
Fazendo a andlise de forcas, temos dN = pbrdf = p brcos0do .

Considerando o momento devido ao atrito igual a zero, determinamos a
distancia de a.

M, =2 " (f dN)(acos 1) =0

4rsend,
20, +sen20,
As reagoes horizontal e vertical sio dadas, devido a simetria, respectiva-
mente, por:

0, )
2fpabr‘/; (acos*@—rcosf)df =0, a partir do que: a=

R = 2fﬁz dN cosf :zfﬁz (p,brcosf df)cosh = pazbr (20, +sen20,)
0 0

(" (" _pbrf
R = 2f0 fdN cosd —2f0 f(p,brcosd df)cosd —T(ZHZ +sen26,)
Podemos notar que, para a dimensdo a adotada, R, =NeR,=fN. O
torque é dado por: T=afN .

Embreagens e freios de cinta sdo utilizados, principalmente em maquinas
de levantamento e o diagrama de corpo livre é apresentado na Figura 3.8.

Figura 3.8 | Analise de forgas em uma cinta de freio

s

pxdP »

(@) @)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 826).
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Qualquer elemento da cinta estard em equilibrio sob a a¢do das forcas
apresentadas na Figura 3.8b. Na direcéo vertical, temos:

(P+dP)sen?+Psendz—0—dN:0

Para angulos pequenos, senf d/2=d6/2, portanto: dN =Pdf .
Na dire¢do horizontal:

(p +dP)cos%—Pcos?—de =0
Para angulos pequenos, cos(d 0/ 2)=1, portanto: dP— fdN =0.

Substituindo dN na segunda equagéo e integrando, temos que:
dP — fPdf =0

» dP o
f:?:ffo do

2o |
Il
A1)

SN lv]

O torque ¢é definido por: T=(P,—P,)

A forga normal dN ¢ dada por: dN=pbrdf, em que p ¢ a pressdo. Essa
equagdo pode ser reescrita por: Pdf = pbrdf

_pP_2p
br bD

A pressao méaxima p, , que ocorre na ponta, é dada por:
_2h
pﬂ bD
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Sem medo de errar

Voltemos nossa atengdo a situagdo problema: vocé é o engenheiro respon-

Figura 3.9 | Freio de méo do tipo bloco

Fonte: Fonte: elaborada pela autora.

F =400 N
200 300
T/
2 90°
- 2
o*qu %
2530Q00
/ROTA(;Z\O

savel pelos projetos de uma
grande empresa fabricante
de maquinas agricolas e esta
trabalhando em trés projetos
importantes. Neste momento,
seu foco estd no projeto de
maior importancia para a
companhia e o que sera tratado
primeiramente é a revisio do
projeto do freio de mao do
trator, cujo mecanismo corres-
ponde a um freio de sapatas
internas. Devemos considerar
o diagrama do mecanismo
proposto na Figura 3.9, em
que a largura da cinta é de 30

mm e o coeficiente de fric¢do de 0,25. Para o equacionamento, assuma que

6,=8,13° e 0,=98,13°.

Os fatores para simplificagdo ja vistos sdo:

0,
Azj;‘ senf cosdf =

2

1
Zsen’d
2

0.
0,

4,

0 2
Bzf sen” 0dl = gflsenze

0 2 4 A

Acrescenta-se um fator C, que ¢ utilizado para simplificar a equagio de

momento:

— b — 6,
C_j;. senfdf = (cosb’)yl .

Para que seja determinada a pressdo maxima na sapata (sapata longa),
precisamos determinar o momento devido ao atrito e 0 momento devido as
forgas normais. O momento devido ao atrito é dado por:

_ _ Jpbr
Mf—fde(rfacosﬁ)—@fg

A= fﬁz senf cosfdf = [l sen’ 0]
Hl 2

1

" senf(r —acos)dl = M(rC —aA)

senf

a

98,13°
=0,480

8,13°
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92 °
C= j; senfdf = —(cosO)y;) =1,1314

_ fobr (rC—ad)= 0,25p,(0,03)(0,15)
senf, sen90°

M [0,15(1,1314) —0,25(0,48)]

f

M, =5,59x10"p, N-m

Ja o momento devido a for¢ca normal é dado por:

pbra pt: p.bra
M, = | dN(asenf)=-*—| sen"0d0=-—+—B8
: f ( ) send, j;’l senf,
0. 01 98,13°
B= j; “sen” 00 = [ﬁsenzo] =0,925 (com o angulo expresso em

. 8,13°
radianos)

_pbra_ p,(0.09(0.15)(0,25)

M, =
senf, sen90°

0,925=1,0406x10"p, N-m

N

M, —M,

A forca F deve balancear os momentos e, temos, portanto: F =

, c
dai, vem:

~ 104,06p, —5,59p,

400 -
0,5(10°)

~1,0406x10°p, —5,59x10 °p,
0,5

400

98,47x107° p, =200
A pressao maxima na sapata é dada por:
p, =203107,55kN/m =203 kPa
O torque de frenagem é dado por:

fp,br*(cosB, —cos0,) _ 0,25(203107,55)(0,03)(0,15)*(cos8,13° — c0s98,13°)

T—
send, sen90°

T=38,78N-m
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Avangando na pratica

Dimensionando um freio de cinta

Descri¢ao da situagao-problema

Vocé esta trabalhando em um projeto de dimensionamento de freio de cinta
cuja pressdo maxima é de 70 psi. A rotagdo é de 200 rpm (sentido anti-horario).
O tambor possui 16 in de didmetro e suporta uma cinta com a largura de 3
in. O coeficiente de fricgdo € 0,2. E necessario determinar para o projeto em
questdo a forca F (indicada na Figura 3.10), o torque de frenagem e a poténcia
de regime permanente.

Figura 3.10 | Diagrama freio de cinta

\J

Fonte: Fonte: elaborada pela autora.
Resolu¢io da situagao-problema

P é determinado a partir da pressio maxima P., largura da cinta e
diametro do tambor:

bD 1
2 2

_h

Pziefcb

Da Figura 3.10, os pontos onde a cinta tem contato com freio resulta em
um 6 de 270°. Em radianos, 0 = 4,7124 rad, portanto:

P = 1680 = 654,63 Ibf

2 60.2(4,7124)
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O torque de frenagem ¢ definido por:
T=(P— Pz)g = (1680 —654,63)? =8202,95Ibf-in .

A poténcia é fungido do torque e da torragdo e é definida por:

T 202,95(2
fp— " _ 8202,95( 00):26hp
63025 63025
A forga F na alavanca ¢ fun¢do da geometria da alavanca e onde a cinta
esta conectada. Fazendo-se o somatorio dos momentos em relagiao ao ponto
onde a cinta estd conectada (rétula), determina-se F por:

(7+3)F=3P,
3P 3(1680
p=30 30680 _ 5,
10
Facga valer a pena

1. Considerando a forma de distribuigdo de pressdo na sapata do freio,
deduzimos que ela possui uma forma em relagdo ao dngulo 6 e isso traz
algumas implicacoes fisicas ao mecanismo. No caso de sapatas , a maior
pressio P. ocorre na extremidade 6, . No caso de sapatas , a maior pressao

Pa ocorre na extremidade 6, =90° . O bom projeto é, portanto, se considerar o ponto
de para alocar maior concentra¢do de material friccional nesta posigao.
Qual das alternativas possui os termos que preenchem corretamente as lacunas do
texto-base?

a) externa; parabdlica; curtas; longas; maxima pressao.

b) interna; senoidal; longas; curtas; maxima pressao.

¢) interna; senoidal; curtas; longas; madxima pressao.

d) externa; senoidal; longas; curtas; minima pressao.

e) interna; parab(’)lica; curtas; longas; minima pressao.

2. O freio de cinta, também denominado como freio de banda, consiste em uma
correia plana enrolada em torno de um tambor, que impede o movimento deste
quando acionada. Considere um tambor com 14 in de didmetro, largura de banda 4
in, coeficiente de fricgao de 0,25 e dngulo de cobertura igual a 270°. A pressao maxima
¢ 90 psi.

Quais os valores de P, P, e a capacidade de torque, respectivamente?

a) 2520 Ibf; 776; 1bf; 12210 Ibf.in.

b) 2880 Ibf; 776; 1bf; 16800 Ibf.in.
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¢) 2520 Ibf; 1220; 1bf; 16800 Ibf.in.
d) 2880 Ibf; 1220; Ibf; 12210 Ibf.in.
e) 126 1bf; 38,7; Ibf; 610 Ibf.in.

3. O freio de tambor de sapatas internas é utilizado como freio traseiro automotivo e
consiste de duas ou mais sapatas que sdo aplicadas contra a face interna de um tambor
de freios. Para este tipo de freio, com didmetro interno de 280 mm, onde R é igual a 90
mm (Figura 3.11), com sapatas com largura de face de 30 mm e coeficiente de atrito
igual a 0,30, considere uma for¢a de acionamento de 1 kN e, ainda, que o tambor
rotacional no sentido horario.

Figura 3.11 | Freio de sapata interna

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 855).

Assinale a alternativa que indica o torque total de frenagem:
a) 375 N.m.
b) 240 N.m.
c) 541 N.m.
d) 220 N.m.
e) 161 N.m.
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Segao 3.2

Embreagens e freios - parte I1

Didlogo aberto

Um elemento de mdquina de transmissdo muito utilizado em veiculos
automotivos é a engrenagem. Imagine um o torque do motor transmitido
até a saida da transmissdo por um conjunto de engrenagens conjugadas.
Para alterar a relagdo de transmissdo, é preciso que um par do conjunto
seja desacoplado e, na sequéncia, outro par seja acoplado. Como as engre-
nagens sdo elementos rigidos, os dentes sofreriam com o impacto causado
pelo acoplamento brusco da carga ao motor. De forma a evitar esse tipo
de choque, o motor ¢é desacoplado da linha de transmissdo com o uso da
embreagem, que possibilita a mudanca de marcha (relagdo de transmissdo),
sem que se tenha danos as engrenagens. Se as rotacdes forem diferentes, os
elementos de atrito da embreagem deslizardo até que estas sejam iguais.

O tipo mais comum de embreagem axial utiliza mola de prato (conhe-
cida como chapéu chinés) ao invés de molas helicoidais. Um tipo de embre-
agem utilizada em caminhdes de pequeno porte é a de multiplos discos, que
possibilitam a transmissdo de torques mais elevados.

As embreagens conicas sio empregadas quando o objetivo é amplificar
a forca de aplicagdo sem que se tenha limitacdo axial para o deslocamento,
sdo também empregadas como freios. Nesse tipo de embreagem, o principio
de funcionamento é o de cunha, no qual uma mola desloca o cone contra o
tambor, surgindo uma pressao na superficie de contato, que aumenta com
o deslocamento axial. O desacoplamento, neste caso, ocorre com o desloca-
mento no sentido oposto ao do tambor.

O freio a disco ¢ uma embreagem a seco em que um dos elementos
encontra-se estatico: o disco, ligado ao eixo girante, é acoplado ao eixo com
velocidade nula por meio de uma pinga presa a estrutura do veiculo e pode
ser acionada de diferentes maneiras (acionamento pneumatico, elétrico,
magnético, dentre outros).

Dada a introdugdo aos tipos de elementos de méquinas que veremos nesta
se¢do, nos deparamos novamente com nosso trabalho: apds a solugido encon-
trada na revisdo do projeto do freio, na se¢do anterior, na sequéncia dos projetos
gerenciados por vocé, o desafio ¢ analisar o projeto de uma embreagem de placa
de multiplos discos operada hidraulicamente. Essa embreagem possui didmetro
externo de 6,5 in e o didmetro interno é igual a 4 in. Existem seis planos de desli-
zamento presentes e devem ser considerados em seu projeto o coeficiente de
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tragdo de 0,24 e pressdo de 120 psi. Qual a for¢a axial determinada pelo modelo
de desgaste uniforme? Qual o torque encontrado pelo método de célculo?
Ainda, se tornarmos o diAmetro interno varidvel, considerando 2, 3, 5 e 6 in,
respectivamente, qual o comportamento dos parametros calculados?

Aprofunde seus estudos acerca dos métodos de projetos de engrenagens
e maos a obra!

Nao pode faltar

A embreagem axial possui um dos membros movidos em dire¢do
paralela ao eixo (axial). A principal vantagem desse tipo de embreagem ¢
a independéncia dos efeitos centrifugos. As demais vantagens incluem a
grande area friccional que ocupa menos espago (radialmente) do que uma
embreagem convencional & seco, possuem superficies mais efetivas para
dissipagao de calor e, também, distribui¢do de pressio favoravel. Podem ser
de unico (Figura 3.12a) ou maltiplos discos (Figura 3.12b).

Figura 3.12 | Secdo transversal de uma embreagem de Unico disco (a) e embreagem-freio de
multiplos discos (b)

Placa Motora -

Fonte: adaptada de Budynas e Nisbett (2016, p. 829, 830).

A geometria de um membro do disco de fric¢do é apresentada na Figura
3.13: didmetro externo (D); diAmetro interno (d).

Figura 3.13 | Membro do disco de fricgdo

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 830).
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Existem duas formas para se resolver um problema em que se deseja
determinar a for¢a (F) para produzir o Torque (T) e pressdo (p) desejados.
O primeiro método é o do Desgaste Uniforme: se os discos sdo rigidos, o
desgaste ocorre primeiro nas dreas mais interna, onde o atrito é maior, apos
determinado tempo e, consequentemente, o desgaste, a distribuicdo de pressao
se altera para permitir um desgaste uniforme. O outro método preconiza o
emprego de molas para que se tenha Pressio Uniforme sobre a area.

No caso do Desgaste Uniforme, assim que os discos sofrerem desgaste tal
que o desgaste uniforme tenha se estabelecido, o desgaste axial é expresso por:
w=f.f,KPVt

O desgaste ¢é proporcional ao trabalho de atrito, que pode ser calculado
pelo produto da for¢a de atrito, proporcional a pressdo superficial, pela
distancia, proporcional a pressdo radial. Com isso, o desgaste é proporcional
ao produto da pressdo (p) e do raio (r). Como este produto é constante, temos
que a pressdo maxima ( p, ) ocorre com o raio minimo (7 ):

d
C=p r=pr=p —
Pui; = Pali pa2

Dessa forma, temos um elemento de drea de raio (r), que possui uma espes-
sura dr e, cuja drea é expressa por 2nrdr. A for¢ca normal agindo sobre este
elemento é: dF =2mprdr . Com o raio variando de d/ 2a D/ 2 e pr constante,
integramos e obtemos a for¢a F conforme indica a equagéo a seguir:

_ Dj2 _ Dj2 _ﬂ'pad
F—j;/z 27rprdr—7rpadfd/2 dr="0e(D —d)

O torque é dado pela integral do produto da forca de atrito e do raio:
_ D2 2 b2 _ﬂ'fpud 2 2
Tff“ 27 fpr drfﬂfpadfd/z rdr =5 (D" ~d)
Substituindo-se F para simplificar a equagio, o Torque é dado por:
T= %(D +d)

No caso de Pressdao Uniforme, a pressiao em qualquer ponto da superficie
de contato é a mesma, o que normalmente ocorre quando o acoplamento é
novo ou apresenta pouco desgaste. O elemento de espessura dr suporta uma
pressdo (p) (igual em todos os pontos da superficie de contato) quando ¢
aplicada uma for¢a dF, que pode ser calculada por:

dF = (2rdr)p
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_ Df2 _ Lpa 2 n
F= [ “omprdr= LD =)
O torque é dado pela integral do produto da forga de atrito e do raio:
_ b2, _m 3 3
T727rfpfd/2 rdr="2 (D~ d)

Como p éigual a p, , considerando-se a equagdo da forca F, temos que:

Ff D’ —d°
T:i 2 dz
3 D°—d

Assimile
Podemos expressar as equagdes de torque para desgaste uniforme e
! para o torque sob pressdo uniforme (embreagens novas), respectiva-

mente da seguinte forma:

3
L:w (desgaste uniforme); L:lﬂ (pressdo
fFD 4 fFD  31—(d/D)’
uniforme)

Dessa forma, podemos tragar o gréfico da Figura 3.14, conhecido como

método de Buckingham, que permite reduzir o nimero de variaveis de
T

5(T,f, F,Ded)para3 (T/FD, f e d/D), denominados termos pi: 7, :E ;

d
ﬂ—z:f} 77325

Figura 3.14 | Grafico adimensional

05~ Pressdo uniforme

Desgaste uniforme

Ols

| 1
0 05 1

0

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 832).
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A relagdo entre esses termos permite explorar os dominios de existéncia,
estabelecendo relagdes que permitem fazer comparagdes entre diferentes
situages sem risco de desconsiderar algum dado importante ao projeto.

A Figura 3.15 apresenta um freio de tipo flutuante, nesse dispositivo, a
pinga suporta um pistdo acionado por pressio hidraulica. Os freios de pinca e
de disco pressionam o material de fric¢do contra a face de um disco rodando,
cuja geometria é apresentada na (Figura 3.16).

A coordenada 7 indica a linha de a¢io da for¢a FE. O raio efetivo (7, ) é o
raio de uma sapata equivalente de uma espessura radial infinitesimal. A forca
F e o torque T sdo dados, respectivamente, por:

F=["["prardo=(6,~6) [ " prar

T:J;IOZ j;yﬂ for’ drd@:(ezfel)ffn’o o dr

Considerando as equagdes anteriores, o 7, pode ser encontrado a partir
de fFr,=T , ou seja:

Figura 3.15 | Freio de disco

Pino
(prisioneiro de

roda)
Eixo

Mancal mais interno
Selo (anel de vedag&o)

Mancal
externo

Articulagdo de direcdo

Disco freante .
j<—Anteparo de salpicadura

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 833).
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Figura 3.16 | Geometria da area de contato de um segmento de pastilha anular de um freio de
pinga

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 834).

A coordenada de localiza¢do 7 é encontrada avaliando-se 0 momento em
torno do eixo x:

M = Fsz:z\[;yn pr(rsen@)drdé?:(COSH1 —cos@z)j;rﬂ pr’dr, portanto:

M, (cosb, —cosb,)

x

= = r,
F 0,—6,

Cl@ Exemplificando
! Considerando o equacionamento anterior,vamosavaliarasequagdes

do raio efetivo 7, , bem como da coordenada de localizagdo 7 para
as condigdes de desgaste uniforme e pressdo uniforme:

Desgaste Uniforme

Neste caso, o desgaste axial € o mesmo em todo o lugar, portanto,
PV deve ser uma constante. A pressdo é dada por: p:par,./r, a
forga F pode ser escrita por: F=(6, —Gl)pur,. (r, —ri) .

O torque é dado por: T:(02 _el)fp“r‘f

T

2 1
rdr==(0,—0 r(rr—r’
(6, =0) four (1 = 17)
Resolvendo a equagdo do raio efetivo 7, , temos que:

_p”r‘\/: rdr_rz—rz 1 r+r

r i o 1 __0 1
e T —
L O
%

A coordenada de localizagdo 7 é, portanto: ¥ =
Pressdo Uniforme

No caso de freio novo, ainda sem desgaste, p=p,, a forca F é dada
por:

(cos 0, —cos 02) o+,
0,—0, 2
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7, 1
F:(oz_ol)Paj; rdr:i(ez_el)pa(raz_riz)
O torque é expresso por:

m 1
T:(QZ_el)fpa‘/: erT:g(QZ—Ql)fpa(r:—rf)

Resolvendo a equagdo do raio efetivo r, , temos que:

Ty 5
redr 3 3 3 3
p"j:, _ -2 2n -

r=

e I, - 22 2_ 2
paf Tdr 3 ra rl 3r0 rl
T

i

A coordenada de localizagdo 7 é, portanto:

(cos 0, —cos 02) 2 r; —rf 2 r; —rf (cos@1 —cos@z)
0,—0, 3r;—r.2_3roz—r.2 0,0,

i i

T =

A Figura 3.17 ilustra uma embreagem de cone, constituida por uma
copa chavetada ou estriada, um cone que desliza axialmente e uma mola que
mantém a embreagem engatada. A embreagem é desengatada por um garfo
que se encaixa no sulco de cdmbio localizado no cone. Dentre os pardmetros
geométricos importantes para o projeto, destacam-se o dngulo de cone «,
didmetro e largura de face do cone.

Figura 3.17 | Segdo transversal de uma embreagem de cone

y

/aAngqu de cone
f

~—Cone

L'—hﬂﬂﬂﬂﬂﬂﬂ; E
kl\/lola

Copo—~| Sulco de cambio

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 838).

soc Reflita
Vocé consegue imaginar o que acontece se for adotado um angulo de

cone muito pequeno em seu projeto? Qual solugdo de compromisso
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seria a ideal para os angulos de cone? Lembre-se que devemos levar em
consideragdo o material empregado na pastilha!

Considerando a Figura 3.18 vamos desenvolver as relagdes para desgaste
uniforme e, na sequéncia, as relagdes quando se supde pressdo uniforme.
Para desgaste uniforme, consideremos a relagdo de pressdo igual a utilizada
para embreagem axial. Verifica-se que existe um elemento de area dA, de
raio r e largura dr/ sena . Com isso, tem-se que dA = (27rrdr)/senoz e aforca é
expressa por:

F= fpdAsena—f [ ][zs:r:cz

Figura 3.18 | Segdo transversal de uma embreagem de cone

(sena)=mp,d f dr="2 (1, g

(a) ©®)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 838).

Como vimos anteriormente, o torque ¢ a integral do produto da for¢a
com o raio e, é dada por:

Tfp, de/2 dr:ﬂfpad (D&
q

)e
senq 2 8sena

T froan= [ ) |-

pode ser escrito por: T = i(D +d)
4senc

Para pressdo uniforme, consideremos p=p, , neste caso, a forca é
expressa por:

F= fpadAsena—fD/2 [27rrd

sen o

(sena)zﬁTp”’(D2 —d?)

O torque ¢é descrito por:

Dj2 2nrd
1= [ippds= [ (nfpu)[w]—mwtf)

senq 12senc
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Ff D —d

E pode ser escrito por: T=—2—
P b 3sena D* —d*

>oc Reflita
Retome a andlise realizada para embreagens axiais. No caso que estamos

estudando agora, partimos de seis parametros (T, o, f, F, D e d): quais
seriam os termos pi (7 ) a serem encontrados?

Quando membros em rotagdo sio parados por meio de um freio, a
energia cinética é absorvida por este elemento de maquina, gerando calor. Da
mesma forma, quando os membros estdo em repouso inicialmente e entdo
sdo colocados em movimento, deve surgir um deslizamento na embreagem
para que isso ocorra. Durante o deslizamento, a energia cinética é absorvida
na forma de calor. Com isso, fica bem claro que, além dos pardmetros fisicos
estudados até agora —forca, pressdo e torque — é importante que se avalie no
projeto as caracteristicas do material e a habilidade deste em dissipar calor.

Assumindo que o torque é constante, considerando um sistema com dois
membros conectados a uma embreagem, a equagdo de movimento de inércia
para o membro 1 e do membro 2 sio, respectivamente, dadas por:

16, =—T; LG, =T

em que: ¢ é a aceleragdo angular, I, a inércia e T, o torque da embreagem.
Integrando essas equagdes, obtemos as equagdes de velocidades angulares
instantaneas:

: T . T
61:_71’—"_"‘)1; (9 =—t+tw
. Il ’ Iz ’
em que: 0 éavelocidade angular instanténea, t, o tempo e w a velocidade
angular inicial. A velocidade relativa é dada por:

L I +1
9:01702:712t+w17 IZt+w2 =w, —w,—T it

1 2 1

A condicdo de operagdo da embreagem ¢ igualar as velocidades, ou
seja: =0 o que ocorre quando 6, =6, . O tempo para que essa operagio se
complete é dado por:

_ 1112 (wl _wz)

boT(L+L)

Logo no inicio, assumimos o torque constante, com isso, a taxa de dissi-
pagdo de energia (u) durante o tempo para se efetivar a operagio ¢ dada por:
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I +1

1 2

II

172

u=TO=T t

w —w,—T

O que indica que, no inicio do acionamento, a taxa de dissipa¢do é maior.
A energia total dissipada no ciclo de operagao é dada pela integral da taxa de
dissipagdo do tempo t=0 at=+,:

E:\/:ludt:Tj;l1

Utilizando as unidades no sistema americano, as inércias sdo expressas
em Ibf-in's*, e a energia é expressa em in-Ibf . Utilizando essas unidades, o
calor gerado em BTU ¢ dado por:

LI wl—wz)z

dt = o
2(I,+1,)

I +1

1 2

Il 12

w —w,—T t

E

9336

Sem medo de errar

Apos a solugdo encontrada na revisio do projeto do freio, na sequéncia
dos projetos gerenciados por vocé, o desafio é, junto com sua equipe, analisar
o projeto de uma embreagem de placa de multiplos discos operada hidrau-
licamente. Essa embreagem possui didmetro externo de 6,5 in e o diAmetro
interno ¢ igual a 4 in. Existem seis planos de deslizamento presentes e devem
ser considerados em seu projeto o coeficiente de tracdo de 0,24 e pressdo de
120 psi. Qual a for¢a axial determinada pelo modelo de desgaste uniforme?
Qual o torque encontrado pelo método de calculo. Ainda, se tornarmos o
didmetro interno variavel, considerando 2, 3, 5 e 6 in, respectivamente, qual
o comportamento dos parametros calculados?

Vamos inicialmente fazer um resumo dos dados do problema:

e« D=6,5in

e d=4in

o =024

e p, =120 psi

Embreagem de multiplos discos em que N = 6 (seis planos de
deslizamento).

De acordo com o método do desgaste uniforme, a for¢a axial F é determi-
nada conforme equacio a seguir:
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(6,5—4)=18851bf

F:M(D_d)zw
2 2

O torque, como estudamos anteriormente, ¢ dado seguinte equagio:
d
T= % (D> ~d).

No entanto, como se trata de um estudo de embreagens de multiplos
discos, incluimos na equa¢do o numero de planos de deslizamento (N);
portanto, a equagdo fica igual a:

T:%(DZ—(%)N

Fazendo a substitui¢do das varidveis da nossa situagdo-problema, temos
que o torque, para o didmetro avaliado (4 in) é:

_ 7(0,24)(120)(4)

T (6,5 —4*)(6) =7125Ibf-in

Considerando a equagdo para o torque, variando o didmetro interno,
obtemos os seguintes resultados, que sdo apresentados graficamente na
Figura 3.19:

W(asz —2%)(6) =51911bf-in

d=2in; T:%(DZ—J)N:

d=3in; T="Ld 2 pyny=TO2D200) (o 26 669 1bfin

8

7(0,24)(120)(5)

d=5in; T:%(Dz—dz)N: (6,5 —5%)(6) = 5853 Ibf-in

d=6in; T="d gy - T0:2D(120)6) 24);120)(6) (6,52 —62)(6) = 2545 Ibf-in

8
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Figura 3.19 | Influéncia do diametro interno na transmissdo do torque de embreagem axial com
multiplos discos

Influéncia do diametro interno na
transmissdo de Torque

0 1 2 3 4 5 6 7
Diametro [in]

Fonte: elaborada pela autora.

Observando o grafico da Figura 3.19, verificamos que a opgdo de se
definir o didmetro interno com dimensio de 4 in permite que se trabalhe
proximo as condi¢des ideais, dessa forma, finaliza-se o projeto.

Avangando na pratica

Comparando os métodos de analise

Descrigao da situagao-problema

Vocé esta trabalhando no projeto de uma embreagem de cone que
apresenta didmetro externo de 330 mm e didmetro interno igual a 306 mm.
O comprimento do cone é 60 mm e o coeficiente de fric¢do f é igual a 0,26.
Nesse projeto, a pressio maxima admissivel deve ser 80 kPa. Utilizando
ambos os modelos de dimensionamento de projetos de embreagens, é preciso
que tanto a forca atuante como o torque sejam avaliados.

Resolucio da situagao-problema

Vamos determinar o angulo de cone analisando o esbogo da embreagem
(Figura 3.20).
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Figura 3.20 | Esbogo embreagem de cone

| [=]
o 4——— O
15! e
Fonte: elaborada pela autora.
[330—306]
a=tan""' =11,31°

Para o modelo de desgaste uniforme a for¢a é dada por:

(0,330—-0,306) = 0,923 kN

po TP [ _ gy T(80)(0,306)
2 2

O torque ¢ calculado por:

. 7(0,26)(80)(0,306)
8senll,31°

T (0,330* —0,306) = 0,1945 kN-m

Para o modelo de pressdo uniforme, a forga é expressa por:

7(80)

5 (0,330* —0,306°) =1,918 kPa

F:%‘D“(Dz—dz):

O torque ¢é descrito por:

_ e gy 70,2060

= (0,330° —0,306°) =0,2023 kN-m
12sena 12sen11,31°
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Faca valer a pena

1. Um elemento de maquina de transmissido muito utilizado em veiculos automo-

tivos ¢ a engrenagem. O uso da embreagem possibilita a mudanga de marcha (relagao
de transmissdo), sem que se tenha danos as engrenagens, se as rotagdes forem
diferentes, os elementos de atrito da embreagem deslizardo até que estas sejam iguais.
Analise tipos de embreagens na coluna da esquerda e relacione com as respectivas
descri¢des na coluna da direita:

Coluna esquerda: Coluna direita:

| —embreagem axial () éempregada quando o objetivo
é amplificar a forga sem que se tenha
limitagdo axial para o deslocamento.

Il — embreagem conica () ade multiplos discos possibilita a
transmissdo de torques elevados.

Il — freio a disco () éumaembreagem a seco.

() utiliza molas de prato ao invés de
molas helicoidais.

() oeixogirante é acoplado ao eixo
de velocidade nula por meio de uma

pinga presa a estrutura do veiculo.

Qual das alternativas a seguir apresenta a sequéncia correta?
a)I-MI-MI-1-1IL

b)I-II-II-1-IIL

ll-1-TI-I-1IL

d)O-I-1I-1-1IIL

e)II-TIT-T1-1II - 1L

2. Dois modelos sio utilizados no dimensionamento do acoplamento: unifor-
memente distribuida e desgaste uniforme. O método do desgaste uniforme preco-
niza que se os discos sdo rigidos, 0 ____ ocorre primeiro nas dreas mais internas,
onde o atrito é , apds determinado tempo e, consequentemente, o desgaste, a
distribui¢ao de se altera para permitir um desgaste uniforme. O outro método
preconiza o emprego de molas para que se tenha pressao uniforme sobre a area. Neste
caso, a em qualquer ponto da superficie de contato é a mesma, o que normal-
mente ocorre quando o acoplamento é ou apresenta pouco desgaste.

Se¢do 3.2 / Embreagens e freios - parte I1 - 131



Qual das alternativas a seguir preenche as lacunas de forma correta?
a) pressdo — desgaste — maior — temperatura — pressio — novo.

b) desgaste — desgaste maior — pressdo — pressdo — velho.

c) pressdo — desgaste — maior — pressdo — pressao — novo.

d) desgaste — desgaste maior — temperatura — pressao — velho.

e) pressdo — desgaste — menor- pressao — temperatura — novo.

3. O dimensionamento dos sistemas de freios ou embreagens requer o conheci-
mento do tipo do acionamento, do tipo do acoplamento, da estrutura de apoio e das
caracteristicas basicas do dispositivo onde sera utilizado. Considere uma embreagem
de placa (axial), que possui um par de superficies de fric¢do com didmetro externo
de 300 mm e didmetro interno de 225 mm. A forga atuante é 5 kN e o coeficiente de
fricgao considerado ¢ igual a 0.25.

A capacidade do torque ¢, respectivamente, pelo método do desgaste uniforme e pelo
método da pressdo uniforme:

a) 164 Nm - 165 Nm.

b) 164 Nm - 164 Nm.

¢) 165 Nm - 165 Nm.

d) 164 Nm - 146 Nm.

e) 156 Nm - 146 Nm.
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Secao 3.3

Embreagens e freios - parte I11

Dialogo aberto

Até agora nos concentramos no dimensionamento e na anilise de
projeto dos diferentes tipos de embreagens e freios disponiveis utilizando
duas metodologias de célculo: 0 método da pressdo uniforme e o método
do desgaste uniforme. Agora, chegou o momento de explorarmos questoes
relacionadas a elevagio de temperatura, selecio de materiais, considerando
o atrito, além de estudar o dimensionamento de outros tipos de embreagens,
acoplamentos e volantes.

Os fabricantes de freios e embreagens trazem em seus catalogos infor-
magdes bastante completas sobre torque e poténcia de diferentes modelos de
embreagens e freios disponiveis no mercado. Este material disponibilizado
também apresenta procedimento de especificagio e sele¢ao desses elementos
de maquinas, baseados no torque e na poténcia, de acordo com a aplicagdo
desejada e outros aspectos relacionados ao produto final em desenvolvimento.

Para que ndo se tenha problemas de dimensionamento, o projetista deve
levar em consideragéo os fatores de servigo, que é especifico de cada aplicagio.
Esse é um problema comum e é tido por muitos fabricantes como a causa
mais comum de problemas em embreagens e freios. Dessa forma, devemos
ficar atentos, pois o fator de servico ndo é padronizado: pode ser recomen-
dado fator de servico igual a 1,5 para determinada aplicagdo, enquanto outro
fabricante recomenda um fator de servigo igual a 3,0. O projetista, portanto,
deve seguir a recomendacgio especifica do fabricante para fazer a selecdo
mais adequada dos produtos, considerando as cargas as quais o elemento de
maquina serd submetido, bem como as condi¢des ambientais. Ainda, é uma
preocupagdo importante estabelecer um plano de manuten¢do preventiva
para que a vida util dos elementos seja prolongada.

Ja que vocé domina o dimensionamento de engrenagens e freios, como
gestor do departamento de engenharia, é frequente a solicitagdo de treina-
mento para os colaboradores da area comercial. Esses treinamentos sio
importantes e garantem que o produto oferecido pela empresa encontrara,
de fato, as necessidades do cliente. O dimensionamento correto é sindbnimo
de economia. Nesse contexto, vocé ministrard um treinamento para a equipe
comercial sobre dimensionamento e selegio de um eixo cardan, que faz a
transmissdo de poténcia de um trator para uma rogadora. Essa operacdo
sera realizada com a tomada de poténcia a 540 rpm, o comprimento do eixo
cardan é 1 metro e o angulo de trabalho é de 12°. Para essas condigdes de
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operac¢io, qual equacionamento deve ser considerado? E quais os fatores de
condigdes de carga devem ser utilizados no equacionamento?

Descreva o passo a passo do processo de selecdo e, com base na teoria,
auxilie os seus colegas de empresa a apresentarem excelentes resultados.

Maios a obra!

N3o pode faltar

Comegamos a tltima se¢do da unidade sobre freios, embreagens e acopla-
mentos relembrando a ultima equacdo estuda anteriormente, que é do

. E
calor gerado, em Btu, pelo sistema de embreagens: H = 5336 em que E

¢ a energia total dissipada. A elevagdo de temperatura pode ser aproximada

- H
ela equacdo: AT=——
P E cCw

P

Em que: AT ¢ a elevagdo de temperatura em °F, H é o calor gerado em
Btu, C, ¢ a capacidade térmica especifica em Btu/(Ib,-°F) e W é a massa
da embreagem ou componentes do freio. Essa equagdo pode ser utilizada
para explicar o que ocorre quando uma embreagem ou freio sdo acionados,
no entanto, existem diversas varidveis para se apontar com precisio qual
o parametro que possui maior influéncia no projeto. Se um objeto possui
temperatura inicial 7T, em um ambiente de temperatura T _,0 modelo de
resfriamento de Newton é dado por:

T-T,
T, —T,

1

= exp|— had | em que:
wC,

T: temperatura no instante t [°F]

T, : temperatura inicial [°F]

T : temperatura do ambiente [°F]

h o : coeficiente global de transferéncia de calor [Btu/ (in* s °F)]
A: area da superficie lateral [in® ]

W: massa do objeto [Ibm]

C, : capacidade térmica especifica do objeto [Btu/(Ib, -°F)]
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Assimile
Vamos analisar o grafico da Figura 3.21. Ele representa a equagdo que
! acabamos de estudar. A curva ABC representa o declinio exponencial de
temperatura e no instante t, ocorre um segundo acionamento do freio,
que provoca um rapido aumento de temperatura, que se elevaa T, e,
entdo, uma nova curva de resfriamento se inicia. Para acionamentos
repetidos, surgem picos de temperatura até que o freio seja capaz de
dissipar uma quantidade de calor igual a energia absorvida entre as opera-
¢Oes. A capacidade de dissipagdo de calor deve ser dimensionada para que
as temperaturas do disco e da pastilha ndo sejam prejudiciais aos demais
componentes da maquina. Observe também que para cada operagdo, a
elevagdo de temperatura AT pode ser diferente.

Figura 3.21 | O efeito do acionamento da embreagem e freio sobre a temperatura

Temperatura instantanea T;

Tempo ¢

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 842).

Levando em consideragéo as condi¢des de operagio anteriores, a taxa de
calor é calculada por: H,,,, =hA(T—=T,)=(h + f,h)A(T T, ), em que:
h,: componente de radiagdo de i [Btu/(in’-s° F)] (Figura 3.22)
h,: componente de convecgdo de i, [Btu/(in>-s-° F)] (Figura 3.22)

f, « fator de ventilagdo (Figura 3.23)
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Figura 3.22 | Coeficiente de transferéncia de calor com o ar parado

353

294 | i

235

17,6 |

(h.ou h,) (W/m*°C)

11,8

h:
59| //—

0 50 100 150 200 250 300
Elevagio de temperatura T — T (°F)

Coeficiente de transferéncia de calor

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 843).

Figura 3.23 Fator de ventilagdo
8

Fator de multiplicagdo f,

0 6 12 18 24
Velocidade de ventilagio forgada (m/s)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 843).
A energia E absorvida pelo freio, em Btu, parando uma inércia rotacional
. , 1 I
equivalente I, para I, =1 e I, =0, é dada por: E=— (wz —w;) , em

29336 "
que @, ¢éa velocidade angular original e w; é a velocidade angular final.

A temperatura maxima T, precisa ser alta o suficiente para transferir E
em #, (em segundos). Rearranjando a equagdo do modelo de resfriamento
de Newton, temos que essa temperatura T, é dada por:

AT h A

Tmax :Tw+7:’ em que ﬁ:i
l—exp(—ﬂtl) wce,
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Faga vocé mesmo

Verifique o equacionamento e demostre a equagdo anterior a partir do
modelo de resfriamento de Newton! Ndo hesite em tirar dividas com o
seu professor!

Materiais de fricgdo de freios e embreagens devem atender, dentre outras,
as principais exigéncias de servigo, tais como: elevado coeficiente de fric¢éo,
habilidade de suportar altas temperaturas, possuir boa condutividade térmica
e alta capacidade de calor especifico, boa resisténcia, flexibilidade e compati-
bilidade com o ambiente de aplica¢io.

A Tabela 3.1 apresenta a drea de superficie de fric¢do requerida para
varias poténcias de frenagem. J4 a Tabela 3.2 mostra caracteristicas impor-
tantes de materiais de fric¢do.

Para acessar as tabelas utilizadas nesta sec¢do, utilize o link

( )-

Como destacamos no inicio de nosso estudo, é importante a consulta
de catdlogos de fabricantes devido ao fato de a manufatura de materiais de
friccdo ser um processo altamente especializado, principalmente, no que
diz respeito a aplicacdes muito especificas. Sobre os materiais com os quais
sao manufaturados, destacamos os seguintes componentes, revestimentos e
pastilhas de freios de embreagens:

1. Algoddo trangado: produzidos com cinto de tecido impregnado
com resinas e polimerizado, fornecidos em rolos de até 6 metros
de comprimento. Possuem espessuras que variam de 3 a 25,4 mm
com largura de até 30,5 cm. Sdo utilizados como revestimentos de
maquinas pesadas.

2. Asbesto trancado: semelhante ao de algoddo trancado, podendo
conter particulas de metal, sendo menos flexiveis. Possuem menor
variedade de tamanhos disponiveis e também sao utilizados como
revestimentos em maquinas pesadas.

3. Asbesto moldado: feito com fibra de asbesto e modificadores de
fricgdo, um polimero termorrigido é utilizado para formar um
molde rigido ou semirrigido. Utilizado, principalmente, como reves-
timentos em freios de tambor. As pastilhas de asbesto moldado sdo
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similares aos revestimentos sendo, no entanto, menos flexiveis.

4. Metal sinterizado: as pastilhas sdo feitas de uma mistura de cobre
e/ou particulas de ferro, moldadas sob pressdo elevada e entdo
aquecidas para fusdo do material. Sdo utilizadas em freios e embrea-
gens em maquinas de servi¢o pesado.

5. Cermeto: utilizado na fabrica¢do de pastilhas e possuem contetido
ceramico.

Os revestimentos podem ser manufaturados com uma mistura de
materiais para que se tenha a resisténcia de desgaste, coeficiente de fric¢ao
adequado a aplicagdo e capacidade de suportar temperaturas as quais serao
sujeitas. Algumas propriedades mecénicas desses revestimentos podem ser
consultadas na Tabela 3.3, e a Tabela 3.4 apresenta mais propriedades de
materiais de atrito que podem ser utilizados a seco ou umidos, pulverizando
ou mergulhando esses componentes em 6leo.

A Figura 3.24 ilustra embreagens de mandibula: uma forma de embree
agem de contato positivo que possui como caracteristica o nao deslizamento,
ndo gera calor, ndo pode ser engatada com rotacdes elevadas e apresenta
choque apos o engate independentemente da velocidade. Sdo embreagens
utilizadas em aplicagbes em que se requer operagdo sincrona, como prensas
oulaminadores. A diferenca no projeto desse tipo de embreagem esta relacio-
nada ao formato das mandibulas, que podem possuir forma de catraca, dente
de engrenagem ou espiral.

Para aplicagcbes em que dispo-
sitivos operados por motor devem
rodar a um limite definido e fazer
uma parada, o tipo de embreagem
de alivio de sobrecarga ¢ utilizado
(Figura 3.25).

Figura 3.24 | Embreagem de mandibula

Para dimensionamento e
obtencio das tensdes e deflexdes
destasembreagens, as cargas de fadiga
e de choque devem ser consideradas,
assim como o desgaste, conforme
vimos nas se¢Oes anteriores desta
Unidade. Existem muitos tipos de
embreagens de desengate disponi-
veis em catalogos de diversos fabri-
Fonte: https://slideplayer.com/ cantes, construidas com capacidades
slide/13743762/. Acesso em: 30 jan. 2019. de centenas de cavalos de poténcia.

Acoplamento de embreagem de mandibula espiral

138 - U3/ Embreagens, freios, acoplamentos e volantes


https://slideplayer.com/slide/13743762/
https://slideplayer.com/slide/13743762/

Figura 3.25 | Embreagem de alivio de sobrecarga utilizando um distensor

pR— -

fELL|
==

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 849).

>oc Reflita
Como nas embreagens ilustradas acima ndo existe deslizamento, vocé
) consegue identificar as causas de perda de poténcia nesse tipo de
transmissao?

>~ Dica
@ Nesta se¢do comentamos bastante sobre diversos materiais, comple-

! mentamos o conhecimento estudando mais tipos de embreagens e
acoplamentos e destacamos a importancia de se consultar os catalogos
disponiveis no mercado. Faga uma pesquisa e se aprofunde nos catalogos
selecionados para sua verificagdo:
VULKAN. Embreagens Industriais — Vulkan Drive Tech. 2010.
Sachs - Catdlogos em PDF.
LUK. Catalogo de Aplicagdes. LUK. 2010/2011.
HD. Catalogo de embreagens. HD. 2017.

Agora vamos considerar a representagdo matemadtica do volante na
Figura 3.26. O volante ¢ um elemento que absorve energia mecanica aumena
tando sua velocidade angular e transmite energia diminuindo a velocidade.
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Figura 3.26 | Representagdo matematica do volante

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 809).

A equac¢io de movimento para este elemento é dada por:

ZM:Ti(Qi,éi)—I},(Bo,éo)—Iézo , ou seja, Ié:ﬂ(a,w,-)—n(%,wo) em
que T, é positivo e T, negativo e ambos dependem dos deslocamentos e das
velocidades angulares; § e § sdo a primeira e segunda derivadas tempo-
rais de @, respectivamente. Quando se conhecem as fungées de torque de
entrada e de saida, podemos resolver a equac¢io utilizando técnicas conhe-
cidas de solugdes de equagdes diferenciais. Para evitar isso, tratamos o eixo
como elemento rigido em que 6, =60 =4, . A equagdo torna-se igual a:

16 = T, (0,w)—T0(0,w)

L)

Exemplificando

Estamos interessados em conhecer o desempenho global do volante.
Para fazer essa analise, vamos considerar a situagcdo representada
no grafico da Figura 3.27.

A um torque T, o eixo roda de ¢, a 6,, 0 que gera uma aceleragdo
positiva, que eleva a velocidade angular de w, paraw,. Em um
segundo momento, o eixo gira de 6, a 6, com torque igual a zero.
Assim, a aceleragdo é igual a zero e a velocidade angular perma-
nece constante, ou seja, w, =w, . Um torque na diregcdo negativa é
aplicado de 6, a 6, , provocando diminui¢io da velocidade de w,
para w,.

Figura 3.27 | Representagdo matematica do volante

T, o
L AT TR
@
—— ~
o | U \\:’i__
0, 6; i
6, 6 o

~

1 ciclo

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 851).
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0 trabalho introduzido no volante corresponde a area do retangulo U, , ja
o trabalho transferido é correspondente a drea do retangulo U, respec-
tivamente, dados por:

U =T(0,-6,),

U,=T,(0,-0,)

Considerando este exemplo, o que acontece com a velocidade angular se
o U, for maior do que U, e vice-versa? E, ainda? Se desconsiderarmos

as perdas por atrito, qual a caracteristica da velocidade angular final
quando U, =U,?

Podemos descrever as relagdes estudadas até aqui em termos de energia
g 1
cinética. Para 0 =0, , temos que: E, = Elwf epara =90,,

1 T
temos que E, = Ele . A mudanga na energia cinética é dada por:

EZ—EI:%I(wf—wf).

Diferentemente de nosso exemplo, algumas situa¢des no cotidiano de um
engenheiro podem exigir integracdo por métodos numeéricos, como é o caso
do motor de combustéo interna de um cilindro (Figura 3.28).

Figura 3.28 | Relagdo entre torque e angulo de manivela para um motor de combustdo interna
de quatro ciclos

Torque de manivela T

~

Angulo de manivela ¢

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 851).

Em casos como este, é conveniente definir um coeficiente de flutua¢do de
velocidade:

w, —Ww w, tw

C =22_*1 em que é dado por: w=
w

A equagdo da mudanga na energia cinética pode ser fatorada, resultando
em:
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1
E,—E, :f(wz —wl)(wz +wl)
2

Substituindo os termos referentes ao coeficiente de flutuagio de veloci-
dade, obteremos a equagdo que pode ser utilizada para que se calcule a
inércia apropriada para a mudanga de energia cinética desejada no projeto:

E,—E =Clu’

Sem medo de errar

Uma das demandas frequentes ao departamento de engenharia é a solici-
tagdo de treinamento para os colaboradores da area comercial. Esses treina-
mentos sdo importantes e garantem que o produto oferecido pela empresa
encontrar, de fato, as necessidades do cliente. Nesse contexto, vocé ministrara
um treinamento para a equipe comercial sobre dimensionamento e sele¢io de
um eixo cardan, que fard a transmissdo de poténcia de um trator para uma
rogadora. Essa operagdo serd realizada com a tomada de poténcia a 540 rpm, o
comprimento do eixo cardan é 1 metro e o angulo de trabalho é de 12°.

Em primeiro lugar, consultamos a area de suprimentos para verificar os
fornecedores desse tipo de acoplamento. O analista passou o enderego de
dois catdlogos eletronicos: do Fabricante TecTor e do Fabricante INEC. Os
catdlogos descrevem o procedimento de selegdo e fatores de servigo.

Para calculo do torque nominal, é necessario determinar a poténcia na
tomada de poténcia, para isso, verificamos o catalogo do trator (Valtra).
A poténcia na tomada de poténcia para uma rota¢do de 540 rpm ¢ 110 cv.
Assim sendo, o torque nominal (T, ) é calculado pela equagéo:

7162P
T —

nom —

om

n

em que: T = torque nominal [N.m]

P = poténcia na tomada de poténcia [cv] = 110 cv

n = rota¢do na tomada de poténcia [rpm] = 540 rpm

_ 7162P _ 7162(110)
n 540

T

nom

=1460 N.m

O torque calculado (T, ) ¢ dado pela equacdo a seguir. O fator de servico
é determinado considerando um motor a combustdo com 4 cilindros, com
servico irregular e massas grandes a acelerar com choques fortes, funciona-
mento de até 8 horas por dia, sem influéncia de temperatura e com 1 a 10
partidas por hora.
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T,=T,, xFS

nom

em que:
T, = torque calculado [N.m];
FS = fator de servigo (Tabela 3.5) = F xF,xF,xF, =3,0x1,0x1,0x1,0=3,0

Tabela 3.5 | Fator de servigo (FS) para maquinas agricolas

Motor de combustio com 1 ou 2 cilindros.

MAQUINA ACIONADORA: MG, B GOPUESaD C5HT 2 01 3 CHWITES
Motor de combustio com 4 ou mais cilindros
Motor elétrico ou turbina a vapor

MAQUINAS ACIONADAS Fator de Servigo - “F1”

a) Com servio regular e reduzidas massas a acelerar:
- Bombas centri iquidos, Jétricos, ventiladores com N/n = 0,05 etc...

10 15 22 26

b) Com servigo regular e pequenas massas a acelerar:
- Pequenos elevadores, exaustores, correias transportadoras para maleriais a granel, agitadores para liquidos, maquinastéxteis, 1,5 2,0 25 2,8
compi rotativos, . ventiladores com Nin=0,052a0,1etc..

) Com servigo irregular ¢ médias massas a acelerar:

- Sopradores de émbolo rotative, fomos giratdrios, maquinas impressoras, correias ransportadoras paramaleriais brutos, guinchosde 2.0 25 28 3,0
pontes rolanles, maquinas para madeira, bombas rolativas para semi-liquidos, elevadores de carga, agitadores para semi-liquidos, " ! ’
ventiladores com Nin=0,1

d) Com servigo irregular e médias/grandes massas a acelerar, com choques levesifortes:

- Desfibradores de polpa, bombas & compressores de émbolo com grau de desuniformidade de 1:100 & 1: 200, moinhos de bolas,

bombas para substancias pastosas, elxos de barcos, moinhos centrifugos, roscas transportadoras, dragas, laminadores, trefiadores 05 309 32 35
de arames, moinhos de martelo, calandras, bombas & compressores de &mbolo com volante pequenc, prensas, maquinas vibradoras, ' . ' *
translagio de carro e ponte rolante.

f) Com servico irregular e massas muito grandes a acelerar, com chogues muito fortes:

- Compressores e bombas de émbolo sem volante, d Ida, serras trensde o] 3'0 3’2 3’5 4’0
g) Outros equipamentos Sob consulta
FUNCIONAMENTO Mais do - s 1 PARTIDASHORA 01 1 21 41 81 A(SEAA
DIARIO (horas) até 8 16 24 10 20 40 80 160 160
FATOR - “F4"
FATOR - “F2" 10 107 110 a) 1 1,10 120 125 140 150
EmFUNGAO B 11,10 1,15 120 135 140
TEMPERATURA Maisde - 75 85 DO TIPO DE ) 1 1,07 115 120 1,30 1,40
AMBIENTE (°C) sobre 75 85 - CARGADA d) 1 1,07 112 115 1,20 1,30
TABELADEF1 1105 1,12 115 1,20 1,30
FATOR - “F3" 10 12 . n 11,05 1,10 112 1,12 1,12
a) Sob consulta

Fonte: http://www.minasmecanica.com.br/catalogo/speflex.pdf. Acesso em: 30 jan. 2019.

T, =1460%3,0=4380 N-m

O torque maximo (T},
T .=T.xK

max

) é calculado utilizando-se a seguinte equagdo:

ax

em que: K = fator de condi¢des de carga (Tabela 3.6). Considera-se
choque pesado para célculo.
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Tabela 3.6 | Area de material de friccdo de acordo com a poténcia média de frenagem

Condigoes de carga Fator K
Carga continua 1,2al5
Choques leves 1,5a2,0
Choques médios 2,5
Choques pesados 3,0
Choques extremos e reversos 4,0a6,0

Fonte: http://www.tector.com.br/imgs/produtos/95-079CT-Cardan_ECI_a6lI3gra.pdf. Acesso em: 30 jan. 2019.

T, =T,xK=4380x3,0=13140 N-m

Para o célculo do torque continuo, utiliza-se a equagéo:
T =T, xk xk,xk,

em que k; é o fator de choque; k, é o fator de vida util e k; é o fator
angular. Estes fatores podem ser obtidos consultado o catdlogo do fabricante
(Tabela 3.7). Consideramos que a montagem serd executada com elemento
elastico, a vida util sera de 20 mil horas e o 4ngulo de trabalho de 12°.

Tabela 3.7 | Fatores para determinagdo do torque continuo

K1 - Fatorde Choque
EClsao acionados por motores elétricos ou de combustao, piques de torque que ocorrem e excedem co torque nominal
devem serlevados em consideragdo.
(" Acionamento COM elemento SEM elemento )
Fator K1 eléstico elastico
Motor elétrico 1,00 1,00
Gasolina 4 ou + cil. 1,25 1.75
Gasolina 1a 3 cil. 1,50 2,00
Diesel 4 ou + cil. 1,50 2,00
\_ Diesel 1 a 3 cil. 2,00 2,50 J
K2 - Fator Vida Util
Obtem-se uma vida Util estimada, superior a 5000 horas, aplicando-se fatores do quadre abaixo:
[ Vida (x10? horas) 10 20 30 40 50 60 70 80 a0 100
[ Fator K2 1,2 1,5 1.7 1.9 2,2 2.4 2,5 26 2.7 2,9

K3 - Fator Angular
EClem trabalhos superiores a 3 graus, deverdo ser aplicados os fatores do quadre abaixe:

[Angu\odeTrabalho <3 4 6 8 10| 12 | 14 | 16 | 18 20| 22 | 24 | 26
lFatDrKE 1 {115)|1,30 |1,40(1,50|165(18 |19 |20 |210|230|240| 250

Fonte: http://www.tector.com.br/imgs/produtos/95-079CT-Cardan_ECI_a6lI3gra.pdf. Acesso em: 30 jan. 2019.

T =4380x1,5x1,5x1,65=16260 N-m

Considerando os calculos apresentados e os parametros relacionados
com comprimento de 1 metro do eixo e consultando o catdlogo do fabricante
TecTor', na pagina 7, pelos torque maximo e continuos calculados e 4ngulo
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de trabalho, selecionamos o cardan TTECI 225 - 74B Tipo 1 com a flange F1.
Consultando a pagina 9 do catdlogo INEC para as mesmas especifica¢des,
selecionamos o modelo 2503 Tipo 1, que possui 1 metro de comprimento.

Avanc¢ando na pratica

Projeto de um volante

Descrigao da situagao-problema

Vocé é o engenheiro responsével pela ferramentaria e recebe a tarefa de
estimar a inércia do volante para controlar as flutuagdes na velocidade da
prensa de uma puncionadeira acionada por um motor de torque constante,
que opera a 1200 rpm (126 rad/s). Considera-se a operagdo da prensa da
seguinte maneira: o torque sobe de 0 até 10.000 Ibf-ft, permanece constante
por 45°, cai a zero para os proximos 45°, sobe para 6000 Ibf-ft para os proximos
45°, e cai de volta a zero até ao final do ciclo (Figura 3.29). O grafico da Figura
3.30 mostra como a velocidade angular oscila em fungéo do deslocamento
angular em um ciclo de operagdo. O coeficiente de flutuagdo de velocidade
considerado ¢ igual a 0,2.

Figura 3.29 | Torque da prensa e torque motriz versus o deslocamento angular

TA
10.000 —
L,— T ]
= 8000 |
=
g 6000
o
f§ 4000 |
Tmul
2000 = =4 — 4~ ___[_ ___________
00»;4:'/) eumin
0 ]
- Sx Deslocamento, rad
xx x 4
4 4 4
2x
(Um ciclo)

Fonte: Collins et al. (2006, p. 664).
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Figura 3.30 | Velocidade angular em fungdo do deslocamento angular em um ciclo de operagdo
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(Um ciclo)

Fonte: Collins et al. (2006, p. 665).

Resolugio da situagao-problema
A curva do torque do motor é dada por:
motor

10000~ + 6000~ = 27T
4 4

O torque do motor é, portanto:
;160007

motor ~

=2000 Ibf . ft
8m

A maxima varia¢do de energia cinética é dada por:
E,—E, = (10000— 2000)% +(6000— 2000)% = 9425 Ibf ft

A inércia do volante é dada por:

_E,—E 9425

I==2—1=——"—=297Ibf s’.in
Cw’  0,2(126°)

Faca valer a pena

1. Os materiais utilizados para manufatura de freios e de embreagens devem ter alta

resisténcia ao desgaste, a riscos por atrito e a desgaste por contato, um coeficiente de
atrito alto e estavel, capacidade de resistir a altas temperaturas, boa condutividade
térmica e, dentre outras caracteristicas, deve ter um custo adequado. Geralmente,
esses elementos de mdquinas consistem em um componente metdlico, feito de ferro
fundido ou ago que, quando acionado, é pressionado contra um componente de
acoplamento com revestimento que possui alto coeficiente de atrito, boa resisténcia a
temperatura elevada e boa resiliéncia.
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Analisando os materiais de atrito, associe corretamente a coluna da esquerda com a
coluna da direita:

Coluna esquerda Coluna direita

I - Algodio trangado () Pastilhas sdo feitas de uma mistura de cobre
e/ou particulas de ferro, moldadas sob pressdo
elevada e entdo aquecidas para fusdo do material.

IT - Asbesto trangado () Utilizado na fabricagio de pastilhas e possuem
contetudo ceramico.

III - Asbesto moldado () Produzidos com cinto de tecido impregnado
com resinas e polimerizado, sdo utilizados como
revestimentos de méquinas pesadas.

IV - Metal sinterizado () Feito com fibra de asbesto e modificadores
de fricgdo, um polimero termorrigido ¢é utilizado
para formar um molde rigido ou semirrigido.

V - Cermeto () Pode conter particulas de metal, sendo menos
flexiveis. Possuem menor variedade de tamanhos

disponiveis.

a)IlV-V-I-1I-1IL
b)IV-V-1-1II - 1L
OV-IV-I-II-1IL
d)IV-V-II-1-1IL
e)I-TI-MI-IV-V.

2. 0s acoplamentos sdo conjuntos mecanicos empregados na transmissdo de
movimento de rotagdo entre duas arvores ou eixos-arvores, cuja fungdo é promover a
unido entre os eixos, independentemente do alinhamento. O acoplamento de mandi-
bula quadrada ou garras sdo elementos de transmissdo constituidos por tocos de
borracha encaixados nas aberturas do contra-disco.

Sobre as caracteristicas desses acoplamentos, selecione a alternativa correta:
a) Geram calor excessivo durante seu funcionamento.

b) O engate é realizado a altas velocidades.

¢) Apresentam deslizamento.

d) O engate a qualquer velocidade ¢ seguido de choque.

e) Nenhuma das alternativas.

3.4 embreagem axial se constitui de um conjunto de pecas destinado a promover
alteragdo do movimento relativo de torragdo entre dois elementos ou pegas de uma
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maquina. Imagine a situagdo analisada por vocé em que uma embreagem possui 250
mm de didmetro interno e 300 mm de didmetro externo, transmitindo um torque de
40 N.m. Trabalhe supondo que a pressdo méxima ¢ igual a 50 psi.

Selecione, pelo método do desgaste uniforme, o material para fabricagdo da embre-
agem.

a) Asbesto trangado em ago ou ferro fundido.

b) Asbesto moldado em ago ou ferro fundido.

¢) Ferro fundido em ferro fundido.

d) Asbesto impregnado em ago ou ferro fundido.

e) Aco carbono em ago.
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Unidade 4

Eixos e eixos arvore, parafusos e elementos de
fixacao

Convite ao estudo

Prezado aluno! Chegando até aqui, ao pensar em maquinas rotativas, um
engenheiro em formac¢do imagina um sistema em que um eixo ¢ utilizado.
Geralmente, o material escolhido para manufatura do eixo é o ago, que pode
ter sua composi¢do quimica diferenciada, de acordo com a aplicagdo do
projeto. Além disso, para posicionamento de demais elementos de maquinas,
tais como engrenagens, O eixo apresentaré ressaltos, que sao elementos
concentradores de tensdes e, portanto, devem ser considerados quando da
analise de tensdes em um projeto. Sdo também concentradores de tensdes
rasgos de chavetas e ajustes por interferéncia. E importante que se observe,
durante o desenvolvimento do projeto, frequéncias criticas, nas quais os
eixos entrardo em ressonancia com grandes deflexdes, ocasionando falhas.

Outro tema bastante importante na area de projetos mecinicos sdo os
fixadores, em que uma das vantagens de sua utilizacdo é permitir a reali-
zagdo de manutengdo. No esfor¢o de se reduzir o numero de fixadores em
uma maquina, pesquisas sdo realizadas com este intuito e culminam em
uma gama de dispositivos disponiveis no mercado a serem selecionados pelo
projetista, que deve estar atento a todas as inovagdes.

Neste altimo desafio, vocé fara o papel do engenheiro de célculo respon-
savel pelo dimensionamento de um eixo submetido & tor¢do repetida
com flexdo repetida, sendo que o projeto deverd atender ao coeficiente de
seguranca de 2,5. O material a ser utilizado na manufatura do eixo é ago para
vida infinita. Vocé deve considerar que o torque e 0 momento variam no
tempo de modo repetitivo. As componentes médias e alternante do torque
sdo 73 lb.in. As componentes médias e alternante do momento sdo iguais
em magnitude. Quais devem ser os fatores de seguranga a serem conside-
rados no projeto? Qual é o equacionamento necessdrio para se determinar o
didmetro nos pontos de interesse do eixo?

Na segunda etapa, para o eixo com o qual vocé trabalhou anteriormente,
devera ser projetada a chaveta. As chavetas serdo quadradas e paralelas,
manufaturadas com ago SAE 1010; os rasgos serdo produzidos com fresa
de topo. Qual é o método de calculo para obtengdo das tensdes? Quais sdo



os coeficientes de seguranca encontrados? Quais consideragdes deverdo ser
feitas para que o projeto se torne viavel?

Por fim, mas nio menos importante, vocé deverd determinar as tensoes
de von Misses e a tensdo maxima de cisalhamento na raiz de um parafuso de
poténcia de rosca quadrada que sera utilizado em uma prensa. O parafuso de
poténcia é um dispositivo que transforma o movimento angular em linear
e, geralmente, transmite poténcia. Quais sdo os pardmetros geométricos do
parafuso? Quais sdo as tensdes de corpo? Qual é equacionamento a se utilizar
para determinar as tensdes von Misses e a tensdo maxima de cisalhamento
na raiz desse parafuso?

Ja estamos chegando ao final do contetdo que, com certeza, sera
muito importante em sua vida profissional como engenheiro. Foque nos
estudos, resolva as situagdes-problema e busque exemplos para aprofundar
seu conhecimento!



Secao 4.1

Eixos e componentes de eixos - Parte |

Dialogo aberto

Prezado aluno, quando um engenheiro em formagdo, como vocé, pensa
em projetos de maquinas, facilmente imagina um sistema em que um eixo
¢ utilizado. Para que se projete o eixo, no entanto, ¢ necessdrio um extenso
trabalho preliminar para defini¢ao de outros elementos de maquinas e dispo-
sitivos, ja estudados em nosso curso, que serdo alocados no eixo em questéo.

O eixo é um elemento rotativo utilizado para transmissdao de movimento
ou poténcia e possui, na maioria das vezes, se¢do circular. Fala-se que um
eixo ¢ fixo quando este tem a fungdo de suportar elementos girantes, como
rodas e polias; neste caso, tem a fun¢do de suportar as cargas transversais
aplicadas. No caso de eixos rotativos, elementos da superficie vdo da tragao
a compressdo a cada volta do eixo, desta forma, o eixo deve ser projetado
contra a falha por fadiga.

Com isso em mente, na primeira parte deste tltimo desafio, vocé fard o
papel do engenheiro de célculo responsavel pelo dimensionamento de um
eixo submetido a tor¢do repetida com flexdo repetida (Figura 4.1), sendo que
o projeto devera atender ao coeficiente de seguranga de 2,5. O material a ser
utilizado na manufatura do eixo é ago para vida infinita (isso significa que, para
um numero bastante elevado de ciclos, o material ndo falhara por fadiga).

Figura 4.1 | Geometria preliminar do projeto
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Fonte: Norton (2004, p. 487).

sem escala
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Vocé deve considerar que o torque e 0 momento variam no tempo de
modo repetitivo. As componentes médias e alternante do torque sao 73 Ib.in.
As componentes médias e alternante do momento sdo iguais em magnitude.
Os graficos de torque e momentos sdo apresentados na Figura 4.2. Em qual
situagdo de carregamento o projeto se enquadra? Qual é o equacionamento
necessario para se determinar o didmetro nos pontos de interesse do eixo? Os
valores encontrados sdo os valores adotados no projeto?

Figura 4.2 | Torque e momentos
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0 2 4 6 8 0 2 4 6 8 0 2 4 6 8
comprimento do eixo (in)  comprimento do eixo (in) comprimento do eixo (in)
Momento médio Momento alternante Momento de pico
c
120
80 80 80{ B
40 40 /_/\ 40 D
0 -2 0+ T I -
0 2 4 6 8 0 2 4 6 8 0 2 4 6 8

comprimento do eixo (in) comprimento do eixo (in)  comprimento do eixo (in)
Fonte: adaptado de Norton (2004, p. 492).

Para resolver este problema, nesta se¢do, aprofunde seus conhecimentos
relacionados a disposi¢do geométrica de eixos e dimensionamento conside-
rando as tensdes e a resisténcia do material, para que vocé consiga apresentar
o melhor resultado. Bom trabalho!

Nao pode faltar

Eixos de transmissdo de rotagio estdo, de forma geral, submetidos a dois
tipos de cargas: tor¢io devido a transmissdo do torque ou flexdo devido as
cargas transversais, que, na maioria dos projetos, ocorrem simultaneamente
e podem, também, ser constantes ou variar com o tempo.

Quando o eixo esta sujeito a cargas de flexdo transversais fixas, as tensdes
se alteram, de forma que os elementos que compdem o eixo em questdo ora
estdo sob tragdo, ora estdo sob compressao. Tal comportamento indica que o
eixo rotativo deve ser projetado contra falha por fadiga.
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Qooc Reflita
Imagine a situagdo em que um eixo é estaciondrio (ndo-rotativo) e
: as polias e engrenagens rodam em relagdo a ele. Neste caso, o eixo
ndo transmite nenhum torque. Qual seria o método adequado para
seu dimensionamento?

Em termos de geometria, é possivel projetar um eixo sem variagdes de
didmetro ao longo de seu comprimento. Isso, no entanto, ndo é comum. A
geometria de um eixo, geralmente, é composta por degraus ou ressaltos, com
variacdo diametral para acomodagdo de elementos, tais como engrenagens,
polias e mancais (Figura 4.3).

Figura 4.3 | Geometria e disposi¢do de dispositivos no eixo

colar
engastado

anel retentor

pmo
{ conico

ajuste sob
pressao

degrau degrau

ajuste sob
pressao

roda dentada polia

engrenagem

Fonte: Norton (2004, p. 479).

Assimile

Os degraus e os ressaltos sdo importantes para que os elementos sejam
! posicionados de forma precisa no eixo, bem como ajustar o diametro

as dimensdes padronizadas de elementos de maquinas disponiveis

em catalogos.

Os elementos sdo, frequentemente, fixados ao eixo por dispositivos de
localizagdo, tais como chavetas, anéis de reten¢do ou pinos. O projeto utili-
zando esses componentes requer alteragdes no eixo que provocam concen-
tracdo de tensdes e devem ser considerados no calculo de tensées de fadiga
para o eixo. Dependendo das caracteristicas do projeto, outros dispositivos
podem ser utilizados ao invés de chavetas e pinos. Muitos projetos utilizam
colares de engaste, em que o colar é for¢ado entre o espaco do cubo e do
eixo por meio de aperto de parafusos, gerando atrito para transmissdo do
torque. Outra forma, tema a ser estudado mais a frente, é o ajuste de pressdo
e contragao.
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C@ Exemplificando
I Outra situagdo comum no projeto de maquinas é a utilizagdo de mancais

de rolamento, que sdo ajustados por pressdo ao eixo e a caixa. Para
tal, é necessario que um eixo, de didmetro maior do que o diametro do
mancal, seja usinado, para que seja ajustado no mancal. Para que ndo
se permita movimentagdo axial contra o mancal, utiliza-se um anel de
retengdo, que deve ser especificado, para que a ranhura também seja
usinada no eixo. Esse sistema de fixagdo é amplamente utilizado, princi-
palmente na industria automobilistica, sendo uma opgdo segura para
cargas e rotagGes elevadas.

Dependendo da aplicagdo, como no caso de acoplamentos forgados
transversalmente, é necessario que o projeto evite tensdes axiais adicio-
nais geradas devido a dilatagdo térmica do eixo entre os mancais; para
isso, é previsto uma folga axial entre o mancal e o ressalto.

Devido ao elevado mddulo de elasticidade, para minimizar grandes defle-
x0es, 0 a¢o é um material amplamente empregado em projetos de eixos. O
ferro fundido também é utilizado e, para aplicagdes em ambientes maritimos
ou corrosivos, emprega-se bronze ou ago inoxidavel.

Os agos mais empregados em projetos de eixos de maquinas sdo o de
baixo ou médio carbono, obtidos por laminacéo a frio (para didmetros de eixo
inferiores a 3 in) ou laminag@o a quente (para didmetros de até 6 in — didme-
tros maiores requerem forjamento anteriormente a usinagem). Importante
ressaltar que a laminagéo a frio aumenta as propriedades mecanicas da liga,
no entanto o processo ocasiona o aparecimento de tensdes residuais de
tracdo na superficie.

De acordo com Collins, Busby e Staab (2017), dentre os agos empregados,
destacam-se os agos AISI 1010, 1018, 1020 ou 1035, que sdo, normalmente,
selecionados para aplicagdes de transmissdo de poténcia por meio de eixos.
Se uma maior resisténcia é necessaria, agos de baixa liga, como o AISI 4140,
4340 ou 8640, podem ser selecionados e, entdo, deverdo ser submetidos a
tratamentos térmicos para obten¢ao das propriedades desejadas.

A combinagio de um momento fletor e de um torque no eixo girante
cria tensdes multiaxiais. Se a direcdo for constante ao longo de tempo, consi-
dera-se um caso de tensdes multiaxiais simples; caso a dire¢do varie com o
tempo, trata-se de um caso de tensdes multiaxiais complexas. A maioria dos
eixos carregados tanto em flexdo quanto em torgdo estara na categoria de
tensdes multiaxiais complexas. Para efeitos multiaxiais, é necessario, primei-
ramente, encontrar as tensdes aplicadas nos pontos de interesse. As tensdes

 1s ~ . M M
média e alternada sdo dadas, respectivamente, por o,, =k, I'”C eo,=k I“C R
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em que: k,, e k, sdo os fatores de concentragio de tensio de fadiga por flexdo
para componentes média e alternantes, respectivamente; e M, e M, sdo o

momento médio e 0 momento alternante, respectivamente. Considerando que
4

d wd
0 eixo possui secdo transversal circular ¢= r=7 el =g 7 €M que déo

didmetro local da se¢do de interesse. Fazendo as substitui¢des nas equagdes
apresentadas anteriormente, temos que:

L 32M,
am = m > e
o ord?
32M
o =k 4
a f 7Td3

As tensoes torcionais de cisalhamento média e alternantes sao dadas,

. T,r i Lr
respectivamente, por Tm:kfsmT e Ta=Kg I
fatores de concentragio de tensdo de fadiga torcional para componentes
média e alternantes, respectivamente; T, e T, sdo o momento médio e o

momento alternante, respectivamente. Considerando que o eixo possui
4

d 7r
se¢do transversal sdlida circular r=7 e J =, > emque d é o didmetro

local da se¢do de interesse. Fazendo as substitui¢des nas equagdes apresen-
tadas anteriormente, temos que:

, em que: k. e k, sdo os

16T
m:kfsm ;"
d
16T
T, =k a
a fs 7['d3

A carga de tragdo axial F, pode ser encontrada por:

E_, 4
A g

A combinagdo de tor¢do e flexdo em materiais ducteis segue uma relagdo
eliptica, como definida pelas equagdes apresentadas na Figura 4.4. Esses
graficos sdo resultados de pesquisas que remetem aos primeiros traba-
lhos realizados na Inglaterra, por Davies, Gough e Polard, em 1930, sobre
comportamento de agos ducteis e ferro fundido submetidos a flexo-torgao.
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Figura 4.4 | Resultado experimental para amostras de ago submetidas a combinacdo de flexdo
e torgdo: a) dados do teste de fadiga por tensdo combinada para flexdo reversa combinada
com torgdo estatica; e b) dados do teste de fadiga por tensdo combinada para flexdo reversa
combinada com torg¢do reversa

Aco Ni-Cr-Mo, AlSI 4340

o K =142 (Flexio) O  Aco Ni-Cr

o Kk =284 (Flexdo) O Aco3% Ni O Aco carbono 0,1%
0  Ac03,5% Ni-Cr

Tensdo reversa flexional no limite de fadiga
Limite de fadiga em tor¢do pura

Tensdo reversa flexional no limite de fadiga
Limite de fadiga em torcdo pura

H | ]

1 I L i
0 02 04 06 08 1.0 0 02 04 06 08 10

Tensdo estética torcional T Tensao reversa torcional no limite de fadiga T
Resisténcia de escoamento a torcao S Limite de fadiga em torcao pura 8
(a) . (®)

Fonte: adaptada de Norton (2004, p. 483).

No projeto, é necessario levar em consideragdo tanto as tensdes quanto
as deflexdes. As tensdes no eixo podem ser calculadas em diversos pontos do
eixo considerando as cargas e o didmetro da se¢do. A deflexdo, no entanto,
requer que a geometria do eixo esteja definida. Desta forma, incialmente,
avaliam-se as tensoes e, a partir do momento em que se define a geometria,
as deflexdes sao determinadas. As frequéncias naturais também precisam ser
avaliadas neste projeto: se as frequéncias das fun¢des de forga forem préximas
a frequéncia natural do eixo, o sistema entra em ressonéncia, ocasionando
vibragdes, tensdes e deflexdes elevadas.

soc Reflita

Aqui vale a pena abrirmos um paréntese: a deflexdo, em muitos projetos, é
}

considerada o fator critico. Quais sdo as consequéncias da deflexdo no eixo?

O caso de fadiga multiaxial simples é aquele em que se tem flexdo e tor¢ao
variadas. Para eixos que estdo submetidos a este carregamento, a American
Society of Mechanical Engineers (ASME) desenvolveu uma metodologia de
projeto. Tal procedimento é apresentado na norma ANSI/ASME B106.1M-
1985 (Projeto de Eixos de Transmissdo Mecanica), em que se pressupde que
o carregamento é constituido por uma flexdo alternada (flexao média nula) e
torque fixo (componente alternada do torque nula). O método utiliza a elipse
definida na Figura 4.4, ajustada pelo limite de resisténcia a fadiga por flexdo
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o, e pelo limite de resisténcia ao escoamento em tragdo ¢, como envelope
de falha. Utilizando-se a rela¢ao de von Mises, a resisténcia de escoamento a
tracdo ¢ substituida pela resisténcia de escoamento torcional.

Comecemos o desenvolvimento do equacionamento com a equagdo do
envelope de falha visto na Figura 4.4a, considerando um fator de seguranga N ,:

o
NJ
s

e

ys

Em que a relagdo de von Misses para S, ¢ dada por: sﬁ:sy/\/g.
Substituindo as equagdes de tensdo alternada e tor¢ao média, bem como a
relagdo de von Mises, a equagdo do envelope de falhas pode ser organizada
para determinagio do didmetro do eixo (d), conforme apresentado a seguir:

2
3 T
+ 2k,
4 Sy

a

S

32N M
Lk
™ ['f

e

Outros critérios de falha sdo apresentados na Figura 4.5, na qual a linha
de falha eliptica é sobreposta as linhas de Gerber, Soderberg e Goodman
modificada. A linha eliptica se aproxima a linha de Gerber, mas diverge para
interceptar a linha de resisténcia ao escoamento. Embora apresente uma boa
aproximacdo para os resultados, a linha eliptica (elipse de Gough) fornece
resultados menos conservadores do que a combinagdo da linha de Goodman
com a linha de escoamento, usadas, em conjunto, como um envelope de
falha. As equagdes para os critérios de falha ilustrados sdo apresentadas no
Quadro 4.1.

Figura 4.5 | Diagrama de falha por fadiga

tr
LA

=]
| ——

tensdo alternante

tensdao média

Fonte: Norton (2004, p. 485).
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Quadro 4.1 | Critérios de resisténcia a fadiga de eixos

Critério de falha Férmula
2 2
ASME - Eliptico [Nf % +|N, T | —q
e ys
2
Gerber Nf%+ Nf;-—'”] =1
e ut
Soderberg Nf%—O—Nf;—m:l
e ys
N, 2o 4N, In =
Goodman f s, +N, 5.

Fonte: adaptado de Shigley, Mischke e Budynas (2005, p. 876).

Pesquise mais
CQ Consulte o material disponivel em sua biblioteca virtual para aprofunda-
~ mento tedrico. Verifique a Segdo 7.4, sobre projeto do eixo por tensdo,
na pdgina 353, do livro indicado a seguir:

BUDYNAS, R. G.; NISBETT, J. K. Elementos de Maquinas de Shigley. 10.
ed. Sdo Paulo: AMGH, 2016.

Para casos em que o torque ¢ varidvel, haverd um estado de tensdo
multiaxial complexo no eixo. Desta forma, as tensdes médias e alternantes
sao determinadas por meio das respectivas equagdes de componentes de von
Misses de tensdes médias e alternantes:

o = (am +0mm, )2 + 3Tfn

m
o 2 2
o, —.laa +37;

Ap6s o calculo das tensdes, podemos introduzir os valores encontrados no
diagrama de Goodman modificado (Figura Anexo 4.1) para cada um dos casos
de carregamento, para se determinar o fator de seguranga de acordo com o
material com o qual o eixo sera confeccionado. Se o modelo de falha usado for
o Caso 3, em que as cargas médias e alternantes mantém uma razio constante,
o coeficiente de seguranga (N, ) é determinado por:
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Em que S, ¢ a resisténcia a fadiga corrigida para o ciclo de vida selecio-
nado, e S,, ¢ o limite de resisténcia a tracdo do material.

Para o0 mesmo Caso 3, se considerarmos que a carga axial no eixo ¢ zero,
podemos determinar o didmetro de eixo para qualquer combinagio de carre-
gamento de flexdo e tor¢do por meio da seguinte equagio:

1
3

o [ 3T [ ]

f Sut

Em que:

K, =1+4(K, 1)

K,=1+q(K,—1)

Para visualizar o Diagrama de Goodman e as respectivas equagdes
utilizadas nesta segdo, acesse o link (http://cm-kls-content.
s3.amazonaws.com/ebook/embed/qr-code/2019-1/elementos-
-de-maquinas-1l/u4/sl/ele_maq_ll_u4_s1_anexo.pdf) ou use o
QR Code.

Na analise da deflexdo dos eixos, podemos considerar dois modelos: eixos
sendo modelados como vigas, em que o fator de complicagio é a presenca de
degraus que alteram as propriedades da se¢do transversal, e eixos modelados
como barras de tor¢do. Neste caso, a deflexdo angular ¢ (em radianos) para
um eixo de comprimento 1, mdédulo de cisalhamento G, momento polar de
. . Tl
inércia J e torque T, é dado por: 6= T

A partir dessa relagdo, podemos determinar a constante torcional de

T G
mola: k, =—= )
0 1

Caso o eixo apresente muitos degraus, 0 momento polar de inércia (J) se
altera. Nessa situagdo, podemos calcular uma constante efetiva de mola ou
] efetivo para encontrar a deflexdo relativa entre suas extremidades. Desta
forma, a deflexdo angular é dada por:
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0=0,16,10,= | b b
G\, I, I,

Desta forma, a constante efetiva de mola k, de um eixo que possui trés
segmentos escalonados é determinada por:

L SR U
kte/ k, ko k,

Sistemas compostos por elementos de armazenamento de energia
possuirdo um conjunto de frequéncias naturais nas quais o sistema vibra
com amplitudes muito grandes. Um eixo, sujeito a uma carga que varia ao
longo do tempo, vibra. Se esse mesmo eixo receber uma carga como um
golpe (carga transiente), ele vibrara nas suas frequéncias naturais w,, assim
como o badalo de um sino. Esse tipo de vibragdo é chamado de vibragao
livre, que apds um tempo se dissipara devido ao amortecimento do préprio
sistema. Se o carregamento for mantido, o eixo continuard a vibrar na frequ-
éncia forcante w, da fungdo excitante; se essa frequéncia coincidir com as
frequéncias naturais do elemento, este entra em ressonéncia.

A Figura 4.6a apresenta a resposta em amplitude de uma vibragao forcada,
e a Figura 4.6b apresenta uma vibragao autoexcitada em fungio da razao de
frequéncia forgante e da frequéncia natural do sistema. Quando a razio é 1,
o sistema estd em ressonancia, e a amplitude da resposta tende ao infinito
na auséncia de amortecimento (¢ ). A frequéncia natural também recebe a
denominagéo de frequéncia critica ou velocidade critica.

Figura 4.6 | Resposta de um sistema de um grau de liberdade a frequéncias varidveis ou auto-
excitagdo: a) resposta a vibragdo forcada externamente e b) resposta a vibragdo autoexcitada

razdode 4
amplitudes

raziode 4 |---
amplitudes

[O% [on
razdo de frequéncias — razdo de frequéncias —
, ,

(@) (b)

Fonte: adaptada de Norton (2004, p. 518).

As frequéncias naturais de vibragdo podem ser expressas como frequén-
cias circulares w, (em rad/s ou rpm) ou frequéncias lineares f, (em Hz). A
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expressdo geral para frequéncia natural fundamental, desconsiderando-se o

amortecimento, é descrita por:
k
w, = /— rad/s
m

1 |k
=—,|—H
f" ZTF\/;Z

Em que k ¢ a constante de mola do sistema, e m, a massa. As frequéncias
naturais sdo uma caracteristica inerente ao sistema, sendo alteradas em caso
de ganho ou perda de rigidez durante a vida util do sistema em si.

Sem medo de errar

Vocé é o engenheiro responsavel pelo dimensionamento de um eixo
submetido a tor¢do repetida com flexdo repetida (Figura 4.1), sendo que o
projeto devera atender ao coeficiente de seguranga (N f) de 2,5. Com isso,
em relacio ao carregamento, vocé deve considerar a situagdo em que o torque
e 0 momento variam no tempo de modo repetitivo. As componentes médias
e alternante do torque sdo 73 lb.in. As componentes médias e alternante do
momento sdo iguais em magnitude.

Os gréficos de torque e momentos sdo apresentados na Figura 4.2. O
grande desafio é determinar o didmetro nos pontos de interesse do eixo. Para
isso, devemos considerar que o material a ser utilizado na manufatura do eixo
¢ aco para vida infinita. Vamos selecionar o ago SAE 1020 de baixo carbono,
que é amplamente utilizado em projetos de eixos de mdquinas e laminado a
frio, uma vez que o didmetro do eixo deve ser menor que 3 in. Esse ago possui
S. =65kpsi; S, =38 kpsi; S, = 27,3 kpsi (corrigido).

A sensitividade ao entalhe (q) é 0,5 em flexdo e 0,57 em torgédo, supondo
que o raio do entalhe é 0,01 in. Vocé deve considerar também que o fator
de concentragio de tensdo de 3,5 para os raios em flexdo, 2 para os raios em
tor¢do e 4 nas chavetas (ponto B).

Os pontos de interesse, apresentados na Figura 4.1, sdo os pontos B, C e
D. Devido as cargas torcionais ndo constantes, devemos avaliar o didmetro
por meio da equagio:

3

32N, ’ (K1, )2 +Z(Kf-‘T“ )2 (KM, )2 +Z(Kfsme )2

f Sur
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Em que: Kf:1+q(K[*1) e K, =1+‘1(Kts*1)-

Desta forma, primeiramente, devemos determinar o fator de concentragio
de tensdo para cada um dos pontos de interesse. Para o ponto B, temos que:

K, =1+4q(K,—1)=1+0,5(4—1)=2,5
K, =1+¢(K,—1)=1+0,57(4—1)=2,71
Para os pontos C e D:
K, =1+4q(K, —1)=1+0,5(3,5-1)=2,25
K, =1+¢(K,—1)=1+0,57(2—1)=1,57

Utilizando a equagdo do Caso 3, em que a relagdo entre tensdo alternante e
média é constante, determinamos o didmetro de cada um dos pontos de interesse.

Para o ponto B, onde M, =M, =32,81b-in, temos:

3202,5) \/[2 5(32.8)] +2 [2 71(73,1)] +J[2 5(32.8)] Jr%[2,71(73,1)]2

d= =0,63in
T 27300 65000
Para o ponto C, onde M, =M, =63,91b-in , temos:
1
2 3 2 3
2,25(63,9)| +=1,57(73,1 2,25(63,9) 1,57(73,1
_|es J[ @3 +3hsroaf J[ o+ |
™ 27300 65000
Para o ponto D, onde M, =M, =9,11b-in, temos:
22591 157731 22591 157731
| [0 +3psaf sl et
™ 27300 65000

Determinados os didmetros nos pontos de interesse, precisamos avaliar
se, no mercado, encontramos mancais com didmetros aproximados. Apds
a sele¢do desses mancais, muito provavelmente, os didmetros finais do eixo
para os pontos calculados serdo alterados e tanto as tensdes quanto os coefi-
cientes de seguranca deverdo ser recalculados de forma a se fazer uma verifi-
cagdo final.
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Avangando na pratica

Verificacdo de deflexdes angulares

Descri¢ao da situagao-problema

Apés o dimensionamento do didmetro do eixo da situa¢do-problema, a
ultima verificagdo a ser feita no projeto ¢ a deflexdo angular que, no maximo,
deve ser de 0,5° entre a polia e a engrenagem. Da etapa anterior do projeto,
com a adequacio do eixo aos mancais padronizados, os didmetros definidos
foram: d,=0,875in; d,=0,750in ; d,=0,669in ;e d, =0,531in . O torque de
pico é 146 lb.in, sendo que, em B, é igual a 65,6 Ib.in; em C, é igual a 127,9
Ib.in; e, em D, é igual a 18,3 Ib.in. Em relagdo aos comprimentos do eixo, da
Figura 4.1, temos que AB = 1,5in, BC=3,5ine CD = 1,5 in.

Resolu¢io da situagao-problema

Para cada um dos didmetros considerados, calculamos 0 momento polar
de inércia J, conforme indicado a seguir:

4
& (0,875
Trecho A-B: J=T%a8 _ (0875 _ 0,0575in"
32 32

rdl.  w(0,750)"

Trecho B-C: J=—2¢= =0,0311in*
32 32

ndl,  7(0,669)'
2 32

Trecho C-D: J= =0,0197in*

Nessa situacdo, em que o eixo apresenta muitos degraus, podemos
calcular o valor de | efetivo para encontrar a deflexdo relativa entre suas
extremidades. Desta forma, a deflexdo angular é dada por:

T{L I 1
0=0+0,+0,=—|++2++>
G\J, I, ],
Portanto:
146 15 3,5 L5 °
= - + =0,15
1,2x10° 10,0575 0,0311 0,0197

Desta forma, concluimos que a deflexdo do eixo estd dentro do pardmetro
especificado para o projeto.
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Facga valer a pena

1 . E bastante comum, no projeto de maquinas, a utilizagdo de , que sdo

ajustados por pressdo ao eixo e & caixa. Para tal, é necessdrio que um eixo, de didmetro
do que o didmetro do mancal, seja usinado, para que seja ajustado no
mancal. Para que ndo se permita movimentagao contra o mancal, utili-
za-se um , que deve ser especificado para que a ranhura também seja
usinada no eixo.
Dependendo da aplicagdo, é necessdrio que o projeto evite tensdes axiais adicionais
geradas devido a do eixo entre os mancais. Para isso, é prevista uma folga
axial entre o mancal e o ressalto.

Assinale a alternativa que preenche as lacunas do texto-base de forma correta.
a) polias - menor - axial - anel de retengao - dilata¢ao térmica.

b) mancais de rolamento — maior - radial - anel de reten¢do - pressao.

c) engrenagens — maior — axial - pino - dilatagdo térmica.

d) mancais de rolamento — maior - axial - anel de retengao - dilata¢ao térmica.
e) polias — maior - axial - pino - dilata¢ao térmica.

2. Os materiais a serem utilizados em eixos devem ter boa resisténcia a fadiga,
rigidez elevada, baixo custo e, dependendo da aplicagdo, boa resisténcia ao desgaste.
Os agos satisfazem a maioria desses critérios. O critério de resisténcia ao desgaste
pode ser atendido se forem utilizadas ligas para endurecimento superficial ou de alta
temperabilidade.

I.  Em relagdo a sele¢ao de materiais para eixos, é correto afirmar que:

II.  Devido ao elevado médulo de elasticidade, para minimizar grandes defle-
x0es, 0 a¢o ¢ um material amplamente empregado em projetos de eixos.

III. O ago inoxidével também é utilizado e, para aplicagbes em ambientes
maritimos ou corrosivos, emprega-se ferro fundido ou bronze.

IV.  Os agos mais empregados em projetos de eixos de médquinas sao o de baixo
ou médio carbono, obtidos por laminagdo a frio (para didmetros de eixo superiores a
3 in) ou laminagdo a quente (para didmetros de até 3 in — didmetros maiores requerem
forjamento anteriormente a usinagem).

V. E importante ressaltar que a laminagdo a frio aumenta as propriedades
mecénicas da liga, no entanto o processo ocasiona o aparecimento de tensdes
residuais de tragdo na superficie.

VI. Se o projeto requer maior resisténcia, agos de baixa liga, como o AISI 4140,
4340 ou 8640, podem ser selecionados, entdo, deverdo ser submetidos a tratamentos
térmicos, para obtengéo das propriedades desejadas.
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Assinale a alternativa correta.

a) Apenas as afirmativas I, [V e V estdo corretas.

b) Apenas as afirmativas I, III, IV e V estdo corretas.
¢) As afirmativas I, II, III, IV e V estdo corretas.

d) Apenas as afirmativas I, II e III estdo corretas.

e) Apenas as afirmativas I, II, IIT e IV estdo corretas.

3. combinagao de um momento fletor e de um torque no eixo girante cria tensdes multiaxiais.
Se a diregdo for constante ao longo de tempo, considera-se um caso de tensdes multiaxiais
simples; caso a diregdo varie com o tempo, trata-se de um caso de tensdes multiaxiais complexas.
Considere o caso de um eixoem que M, =T, =0, M, =1260Ibf.in, T, =1100 Ibf.in,
S, =105kpsi, S, =82kpsi, S, =36 kpsi corrigido, N, =2, K, =1,73 e K, =1,31.
Empregue, em sua andlise, o critério de falha por fadiga da ASME.

Assinale a alternativa que apresenta o didmetro d correto.
a) 1,129 in.
b) 1,086 in.
¢) 1,083 in.
d) 1,138 in.
e) 1,087 in.
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Se¢ao 4.2

Eixos e componentes de eixos - Parte II

Dialogo aberto

Prezado aluno! Apos o estudo de uma primeira parte relacionada a
eixos, vamos continuar nossos estudos retomando alguns dos ultimos
temas abordados na se¢do anterior. Quando se tem um eixo girando, defle-
x0es acontecem devido a excentricidade. As deflexdes sdo resistidas devido
a rigidez do eixo a flexdo e, se apresentarem pequenas magnitudes, ndo
causarao danos estruturais. No entanto, a certas velocidades, o eixo é instavel,
e eles entrardo em ressonéncia com grandes deflexdes, causando falha estru-
tural. A estas velocidades damos o nome de velocidades criticas. Para que
ndo se tenha esse tipo de situagdo em seu projeto, é muito importante que
esta analise seja feita, e o projetista deve ter em mente que a velocidade
rotacional deve ser mantida bem abaixo da menor frequéncia critica do eixo.

Além dessa consideragio, precisamos prever problemas relacionados a
transmissdo do torque de um elemento ao outro em um eixo a ser proje-
tado. Para isso, especificamos componentes para transferéncia de torque,
com destaque para parafusos de fixagdo, chavetas, pinos e ajustes de pressdo
e contragdo. Para resolu¢do do problema de localizagdo axial precisa no eixo,
contamos com a utiliza¢do de dispositivos de localizagio, destacando, aqui, o
emprego de anéis de retencdo. O uso de anéis de reten¢do é uma opgdo barata
para utilizagdo nos projetos, uma vez que o sulco para encaixe no anel é raso
e, no mercado, existe uma vasta gama de opg¢oes de anéis disponiveis; os anéis
atuam exercendo uma for¢a de mola contra o dispositivo a ser ancorado.

Levando isso em consideragdo, devemos, agora, retomar o desenvolvimento
do projeto de eixo, em que, na etapa anterior, foram determinados os didme-
tros para cada um dos pontos de interesse do eixo em func¢do do carregamento.
Anteriormente, consideramos que o torque e 0 momento variam no tempo de
modo repetitivo, sendo as componentes médias e alternante do torque iguais a
73 lb.in. Na segunda etapa do projeto, para 0 mesmo eixo, vocé devera projetar
a chaveta. A Sociedade Americana de Engenharia Mecénica (ASME - do inglés
American Society of Mechanical Engineers) define esse componente como uma
parte de maquinaria desmontavel que, quando colocada em assentos, representa
um meio positivo de transmitir torque entre o eixo e o cubo. Chavetas sdo itens
padronizados pelo tamanho e pela forma. Em nosso projeto, as chavetas serdo
quadradas e paralelas, manufaturadas com ago SAE 1010; os rasgos serao produ-
zidos com fresa de topo. O torque maximo ¢ 146 Ib.in, e 0 momento méaximo sobre
o comprimento do eixo é apresentado na Figura 4.7; em B, é igual a 65,6 Ib.in; e em
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D, é igual a 18,3 Ib.in. Os didmetros preliminares nas chavetas sao d, igual a 0,75
in em B, e em D, 0,5 in. Qual é o método de célculo para obten¢do das tensdes?
Quais sdo os coeficientes de seguranca encontrados? Quais consideracdes deverao
ser feitas para que o projeto se torne viavel?

Figura 4.7 | Geometria preliminar do projeto
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Fonte: Norton (2004, p. 487).

sem escala

Estude a teoria e 0 equacionamento dos métodos de falha para chavetas
(cisalhamento e esmagamento), e ndo se esqueca de analisar a conformidade
em relagdo ao coeficiente de seguranga adotado no projeto. Vamos em frente,
pois temos muito trabalho a fazer! Bons estudos!

Nao pode faltar

Imperfeigbes na fabricacdo e montagem de eixos e componentes, além das
deflexdes, fazem com que o centro de massa nao coincida exatamente com o centro
de rotagio do sistema, promovendo, portanto, excentricidade. Desta forma, com o
aumento da velocidade de rotagio, as forgas centrifugas sobre os centros de massa
excéntricos aumentam. As excentricidades, entdo, tornam-se maiores, produzindo
forgas centrifugas maiores ainda. Se a velocidade do eixo se aproximar de qualquer
uma das velocidades criticas do sistema, pode-se desenvolver uma forte vibragdo
em modo flexional, que pode destruir o sistema. A velocidade critica para um
eixo simplesmente apoiado, com i massas montadas, pode ser estimada basean-
do-se no Método de Rayleigh, em radiano por segundos, por:
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Em que w, é o peso da i-ésima massa (em Ibf), e y, ¢ a deflexdo na
i-ésima localidade do corpo (em polegadas). Para garantir a seguranca, é
aconselhavel manter a velocidade de operagdo abaixo da velocidade critica
(fator 2 ou 3).

Além de problemas relacionados a velocidade critica, precisamos prever
problemas relacionados a transmissdo do torque de um elemento ao outro
em um eixo a ser projetado. Para isso, nds especificamos componentes para
transferéncia de torque, com destaque para parafusos de fixagdo, chavetas,
pinos e ajustes de pressdo e contragio.

Nos parafusos de fixagéo, a resisténcia ao movimento axial relativo ao
eixo é chamada de capacidade de sustentagdo, que é uma resisténcia de forca
devido a resisténcia friccional das porg¢des do colar e do eixo que estio em
contato. Sdo disponiveis diversos tipos de pontas, que podem ser manufatu-
rados com fenda ou cabecas quadradas (Figura 4.8).

Figura 4.8 | Parafusos de fixagdo: (a) ponta plana; (b) ponta de taca; (c) ponta oval; (d) ponta de
cone; (e) ponta meio-grampo
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Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 375).

A Tabela Anexo 4.1 apresenta os valores de torque de instalagdo (assenta-
mento) e capacidade de sustentacdo para os parafusos de reten¢do da série
métrica. Esses valores sdo aplicados tanto para a capacidade de sustentagio axial
(esforgo axial) quanto para a capacidade de sustenta¢do tangencial (tor¢ao).

Veja o material anexo a esta se¢do acessando o link (http://cm-kI-
s-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/qr-code/2019-1/
elementos-de-maquinas-Il/u4/s2/ele_maq_Ill_u4_s2_anexo.
PDF) ou o0 QR Code.
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Chavetas e pinos sdo utilizados em eixos para segurar elementos
rotativos. Aqueles sdo usados para transmitir torque ao elemento suportado
pelo eixo, enquanto estes sdo usados para posicionamento axial e transfe-
réncia de torque e/ou forca axial e sdo uteis quando o carregamento principal
¢ o cisalhamento, mas também existem tor¢éo e forga axial. Diversos tipos de
chavetas e pinos sdo apresentados na Figura 4.9.

Pinos coOnicos sio dimensionados de acordo com o didmetro na
extremidade maior. O didmetro na extremidade menor é calculado por:
d=D—0,0208L, em que d é o didmetro na extremidade menor (em mm),
D ¢ o didmetro na extremidade maior (em mm) e L é o comprimento do
pino (em mm). Didmetros padronizados de pinos conicos (série métrica) sdo
apresentados na Tabela Anexo 4.2.

Figura 4.9 | Chavetas: (a) chaveta quadrada; (b) chaveta redonda; (c e d ) pinos redondos; (e)
pino conico; (f ) pino de mola tubular partido
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(a) ®)

(d) (e)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 377).

A chaveta quadrada pode ser encontrada com dimensoes retangulares.
Consulte os tamanhos padronizados na Tabela Anexo 4.3, que estdo relacio-
nados ao eixo onde a chaveta serd aplicada. Com base nisso, o projetista
especifica um comprimento apropriado para a chaveta ser capaz de conduzir
a carga torcional. Tenha em mente que o comprimento méximo da chaveta
esta limitado pelo comprimento do cubo e ndo deve exceder uma vez e meia
o didmetro do eixo, para ndo termos problemas com deflexdes excessivas.
Podemos usar, quando se tratar de projeto em que as cargas sdo maiores,
multiplas chavetas, as quais sdo, geralmente, orientadas a 90° em relacdo
aoutra.
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Qooo Reflita

Geralmente, o material padrdo da chaveta de prateleira é o ago carbono
! manufaturado em dimensGes que respeitam as dimensdes nominais.
Em termos de manufatura, quais sdo as vantagens que isso representa?
Além disso, vocé consegue dar um exemplo de um componente de eixo
que pode ser usado em conjunto com a chaveta para segurar o cubo

axialmente e minimizar o jogo quando o eixo gira em duas diregdes?

A chaveta de cabega de quilha (Figura 4.10a) atua para prevenir o
movimento axial relativo, oferecendo como vantagem a possibilidade de
ajuste da melhor localizagdo axial do cubo. A chaveta Woodruft (Figura
4.10b), denominada também de chaveta meia-lua, é utilizada em eixos
menores e autoalinhantes. A forma semicircular gera um assento mais fundo,
que ajuda a prevenir o rolamento da chaveta.

Figura 4.10 | Chavetas: (a) chaveta cabeca de quilha e (b) chaveta Woodruff (meia-lua)
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Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 378).

A Tabela Anexo 4.4 fornece tamanhos de chavetas Woodruff padroni-
zadas, e a Tabela Anexo 4.5 indica a largura de rasgo de chaveta em fungio
do didmetro do eixo.

Os valores de concentragdo de tensdo em um assento de chaveta de extremi-
dade fresada sdo fungio da razdo do raio (r) no fundo da ranhura e do didmetro
do eixo (d). Para adogamentos cortados por cortadores padronizados de fresa-
doras com r/d =0,02, assume-se K,=2,14 para a flexdo, e K, =2,62 para
tor¢do sem a chaveta no lugar, ou K, =3,0 para tor¢do com a chaveta no lugar.
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Em chavetas, existem dois modos de falha: cisalhamento e esmaga-
mento. A falha por cisalhamento acontece quando este ocorre ao longo de
sua largura, na interface entre o eixo e o cubo, e a tensdo de cisalhamento é
determinada pela seguinte equagdo:

F

T & =—

ES
7 Acis

Em que F é a for¢a aplicada, e A, éa area de cisalhamento sendo cortada,
que ¢ determinada pelo produto da largura da chaveta pelo comprimento. A
forga aplicada é dada pela razdo entre o torque do eixo e seu raio.

A falha por esmagamento ocorre por esmagamento em qualquer lado da
chaveta sob compressdo. A tensdo média de compressido é dada por:

Em que F éa forca aplicada, e A, éadrea de esmagamento definida pela
drea de contato entre o lado da chaveta e o eixo ou cubo.

A Figura 4.11 ilustra dois tipos e suas respectivas aplicagoes de anéis de
reten¢io, que também sdo conhecidos como anéis elasticos.

Figura 4.11 | Anéis de retencdo e aplicagdo: (a) anel externo; (b) aplicagdo do anel externo; (c)
anel interno; e (d) aplicagdo do anel interno

Anel de retengdo
Anel de retengdo
(a) ®) (c) (d)
Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 380).

Este componente ¢ frequentemente utilizado para posicionar axialmente
um componente em um eixo ou furo de alojamento. Sdo disponiveis no
mercado diversos catdlogos com especificagio de tamanhos, dimensdes e
classificagoes de carga axial.
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>~ Dica
Verifique as informagdes disponiveis em alguns fabricantes e fornece-
! dores de anéis de retencgdo listados a seguir.

e Anéis de retengdo da Smalley.
e Anéis de retengdo da TTB.

O raio do fundo da ranhura deve ser de, aproximadamente, um décimo da
largura da ranhura, para que os anéis se assentem perfeitamente e consigam
suportar as cargas axiais. Isso causa valores elevados de concentracio de
tensdo, o que implica reforgar a atengdo do projetista para essa analise.

Além desse cuidado, o projetista também deve adotar a geometria de
ajuste adequada para a funcédo pretendida. As defini¢des padrao sdo apresen-
tadas na Figura 4.12, lembrando que, ao se adotar esse padrio, as letras
maiusculas se referem as dimensdes internas do furo, enquanto que as
letras minusculas sao relacionadas as dimensdes externas do eixo.

Figura 4.12 | DefinigBes para um ajuste cilindrico
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Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 382).
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Assimile
Certamente, em alguma disciplina do seu curso, vocé ja ouviu conceitos
relacionados a tolerancias e ajustes, mas vale a pena relembra-los aqui:

1.

Tamanho basico é o tamanho ao qual limites ou desvios sdo desig-
nados, e € o mesmo para ambos os membros do ajuste.

Desvio é a diferenga entre um tamanho e o tamanho basico.
Desvio superior é a diferenga entre o limite maximo e o tamanho
bésico.

Desvio inferior é a diferenca entre o limite minimo e o tamanho
bésico.

Desvio fundamental é tanto o desvio superior quanto o inferior,
dependendo de qual mais se aproxima do tamanho basico.
Tolerancia é a diferenga entre os limites de tamanhos maximo e
minimo de um componente.

Numeros de grau de tolerdncia internacional IT designam grupos
de tolerancias.

Base furo representa um sistema de ajustes com base em um
tamanho basico de furo. O desvio fundamental é H.

Base eixo representa um sistema de ajustes com base em um
tamanho basico de eixo. O desvio fundamental é h.

O Quadro 4.2 apresenta a combinacéo de letras e graus de tolerancia para
estabelecimento de ajuste preferencial. Por exemplo: o simbolo para um furo
de ajuste deslizante com tamanho basico de 32 mm ¢ 32H7.

Quadro 4.2 | Descrigdes de ajustes preferenciais utilizando o Sistema Furo Base

Tipos de ajustes Descri¢ao Simbolo
Corredigo folgado: tolerancias amplas ou margens em mem- HI1/
cll
bros externos.
Corredico livre: ndo deve ser utilizado em aplicagdes nas
quais ¢ essencial ter grande precisao. E indicado para grandes | H9/d9
variacdes de temperatura, altas velocidades ou pressio.
Corredigo apertado: indicado para mdquinas de precisio,
Folga bem como posicionamento acurado a velocidades e pressdes |  H8/f7
moderadas.
Deslizante: pegas ndo correm livremente, mas giram e se
movimentam. Aplicagdo em casos de localizagdo precisa de| H7/g6
pecas.
Locativo com folga: ajuste perfeito para localizagio de pegas H7/h6
estaciondrias e facilidade de remocdo para manutencio.
Locativo de transi¢do: posicionamento preciso. H7/k6
Transicao Locativo de transi¢ao: localizagdo mais precisa, na qual se ad- H7/n6
mite maior interferéncia possivel.
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Tipos de ajustes Descrigao Simbolo

Locativo com interferéncia: pegas que requerem rigidez e ali-
nhamento preciso, mas sem requisitos especiais de pressio | H7/p6
de furo.

Meio forgado: para pegas de ago ou ajustes de contragio em
secoes leves.

Forgado: indicado para pegas que serao tensionadas, ou por
ajustes de contragdo, quando elevadas forcas de prensagem | H7/u6
sdo impraticdveis.

Interferéncia H7/s6

Fonte: adaptado de Budynas e Nisbett (2016, p. 383).

As classes de tolerincias e os desvios fundamentais para eixos sdo
apresentados na Tabela Anexo 4.6, para dimensdes em milimetros, e na
Tabela Anexo 4.7, para dimensdes em polegadas. Para os cédigos ¢, d, f, g e
h, temos que:

Desvio superior = Desvio fundamental

Desvio inferior = Desvio superior —Grau de tolerancia
Para os codigos k, n, p, s e u, os desvios para eixos sdo:

Desvio inferior = Desvio fundamental

Desvio sup erior = Desvio inf erior + Grau de tolerancia

O desvio inferior H (para furos) é zero. Desta forma, para furos, o desvio
superior é igual ao grau de tolerdncia. O didmetro maximo do furo (D, ) e
o didmetro minimo do furo (D,,, ) sdo determinados por:

D,,=D+AD

Dmr’n =D
Em que D ¢ o tamanho basico do furo, e AD ¢é o grau de tolerancia para
o furo.

Para eixos com ajuste com folga ¢, d, f, g e h, o didmetro maximo do eixo

(d,. )eodidmetro minimo do eixo (d,, ) sdo estimados por:

mdx min

dma’x:d+6F
d =d+6 —Ad

Em que d é o tamanho basico do eixo, §, é o desvio fundamental e Ad é
o grau de tolerancia para o eixo.

Para eixos com ajuste por interferéncia k, n, p, s e u, didmetro minimo do
eixo (d,, ) e o didmetro maximo do eixo (d,,, ) sdo dados por:

min

dmx'n = d+61’
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d, =d+6,+Ad

C@ Exemplificando
! Vamos aplicar esses conceitos em um exemplo pratico! Para um

ajuste corredigo folgado, com tamanho basico de 34 mm, quais sdo
as dimensdes de eixo e de furo?

Para o ajuste corredico folgado, de acordo com o Quadro
4.2, o simbolo ISO é 34H11/c11. Para esse eixo, considerando
o grau de tolerancia IT 11, pela Tabela Anexo 4.6, obtemos
AD=Ad=0,160mm .

O diametro méaximo do furo (D
(D,,, ) sdo determinados por:

) e o didmetro minimo do furo

mdx

D =D+ AD=34+0,160=34,160 mm

mdx

D, . =D =34,000mm

min

O eixo é designado como um eixo 34cll. Desta forma, pela Tabela
Anexo 4.8, temos que o desvio fundamental ¢, é igual a-0,120 mm,
portanto o diametro maximo do eixo (d . ) e o didametro minimo do

mdx

eixo (d,, ) sdo estimados por:
d,.. =d+08, =34+(—0,120)=33,880 mm
d,,=d+06,—Ad=34+(—0,120)—0,160 = 33,720 mm

Sem medo de errar

Agora, vocé devera retomar a segunda etapa do seu projeto como
engenheiro calculista, projetando a chaveta para o eixo em estudo. Na etapa
anterior, vocé determinou, em fungdo do carregamento, os didmetros para
cada um dos pontos de interesse do eixo. Foi considerado que o torque e
o momento variam no tempo de modo repetitivo, sendo as componentes
médias e alternante do torque iguais a 73 1b.in. Em nosso projeto, as chavetas
serdo quadradas e paralelas, manufaturadas com aco SAE 1010; os rasgos
serdo produzidos com fresa de topo.

Sao dados: S, =53kpsi, S, =44kpsi e S, =22,9kpsi. O torque maximo é
146 Ib.in, e 0 momento maximo sobre o comprimento do eixo é apresentado
na Figura 4.7 (esta figura, que se encontra no inicio da secdo, sera repetida a
seguir, com a mesma numeracio); em B, é igual a 65,6 Ib.in; e em D, é igual a
18,3 Ib.in. Os didmetros preliminares nas chavetas sdo d, igual a 0,75 in em
B,eem D, 0,5 in.
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Figura 4.7 | Geometria preliminar do projeto

———— ¢=0675 ———
c=65

- b=5 | o — Plano de F, para F,

C D
- 5

N

% mancal %

engrenagem polia Y

o

engrenagem

carcaca

? IC‘ R" sem E’.\'l'[l](l
Fonte: Norton (2004, p. 487).

Para tais dimensoes de didmetros de eixo, consultando a Tabela Anexo
4.3, no ponto B, alargura da chaveta deve ser 5 mm ou 0,197 in. No ponto D,
a largura da chaveta deve ser de 3 mm ou 0,118 in.

No ponto B, as componentes alternante e média de for¢a na chaveta sdo

dadas por:
T 73,1

F =—%=——-=194,941b
r ,375
T
Fm:_m:—73’1 =194,941b
r 0,375

Supondo que a chaveta tera comprimento de 0,5 in, as componentes de
tensdo de cisalhamento alternante e média sdo dadas por:

E )
L 9 g0 0

Ta =
A 0,197(0,5)

cis

E »
=—m—&=1979psi

Tm =
A 0,197(0,5)

cis

Para determinagdo do coeficiente de seguranca para fadiga por cisalha-
mento, as tensdes equivalentes de von Mises devem ser obtidas por:

0, =\0l +0} —0,0,+37, =\[372, =4[3(1979)" =3428 psi
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o, = \/aj ol —0,0, +372, =372, =4[3(1979) =3428 psi

O coeficiente de seguranga a fadiga é:
1 1

N, = - _
1T o o 3428 3428

§+57 22900 53000

4,67

A tensdo de esmagamento é calculada usando a forca maxima na chaveta:

F, +F  194,94+194,94 .
O == =7916 psi
A 0,197(0,5)(0,5)

esm

O coeficiente de seguranga para a falha por esmagamento é:

N = S, _ 44000 _
oo 7916

max

5,6

Aplicando o mesmo método de calculo, definimos as tensdes e os coefi-
cientes de seguranca para o ponto D. Neste ponto, as componentes alternante

e média de for¢a na chaveta sdo dadas por:

; :5: 73,1 =292,41b
r 0,25

" :&:E:292,4lb
r 0,2

Supondo que a chaveta também tera comprimento de 0,5 in, as compo-
nentes de tensdo de cisalhamento alternante e média sdo dadas por:

F 292,4
—fe 2B ose psi

’7"z =
A 0,118(0,5)

cis

F 292,4
w224 o5

T, =
A 0,118(0,5)

cis

Para determinagdo do coeficiente de seguranca para fadiga por cisalha-
mento, as tensdes equivalentes de von Mises devem ser obtidas por:

0, =0l + 0% —0,0,+37], =372, =[3(4956)" =8584 psi
0, =0l + 02 —0,0,+37], =372, =[3(4956)" =8584 psi
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O coeficiente de seguranca a fadiga é:

1 . 1 _
o, 8584 | 8584 B
S, 22900 53000

N, =

f 1,86

-
ot
Se

A tensdo de esmagamento é calculada usando a forca maxima na chaveta:

F,+F  292,4+292,4
o = =
m A 0,118(0,5)(0,5)

esm

=19824 psi

O coeficiente de seguranga para a falha por esmagamento é:

S
N =S 000,
0,. 19824

max

>

Apés a realizagdo de todo o equacionamento, precisamos verificar se
o coeficiente de segurancga encontrado estd de acordo com o adotado no
projeto, que é igual a 2,5. No ponto B, o coeficiente de seguranga calculado é
maior (4,67), portanto o didmetro ¢ satisfatdrio, e ndo sdo necessarias altera-
¢Oes da geometria nesse ponto especifico. No ponto D, no entanto, o valor
encontrado para o coeficiente de seguranca é menor do que o preconizado
pelo projeto (1,86), o que implica aumentar o didmetro do eixo para que se
tenha um coeficiente de seguranca aceitavel, tornando o projeto viavel.

Avangando na pratica

Analisando a velocidade critica de um eixo

Descrigao da situagao-problema

Vocé é o engenheiro responsavel pelo projeto de um eixo e esta na etapa
de verificagio se este eixo é adequado em termos de velocidade critica. Desta
forma, vocé deve avaliar a velocidade critica dele e, entdo, determinar se
alguma alteracdo na geometria se faz necessaria, considerando o calculo do
fator de seguranca para essa condigdo.

A rotagdo do eixo ilustrado na Figura 4.13 é 1200 rpm. Para que vocé
consiga desenvolver os calculos, seu auxiliar desenvolveu uma tabela com o
resumo dos dados (Quadro 4.3):
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Figura 4.13 | Diagrama de corpo livre do eixo

P =2000 lbfk Py = 4000 Ibf

4in D
3in DA
"

3in D

z(in)

R, =3333 Ibf Ry = 2667 1bf
Sill‘—plq—*!im 81n—+—8m+
Posigio: |A B C D E F

i 20 in . 16 in

I 36in
Fonte: Collins, Busby e Staab (2006, p. 298).
Quadro 4.3 | Dados para calculo da velocidade critica

Titulo Techo A-C Trecho C-E Techo E-F
Peso [w; -emlb] 24 59,6 16
Deflexao do centro de massa [ y; - em in] 0,012 0,018 0,007

Fonte: adaptado de Collins, Busby e Staab (2006, p. 298).

Resolugio da situagao-problema

Para fazer esta avaliacio, é necessario determinar a velocidade critica do
eixo. Pelo método de Rayleigh, a velocidade critica pode ser estimada, em

rad/s, por:

Em que g é a aceleracdo da gravidade, igual a 386in/s’ .

Para determinar o valor em rpm, a férmula fica igual a:

Assim, temos que:

1

_60 ngi{i:@ 286 24(0,0122)+59,6(0,018)24-16(0,007)2:1484rpm
2\ Y owyl 2w\ 24(0,012) +59,6(0,018)" +16(0,007)
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Comparando a velocidade critica do eixo com a velocidade de operagao,
encontramos o fator de seguranga:

1484
el B V1

w,, 1200

O fator encontrado é menor do que os valores minimos recomendados
(devem estar na faixa entre 2 e 3), por isso, é indicado que sejam feitas
alteragdes no didmetro do eixo (aumentar) para que néo se tenha problemas
devido as rotagdes excéntricas de eixo ou vibragdes laterais.

Faca valer a pena

1. Em relagio ao desenvolvimento de forga de aperto, os parafusos de porca

dependem da tragdo para desenvolvé-la; os parafusos de retengdo, no entanto,
dependem da compressdo para desenvolver forca de aperto. Os parafusos de retengiao
tém diversos tipos de pontas disponiveis, que podem ser manufaturados com fenda
ou cabegas quadradas.

Analisando os tipos disponiveis de parafusos de retenc¢do, associe corretamente a
coluna da esquerda com a coluna da direita:

e [ ————— =

= T |«

() de ponta plana.

() de ponta oval.

111 - I) _f:. ) a () de ponta de meio grampo.
L::J

wv. VE&E T X () de ponta de cone.
p—- =
$ s T

182 - U4/ Eixos e eixos drvore, parafusos e elementos de fixagao



() de ponta de taga.

Fonte: elaborado pelo autor baseado em Budynas e Nisbett (2016, p. 375).

a)l-II-MI-1IV-V.
b)II-I-IV-II-V.
OIll-V-II-T-1V.
AII-MI-IV-1-V.
e)I-TI-1I-V-1IV.

2. Quando se especificam , 0 projetista determina um(a)
apropriado(a) para a chaveta ser capaz de conduzir a carga . E importante
ressaltar que o comprimento da chaveta estd limitado pelo comprimento

do cubo, e ndo deve exceder uma vez e meia o didmetro do eixo, para nao termos
problemas com excessivas. Podemos usar, quando se tratar de projeto em
que as cargas sio maiores, multiplas chavetas, as quais sdo, geralmente, orientadas a
90° em relagdo a outra.

Assinale a alternativa a seguir que apresenta os termos que preenchem corretamente
as respectivas lacunas do texto-base.

a) pinos - largura - de flexdo - maximo - tensdes.

b) parafusos - comprimento - torcional — minimo - tensdes.

¢) chavetas — didmetro - torcional - minimo - deflexdes.

d) chavetas - comprimento - torcional — maximo - deflexoes.

e) pinos - altura - de flexdo - ideal - tensoes.
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3. Em projetos de eixos, o projetista é livre para adotar uma geometria idealizada,
porém que venha de encontro com a fungdo pretendida do conjunto. Suponha uma
situagdo em que se deseja um ajuste de esforgo médio, cujo tamanho bésico de furo
¢ 2 in. Lembre-se de que, para dimensdes em polegadas, o ajuste ¢ indicado pela
dimensdo em polegadas entre parénteses seguida pelo simbolo ISO.

Assinale a alternativa que indica corretamente os valores, em polegadas, de didmetro
méximo do furo (D, ), didametro minimo do furo (D,,, ), didmetro méximo do
eixo (d, , ) e didmetro minimo do eixo (d,,, ), respectivamente.

a) 2,0000 - 2,0010 - 2,0000 - 2,0023.

b) 2,0010 - 1,9990 - 2,0017 - 2,0000.

¢) 2,0010 - 2,0000 - 2,0017 - 2,0023.

d) 1,9990 - 2,0000 - 1,9983 — 1,9989.

e) 2,0010 - 2,0000 - 1,9983 - 1,9989.
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Secao 4.3

Parafusos e elementos de fixacao

Dialogo aberto

Prezado aluno, chegamos ao final de nossa jornada e, para encerrar o
contetdo relacionado a Elementos de Maquinas, vamos estudar teoria e
aplica¢do de parafusos e elementos de fixagdo. Durante sua vida profissional,
nos projetos que serdo desenvolvidos por vocé, certamente, a preocupacio
relacionada ao custo estard bem destacada, e seu superior apreciara se vocé
propuser um projeto eficiente com o menor custo possivel. Neste sentido,
vocé também deverd se preocupar com a quantidade de fixadores e, de
tempos em tempos, seu projeto devera sofrer uma revisdo, para que sejam
feitas melhorias utilizando-se de novas tecnologias langadas no mercado,
sejam elas novos fixadores, novas técnicas de instalagdo, bem como inova-
¢Oes relacionadas ao ferramental.

Existem diversas formas de se fixar ou unir pegas, sendo que os métodos
mais comuns se ddo por meio da utiliza¢do de parafusos rosqueados, porcas,
parafusos de retengao, rebites, retentores de molas, soldas, adesivos e até
elementos que ja estudamos em capitulos anteriores, tais como chavetas e
pinos. Por ser um tema bastante conhecido para quem ja tem um pouco de
familiaridade com o assunto, aparentemente, pode se passar por algo ndo tdo
importante. Ledo engano! O assunto “parafusos e elementos de fixagdo” é
um dos mais interessantes da engenharia mecanica. O nimero de inovagoes
nesta area é muito grande, assim como o numero de tipos de fixadores dispo-
niveis para selecdo do projetista.

Com isso em mente, lancamos um novo desafio: vocé, engenheiro de
célculo responsavel pelo projeto de uma prensa, deve projetar um parafuso
de poténcia de rosca quadrada que sera utilizado na maquina em questao.
Para tal, vocé precisa determinar as tensdes de Von Misses e a tensdo maxima
de cisalhamento na raiz desse parafuso. Para o projeto, deve-se considerar
diametro maior de 36 mm com passo de 4 mm. O coeficiente de fric¢ao consi-
derado é 0,08, e o didmetro de colar é 40 mm. Uma forga de 7 kN é aplicada
em cada parafuso. Quais sdo os pardmetros geométricos do parafuso? Quais
sao as tensdes de corpo? Qual é o equacionamento a se utilizar para deter-
minar as tensdes Von Misses e a tensdo maxima de cisalhamento na raiz
desse parafuso?

Vamos estudar a teoria relacionada aos padrdes e as defini¢oes
de roscas e, também, entender qual é o equacionamento para dimen-
sionamento de parafusos de poténcia, para que vocé seja capaz de
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selecionar da melhor forma os fixadores a serem utilizados em seu
projeto. Sucesso!

Nao pode faltar

Podemos utilizar os parafusos para manter partes unidas; a estes, damos
o nome de parafusos de fixagdo. Para movimentacio de cargas, sio utilizados
parafusos de poténcia ou de avanc¢o. No primeiro caso, os parafusos devem
ser arranjados para resistir a cargas de cisalhamento, tragdo ou ambas. Os
parafusos de poténcia sdo elementos utilizados para converter movimento
rotacional em linear, podendo levantar ou movimentar grandes cargas. Para
isso, é necessario que a rosca seja mais forte que as existentes em aplicagdes
de parafusos de fixagéo.

Vamos iniciar nossa se¢do estudando a Figura 4.14, que apresenta a
terminologia de roscas de parafusos: o passo é a distdncia entre roscas
adjacentes medidas paralelamente ao eixo da rosca. O didmetro maior (d) é
o maior didmetro de uma rosca de parafuso; o menor didmetro de uma rosca
de parafuso é designado por d, ou d,; o avanco ou comprimento da rosca (1)
é a distancia (paralela ao eixo) em que uma porca (rosca par) avangard com
uma revolu¢do completa. Para uma rosca tinica, o avango ¢é igual ao passo.

Figura 4.14 | Terminologia de roscas de parafuso

— Difimetro maior
— Diadmetro de passo

" Didmetro menor

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 396).

soc Reflita
O rosqueado pode ser Gnico ou multiplo. Imagine o caso de um parafuso

rosqueado duplo. Qual seria o comprimento da rosca neste caso? E para
um rosqueado triplo?
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O angulo de rosca padrao, utilizado tanto pelo sistema UNS (Unified
National Standard) quanto ISO (International Standardization Organization),
éigual a 60°. As cristas e raizes das roscas podem ser planas, para redu¢do da
concentracao de tensdes que ocorrem em cantos vivos, ou arredondadas, tais
como as roscas do sistema Whitworth, cujas dimensdes sdo em polegadas, e
o angulo de rosca é igual a 55°.

A Figura 4.15 mostra a geometria de rosca de perfis métricos M e MJ. O
perfil M é o perfil da ISO 68 com roscas simétricas de 60°, e o perfil MJ é prefe-
rido quando se requer alta resisténcia a fadiga (BUDYNAS; NISBETT, 2016).

Figura 4.15 | Perfil basico para roscas métricas M e MJ em que d = diametro maior, d_ = diame-

tro menor, dp = diametro de passo, p = passo, H:?p
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Roscas externas d

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 396).

Trés séries padrdo de familias de didmetro primitivo sdo definidas para as
roscas de padrdao UNS: passo grosso (UNC), passo fino (UNF) e passo ultra-
fino (UNEF). A série grossa ¢ mais comum e recomendada para aplicagoes
corriqueiras, principalmente em casos em que a aplicagdo requer montagem
e desmontagem frequentes. As roscas finas sdo utilizadas em aplicagdes
submetidas a vibragdes, tais como automoveis e avides. As roscas da série
ultrafina sao utilizadas onde a espessura de parede é um fator limitador e
requer roscas pequenas. A Tabela Anexo 4.1 apresenta os didmetros e as
areas de roscas métricas de passo grosso e passo fino; ja a Tabela Anexo 4.2
apresenta os didmetros e as areas de roscas de parafusos unificados UNC
e UNE Essas tabelas sdo bastante tteis para especificagio e projeto de
pegas rosqueadas.
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Veja o material anexo a esta se¢do acessando o link (http://cm-kI-
s-content.s3.amazonaws.com/ebook/embed/qr-code/2019-1/
elementos-de-maquinas-Il/u4/s3/ele_maq_ll_u4_s3_anexo.
PDF) ou o0 QR Code.

Exemplificando
. A rosca é especificada a partir de um cdédigo que define sua série,

seu diametro, seu passo e sua classe de ajuste. Passo de roscas
UNS é definido como o nimero de roscas por polegada, enquanto
que, para roscas métricas, o passo é especificado pela dimensdo do
passo em milimetro.

Um exemplo de especificagdo UNS: 1/4 — 20 UNC 2A define uma
rosca externa de didmetro 0,25 in com 20 filetes por polegada, série
grossa, classe 2 de ajuste.

Um exemplo de especificagdo métrica: M8 x 1,25 define uma rosca
ISO com 8 mm de diametro externo por 1,25 mm de passo.

Roscas quadradas e Acme (Figura 4.16) sdo utilizadas em casos em que
a poténcia deve ser transferida. A Tabela Anexo 4.3 apresenta os passos
preferidos para roscas Acme. Outros passos, no entanto, sio empregados, e
modificagdes para aumento da resisténcia do parafuso sdo frequentes tanto
em roscas quadradas quanto em roscas Acme.

Figura 4.16 | Rosca quadrada (a) e Rosca Acme (b)
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Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 398).
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Como citado anteriormente, um parafuso de poténcia transforma o
movimento rotacional em linear e, geralmente, transmite poténcia. Uma
aplicacdo pode ser encontrada na Figura Anexo 4.1. A Figura 4.17 apresenta um
parafuso de poténcia de rosca quadrada unica com didmetro d, , passo p, angulo
deavanco ) eangulo de hélice ¢ carregado por uma forca de compressao axial
E Qual seria o torque necessério para elevar ou baixar a carga?

Figura 4.17 | Porgdo de um parafuso de poténcia

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 400).

Vamos desenvolver esse raciocinio com base na Figura 4.18. Imagine que
uma unica rosca do parafuso ¢ desenvolvida por uma tnica volta: a beira da
rosca formara a hipotenusa de um tridngulo retangulo, cuja base é dada pelo
comprimento da circunferéncia do didmetro médio, e a altura é equivalente
ao avango. A soma das forcas axiais é F e, para elevar a carga, temos uma
forca atuando para a direita ( P, ), e para abaixar a carga, temos uma for¢a
atuando para a esquerda (P, ).

Figura 4.18 | Diagrama de forca: elevagdo de carga (a) e abaixamento de carga (b)

y

F

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 400).
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A forga de friccao é dada pelo coeficiente de friccdo multiplicado pela
for¢a normal N. Com isso especificado, para elevar a carga, temos que a
componente horizontal da forca (F, ) e a componente vertical da forca
(F, ) sdo dadas por:

ZFH:PRsten)\fchos)\zo

ZFV =F+ fNsenA—NcosA=0
Para abaixar a carga, temos:

ZFH =—P —NsenA+ fNcosA=0

ZFV =F— fNsen\—NcosA=0

Desprezando a for¢a normal e considerando as equages anteriores,
F(sen A+ f cos\)

solucionando o resultado para P, temos: P, =
cosA— fsenA

_ F(fcosA—sen))
cosA+ fsen\

Manipulando as equagdes anteriores, dividindo numerador e

denominador por cosA e utilizando a relagdo tan)= % 4 > temos que:
o _Humd)ri] e, _Flf (Y, )]
U (flfxd,) " 1+(f/d,)

d
Sendo o torque o produto da for¢a P e do raio médio %, o torque
requerido T, para superar a friccdo de rosca e elevar a carga é dado por:

I+rfd,
md, — fl

Fd
Lo=—r

Da mesma forma, o torque requerido para superar parte da fric¢ao ao
Fd (nfd, —1
2 \nd,+ 1]

baixar a carga é dado por: T, =

Assimile

Existem situagGes em que o avango é grande ou a carga é tdo pequena
! que a carga baixa por si s6, fazendo com que o parafuso rode sem

nenhum esforgo. Nestes casos, torque T, é negativo ou zero. Quando

um torque T, é positivo, diz-se que o parafuso é autobloqueante. Isso

ocorre quando 7 fd >1.
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Dividindo ambos os lados dessa inequagdo por 7d, e considerando que
l/7rdm =tan\,temos que: f>tan\ .Ou seja, o parafuso é autobloque-
ante quando o coeficiente de fricgdo for igual ou maior que a tangente
do angulo de avanco da rosca.

Para avaliar a eficiéncia do parafuso de poténcia, assumimos f=0 e,

substituindo na equagdo de T, , temos: T, _ . que ¢ o torque necessario
2T

somente para a elevagdo da carga, uma vez que eliminamos o atrito da rosca.
Desta forma, a eficiéncia da rosca (e) é dada pela relagdo entre T, e Ty :

. _ T, H
T, 27T,

No caso de outras roscas, tais como as roscas Acme, a carga de rosca estd
inclinada relativamente ao eixo devido ao angulo de rosca (2a ) e ao dngulo
de avanco () ) (Figura 4.18a). Considerando somente o efeito do angulo de
rosca cujo efeito é aumentar a forga friccional pela a¢do de calgo das roscas,
dividimos os termos friccionais da equagdo de T, por cosa, que produz a
equagdo para avaliacdo de um T, aproximado, visto que o desconsideramos
o efeito do angulo de avanco.

Figura 4.19 | Diagrama de forga: for¢ca normal aumentada devido ao angulo de rosca (a); colar
de empuxo tem didmetro friccional d, (b)

~—d,—>

i

a 3
rll_F F/2l ,l FJ2

cos

~<— Colar

Porca

_ Angulo
e de rosca

4
h F/zt % 11?/2

(@) (b)

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 402).

Quando um parafuso é carregado axialmente, um mancal axial ou colar
deve ser empregado, conforme apresentado na Figura 4.19b. A carga no colar

é concentrada no didmetro d, . O torque requerido ¢, portanto, T = Efd, ,em
¢ 2

que T, é o torque requerido no colar, e f, é o coeficiente de fricgao no colar.
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A tensdo nominal de cisalhamento 7 na tor¢do do corpo do parafuso é

dada por r= 161

3
r

A tensdo axial o no corpo do parafuso, na auséncia da coluna, é dada

por: ;£ _4F

A nd

Na rosca, a tensdo de apoio 0, conforme Figura 4.20, é dada por:
_F  2F
wd,np/2 wd, n,p

Op =

,em que 7, é o numero de roscas envolvidas.

A tensio de flexdo na rosca é dada por ¢, = M _ @LZ: oF
Ilc 4 mdnp® wdnp

3F

ndnp’

rt

A tensdo transversal de cisalhamento 7 no centro da raiz daroscaé 7=

Figura 4.20 | Geometria da rosca quadrada

pi2 ‘

4"‘ pr2 ‘

- T
" )
\F_/
Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 403).

Consulte as Tabelas Anexo 4.4 e 4.6 sobre pressdes seguras em roscas e
coeficientes de friccdo para pares roscados e para colar de empuxo.

A Figura 4.21 apresenta um parafuso de porca de cabeca hexagonal
rosqueado. Os pontos de concentragdo de tensdo estdo no filete, no comego
das roscas e no arredondamento da raiz da rosca no plano da porca (quando
esta estiver presente). O didmetro de face da arruela (D) ¢é igual a largura
entre faces opostas do hexdgono. O comprimento da rosca de parafusos de
porca de série em polegadas, para comprimentos de parafuso menores ou
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igual a 6 in, é dado por L, =2D+1/4in. Para comprimentos de parafusos
maiores que 6 in, L, =2D +1/2 in .
Figura 4.21 | Parafuso de cabeca hexagonal

- > W——
== Aprox.éin

SV

30°

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 408).

No caso de parafusos métricos, o comprimento da rosca, para compri-
mentos de parafuso L menores ou iguais a 125 mm e didmetro menor ou
igual a 48 mm, é dado por L, =2D+6 mm . Para comprimentos de parafuso
maiores que 200 mm, L, =2D+25mm . Para valores de comprimento de
parafuso entre 125 e 200 mm, L, =2D+12mm.

O comprimento ideal de um parafuso de rosca é aquele em que sobram
apenas uma ou duas roscas ap6s o aperto. E importante lembrar que rebarbas
nos furos podem “morder” o filete, aumentando a concentrag¢do de tensio, por
isso, é recomendada a utilizacio de arruelas. E importante verificar a necessi-
dade de utilizagdo de porcas. Verifique nas Figuras Anexo 4.1 a 4.3 os tipos de
cabegas de parafusos utilizados em maquinas e os tipos de porcas hexagonais.

Dica

Conhega mais sobre fixadores rosqueados disponiveis no mercado
! consultando os sites dos fabricantes:

° Fixopar.

e REXIndustrial.

Vamos entender um pouco sobre as Juntas — Rigidez dos fixadores. O
proposito de um parafuso de porca é reter duas ou mais partes. Torcer a
porca estica o parafuso, produzindo uma forga de reten¢do conhecida como
pré-tracdo ou pré-carga. A forca de retencéo existe na conexdo depois de a
porca ter sido propriamente apertada, estando ou ndo o conjunto subme-
tido a for¢a P, indicada na Figura 4.22, na qual podemos também verificar
o comprimento L, conhecido como agarramento ou alcance, que corres-
ponde a espessura total de material retido na conexao.
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Figura 4.22 | Conexdo de parafuso de porca com duas arruelas

P 1 P

Le

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 410).

Para um membro eldstico, como o parafuso de porcas, a razdo entre a
forga aplicada a0 membro e a deflexdo produzida pela for¢a é conhecida por
razdo de mola. A rigidez da por¢do de um parafuso de porca ou daquele sem
porca dentro da zona de reteng¢do é constituida pela parte correspondente a
da por¢ao de haste ndo-rosqueada e a da por¢ao rosqueada, desta forma, a
constante de rigidez no parafuso é equivalente as rigidezes de duas molas em
série, conforme equagdo: ~— i+ki.

As razbes de mola da porq;éoZ rosqueada e ndo rosqueada sdo dadas,

. AE . . = ~
respectivamente, por: k, :l; em que A, é a drea de tensdo de tragdo, e
L ¢ imento da porga daj e k=2 4,éadread
€ 0 comprimento da porgio rosqueada; e k, ===, em que A, é a drea de
d
didmetro maior do fixador, e I, é o comprimento da por¢ao ndo-rosqueada.

Fazendo a substituigdo das razdes de mola na equagdo da constante de
rigidez, temos que a rigidez efetiva estimada do parafuso na zona de retencio
(k,) é dada por:

_ AAE
"AL+AL

Vocé conhece sobre o assunto Juntas — Rigidez dos elementos de ligagdo?
Além da rigidez do fixador na zona de retengdo, precisamos avaliar a rigidez
dos membros nesta mesma zona, pois é necessario que ambas sejam conhe-
cidas para prevermos o comportamento da conexdo quando esta for subme-
tida a esforgos de tragdo. Todos os membros atuam como molas em série, e a
rigidez dos membros ¢é dada por:

1 1 1 1

— =ttt
k k

m 1 2 i
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Para fazermos esta analise, tomaremos a Figura 4.23, que apresenta, em a,
a geometria geral de cone usando um angulo de meio apice « . Considerando,
em b, que uma for¢a de compressio P promove uma contragdo do elemento de
cone de espessura dx definida por: ds= % .

Figura 4.23 | Compressdo de um membro com propriedades elasticas equivalentes representa-
das por um tronco de cone vazado

D
X
‘/
i [+3
S g - ‘ y
// | \\ t ,1“ x i I i ?
7 i {0
= l- o
\ % /
\ | /
: X
(a) (b)
Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 414).
A érea do elemento é:
2 2
D d D+d D—d
A:7r(ru2 —r’iz):w [xtana +E] —[E] = W[xtanoz—l— + ][xtana +T]

Fazendo a substitui¢do da drea na equagéo apresentada anteriormente, temos:

P dx
"5 frana s o aylana (0473

Utilizando a tabela de integrais, ¢ possivel chegar ao seguinte resultado:

P (2ttana+D—d)(D+d)
" rEdtana (2ttana+D+d)(D—d)

A rigidez desse elemento é, portanto:

P wEdtana
k=—=
5, (2ttana+D—d)(D+d)

"(2ttana+D+d)(D—d)

Assumindo a=30°, a rigidez é dada por:
0,5774mwEd

(1L155t+D—d)(D+d)

(1155t + D +d)(D—d)

n
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Se os membros da ligagdo possuem o mesmo modulo de elasticidade e
apresentam simetria, podemos considera-los como molas idénticas em série.
Da equagio de rigidez dos membros, k, =k/2 . Considerando o agarramento
1 como 2t, e d, como o didmetro da face da arruela, a rigidez dos membros
é encontrada por:

mEdtana
" o1 ([tana+d, —d)(d, +d)
(ltanaerw +d)(dw fd)

Podemos simplificar a equagédo anterior considerando que o didmetro da
face da arruela é, aproximadamente, 50% maior que o didmetro do fixador
para parafusos de porca, logo d, =1,5d , além disso, consideramos «=30°:

_ 0,5774nEd
51557741 +0,5d
0,57741+2,5d

Sem medo de errar

Agora, chegou a hora de retomarmos nosso ultimo desafio: vocé,
engenheiro de calculo responsével pelo projeto de uma prensa, deve projetar
um parafuso de poténcia de rosca quadrada que serd utilizado na maquina
em questdo. Para tal, vocé deve determinar as tensdes de Von Misses e a
tensdo maxima de cisalhamento na raiz desse parafuso.

Para o projeto, deve-se considerar didmetro maior de 36 mm com passo
de 4 mm com risca dupla. O coeficiente de fric¢io considerado é 0,08
(podemos considerar f=f ), e o didmetro de colar é 40 mm. Uma forga
de 7 kN ¢é aplicada em cada parafuso. Quais sdo os parametros geométricos
do parafuso? Quais sdo as tensdes de corpo? Qual é o equacionamento a se
utilizar para determinar as tensdes Von Misses e a tensdo maxima de cisalha-
mento na raiz desse parafuso?

Vamos iniciar o trabalho definindo os pardmetros geométricos que serdo
utilizados para calcular o que se pede. Considerando-se uma rosca quadrada,
da Figura 4.15, temos que a profundidade da rosca e a largura sao iguais a
metade do passo, ou seja, 2 mm.

O diametro maior é dado por: d, =d—p/2=36—4/2=34mm .
O didmetro menor é iguala d, =d—p=36—4=32mm.
O avango, como se trata de rosca dupla, ¢é igual a duas vezes o passo, ou

seja, 8 mm.
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O torque requerido T, para superar a friccdo de rosca e elevar a carga, em
roscas quadradas, é dado por:

TR :% % +M s portanto)
2 \md,—fl 2
~ 734)| 8+7(0,08)(34) | 7(0,08)40

T,

R

=18,54+11,2=29,74 Nm

2 |7 (34)—(0,08)(8)

A tensdo de cisalhamento de corpo decorrente do momento de tor¢éo T,
no exterior do corpo do eixo do corpo do parafuso é dado por:

16(29,74)(10°
wd, 7(32)

A tensdao nominal normal no eixo é:

o= 4F :74(7)(103):8,7 MPa
md;  7(32)

A tenséo de flexdo na rosca é dada por o, _M_Fp 2 = 6F_. Aqui,
Ifc 4 mdnp® wdnp

vocé precisa levar em considera¢do que a rosca ndo compartilha a carga
igualmente, por isso, determinou-se experimentalmente que F deve ser
substituido por 0,38F, para prover o nivel mais elevado de tensdes na combi-

nagao rosca-porca. Portanto, temos que:

o, = 6(0,38F) _ 6(0,38)(7)(10°) =39,69 MPa
" wdnp “(32)(1)4 )

Para determinar as tensdes de von Misses e a tensdo maxima de cisalha-
mento, assumimos como tensdo principal o, o valor encontrado para o, . As
tensoes restantes podem ser transformadas utilizando a equagdo de tensdo plana.

o, +o o, —0

X )

2

L4 +7,, , portanto temos que:

8,7

2
] +4,62> =10,69;—1,99 MPa
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As tensoes principais ordenadas sao, portanto,
0,,0,,0, =39,69; 10,69; —1,99 MPa . Substituindo na equagdo:

1/2
o= (0,=0)" +(0, =) +(os=a) , portanto temos que:

. 1(39,69-10,69)" +(10,69+1,99)" +(—1,99 39,69’ "
o'= . =37MPa

A tensdo maxima de cisalhamento é dada por:

oo 39,69 —(—1,99)

max 2

=20,8MPa.

Avangando na pratica

Comparacao de resultados

Descrigao da situagiao-problema

Em um treinamento ministrado na empresa em que vocé trabalha, foi
exposto um ajuste de curva para avaliacdo da razdo de mola &, além de um
gréfico da rigidez versus a relagdo d/I de uma jungdo parafusada (Figura
4.24), mostrando a precisdo de diferentes metodologias. Dados fundamenm
tais para desenvolvimento do projeto de jungdes e avaliagdo da rigidez dos
membros da zona de retencdo, portanto para que possamos estimar como serd
o comportamento dessa jun¢do quando esta for submetida ao carregamento.

k
E—':i: Aexp(Bd/l)

As constantes A e B sido especificadas no Quadro 4.4.
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Quadro 4.4 | Parametros de rigidez de materiais para varios membros

Material usado Razao de Poison Elés;:lco Mﬁ‘;‘:ilo A B
Aco 0,291 207 30,0 0,78715 | 0,62873
Aluminio 0,334 71 10,3 0,79670 | 0,63873
Cobre 0,326 119 17,3 0,79568 | 0,63553
Ferro fundido cinza 0,211 100 14,5 0,78871 | 0,61616
Expressao geral 0,78952 | 0,62914

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 416).

Figura 4.24 | Rigidez versus a relagdo d/l de uma juncdo parafusada

34

Rigidez adimensional, k,, /Ed

0,1 03 0,5 0,7 09 1,1 13 L5 ] 19
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0O FEA ~+ Rotscher < Mischke 45° A Mischke 30° X Motosh

Fonte: Budynas e Nisbett (2016, p. 415).

Apbs o treinamento, seu chefe solicitou a comparagdo da razio de mola
k, , obtida por meio do método indicado no treinamento, com a obtida pela
0,5774mEd

equacao k =—— 227777
quag " [ 0,57741 +0,5d
2In|5——FF——""

0,57741+2,5d

O primeiro caso a ser analisado sdo duas placas de ago, com 0,5 in de
espessura, engastadas por um parafuso de 0,5 in de arruela frontal, com uma
arruela de 0,095 in de espessura posicionada sob a porca.

O objetivo dessa avaliagdo é verificar se a metodologia indicada no treina-
mento apresenta resultados muito diferentes em relagdo a formula apresen-
tada pelo seu chefe. A ideia é simplificar a obtengédo desse pardmetro para que
o dimensionamento se torne mais agil.
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Resolugao da situagao-problema

Considerando a espessura das placas e a espessura de uma arruela, temos
queléiguala 1,095 in. O didmetro d é 0,5 in. Analisando, primeiramente pelo
equacionamento ensinado no treinamento, tomando a equagdo apresentada
e as constantes para o ago A = 0,78715 e B = 0,62873, temos que:

k, = EdAexp(Bd/1)=30(10°)(0,5)(0,78715)exp|0,62873(0,5) /1,095| = 15,73(10° ) Ibf/in

0,5774mEd
5 0,57741+0,5d
0,57741+2,5d

Tomando como paradmetro a equagéo k,, = [ ] , temos que:

. 0,57747Ed 0,5774730(10°)(0,5)
" Zln[SW] a 0,5774(1,095)+0,5(0,5)
0,57741+2,5d 0,5774(1,095) +2,5(0,5)

= 15,97(10")1bf/in

Desta forma, vocé pode concluir que os resultados obtidos se utilizando
diferentes metodologias foram muito semelhantes (aproximadamente, 1,5%
de diferenga). Com isso, o seu time optou por utilizar o segundo equaciona-
mento (apresentado pelo seu chefe), para obtengdo da rigidez dos membros
de conexdes e avaliar o comportamento delas quando submetidas aos
esforcos de tragéo.

Facga valer a pena

1. A rosca ¢ especificada a partir de um cdédigo que define sua série, seu didmetro,

seu passo e sua classe de ajuste. Passo de roscas UNS é definido como o numero de
roscas por polegada, enquanto que, para roscas métricas, o passo ¢ especificado pela
dimensao do passo em milimetro. Considere uma rosca ISO com 12 mm de didmetro
nominal maior e 1,75 mm de passo.

A rosca descrita no texto-base deve ser especificada da seguinte forma:
a) M8 x 1,25.

_ F(fcosA—sen))

b)P
cos A+ fsen\

L
) cos\ -

d) M12 x 1,75.
e) UNS: 1/4 - 20 UNC 24 .
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2. Existem situagdes em que o avango é grande ou a carga ¢ tdo pequena que a carga

por si s6, fazendo com que o parafuso rode sem nenhum esfor¢o. Nestes
casos, o torque T, ¢ ou zero. Quando um torque T; é , diz-se que
o parafuso é . Isso ocorre quando 7 fd, > 1. Dividindo ambos os lados dessa
inequagdo por md, e considerando que l/ md, =tan)\, temos que: f>tan\. Ou
seja: o parafuso é autobloqueante quando o coeficiente de fric¢do for igual ou maior
que a tangente do angulo de

Assinale a alternativa a seguir que apresenta os termos que preenchem corretamente
as lacunas do texto-base.

a) baixa; positivo; negativo; autobloqueante; avango da rosca.

b) baixa; negativo; positivo; autobloqueante; avango da rosca.

c) levanta; negativo; positivo; autobloqueante; avanco da rosca.

d) levanta; positivo; negativo; autobloqueante; hélice.

e) baixa; negativo; positivo; autobloqueante; hélice.

3.0 parafuso de poténcia transforma o movimento rotacional em linear e, geral-
mente, transmite poténcia. Considere o caso de um parafuso de poténcia com 40 mm
de didmetro, roscas quadradas duplas com passo de 6 mm. A porca deve desenvolver
uma velocidade de 48 mm/s e movimentar uma carga F de 10 kN. O diametro do
colar é 60 mm, e seu coeficiente de fricgdo é 0,15. O coeficiente de fric¢do da rosca é
0,10.

Assinale a alternativa que indica a poténcia necessaria para acionamento do parafuso.
a) 2086 W.

b) 955 W.

c) 664 W.

d) 1130 W.

e) 360 W.
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