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RESUMO

Este trabalho apresenta o projeto de um diferencial para um veiculo de Férmula SAE. A
equipe de Férmula SAE da Universidade de Brasilia, a Apuama Racing, tem como um
de seus obijetivos para a subdrea de transmissdo em 2018 a utilizacao de um diferencial
concebido e projetado pela prépria equipe. O projeto deve melhorar a dirigibilidade do
veiculo, possuir baixo peso, alta resisténcia e ser de facil usinagem. Inicialmente foi feita
uma revisdo bibliogréfica sobre diferenciais em seguida trés alternativas foram
analisadas levando-se em conta os critérios de: peso, redistribui¢cdo de torque, facilidade
de manufatura e custo. Entre as alternativas propostas uma foi escolhida e projetada
utilizando para o projeto das engrenagens a metodologia AGMA e para a carcaga e
outros componentes utilizou-se andlise por elementos finitos. Como resultado obteve-
se um diferencial 25% mais leve que o projeto anterior, com 5,1 kg e 8,9 kg considerando
a montagem do sistema com todos os componentes, TBR de 2,75:1, reducgéo do volume
do diferencial principalmente em razdo da diminuicdo do comprimento total de 212,8
mm para 196,7 mm e os desenhos de fabricagdo bem como a especificacdo dos

materiais e processos de fabricacdo a serem utilizados.

ABSTRACT

This work presents the design of a differential for a FSAE vehicle. The Formula SAE
team at the University of Brasilia, Apuama Racing, has as one of its objectives for the
transmission subarea in 2018 the use of a differential designed by the team itself. The
design should have low weight, improve vehicle handling, have high strength and easy
machining. Initially, a literature review was carried out on differentials. Three alternatives
were analyzed taking into account the criteria of: weight, redistribution of torque, ease of
manufacture and cost. Among the proposed alternatives, one was chosen and designed
using the AGMA methodology for the design of the gears and for the housing and other
components was used finite element analysis. As a result, a differential 25% lighter than
the previous design was obtained, with 5.1 kg and 8.9 kg considering the assembly of
the system with all components, TBR of 2.75: 1, reduction of the differential volume
mainly due to the reduction of the total length from 212.8 mm to 196.7 mm and the
manufacturing drawings as well as the specification of the materials and manufacturing

processes to be used.
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1.INTRODUCAO

Neste capitulo serdo abordados o contexto
no qual se insere o presente trabalho, a
motivacdo para realizagdo deste, o0s
objetivos pretendidos e como ele sera
dividido.

1.1 CONTEXTUALIZACAO

A Formula SAE é uma competicao universitaria de desenvolvimento de produto que teve
inicio na década de 80 nos Estados Unidos, na qual os estudantes devem conceber,
projetar, fabricar e competir com veiculos estilo férmula. A categoria tem como objetivo
propiciar experiéncia pratica em projeto mecanico, gerenciamento de projetos e gestao

de manufatura.

Com o passar dos anos, a categoria cresceu e difundiu-se pelo mundo. Hoje, esta
presente em varios paises como Alemanha, Italia, Australia, Inglaterra, Estados Unidos,
Brasil, Japdo e muitos outros. A competicdo é organizada pela Sociedade de
Engenheiros Automotivos (SAE) e representa um elo importante entre as universidades

e a industria.

No Brasil, a competicdo teve inicio em 2004 e desde entdo tem propiciado uma
experiéncia diferenciada para seus participantes. A categoria é bastante técnica, possui
provas estaticas e dindmicas em que o veiculo é testado com base na sua performance,

na qualidade do projeto realizado e como foi executado.

Dentro desse contexto, a equipe Apuama Racing vem se destacando no cenario
nacional, com projetos confidveis e harmdnicos entre si. Para 0 ano de 2018 a equipe

deseja utilizar um projeto proprio de diferencial para melhorar o desempenho do veiculo.

1.2 MOTIVACAO

Na competicdo Formula SAE, um dos grandes desafios é fazer com que os projetos
mecanicos dos diversos componentes trabalhem de forma harménica e confiavel. Nao
basta um veiculo que se sobressaia em apenas certa caracteristica enquanto ha
determinado déficit nas demais. Dessa forma, é necessario buscar o equilibrio entre os
diversos projetos de forma a conceber um protétipo onde as partes funcionem bem de

forma conjunta e ndo somente de forma isolada.

s

Outro desafio € na esfera gerencial do projeto, com relacdo a passagem de

conhecimento dos membros antigos para 0s mais novos. Como a graduagéao se estende
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por um periodo de 4 a 6 anos, ha pouco tempo para aprender, aplicar e repassar esse
conhecimento adquirido. Por esse motivo muitos integrantes das equipes optam por
realizar projetos de graduagdo e trabalhos de conclusédo de curso com temas
relacionados a equipe, de forma a manter parte do conhecimento dos membros mais
antigos no grupo. Essa prética é bastante motivada pela Apuama Racing visto que ja
possui diversos integrantes que fizeram seus projetos de graduacao voltados a equipe.
Sédo exemplos os trabalhos “Contribuicdo para o desenvolvimento de uma suspenséo
aplicada a um veiculo Férmula SAE” de Torres, R. N.; “Analise estrutural do chassi de
um veiculo Férmula SAE pelo método dos elementos finitos” de Canut, F. A.; “Analise
da rigidez torcional do chassi de um veiculo Formula SAE” de Burba, L. T; “Projeto de

um conjunto de mangas de eixo para um veiculo Férmula SAE” de Diniz, A. P.

Dentro do contexto da competicdo FSAE, o projeto do diferencial & bastante importante,
pois esse componente é responsavel pela transferéncia de torque e poténcia do motor
para as rodas, exercendo grande influéncia na dirigibilidade e estabilidade do veiculo,
assim como na sua capacidade de aceleracdo. Além disso, o componente é um
elemento rotativo, que apresenta inércia de rotacdo, assim € imprescindivel que o

projeto tenha como um dos enfoques a redugéo de peso.

Atualmente, a equipe utiliza um diferencial comercial, que possui basicamente dois

problemas:

a. Muito pesado. Em comparacao com a média de peso de um veiculo FSAE — 200
kg — o diferencial representa um peso consideravel, 7 a 10 kg, o que torna o
veiculo menos agil em aceleragdes e retomadas.

b. A porcentagem de bloqueio do diferencial é inadequada para a situacdo do
Foérmula SAE , 1,5:1. O bloqueio do diferencial € um parametro importante na
dinamica do veiculo, e para veiculos de competicdo é importante que se tenha
um equilibrio entre o diferencial livre e o totalmente bloqueado. No caso de
diferenciais com bloqueio que equipam carro comerciais, tende-se a utilizar
porcentagens de bloqueio que aproximam o diferencial de um diferencial aberto,

em razao de seguranca. Isso sera tratado em detalhes mais a frente.

Dessa forma, buscou-se no presente trabalho um projeto leve, com reducéo entre 25 e
30% da massa do diferencial atual, 7kg, e com valores de bloqueio compativeis com o

tipo do veiculo e circuito.



1.3 OBJETIVO

O Objetivo do presente trabalho foi conceber e projetar um diferencial para o veiculo de
FSAE da equipe Apuama Racing que melhore a resposta dindmica do veiculo — Torque
Bias Ratio adequado — , que seja de 25 a 30% mais leve que o projeto anterior e que

seja economicamente viavel diante alternativas comerciais proprias para Formula SAE.

1.4 METODOLOGIA

Para a concepcéao do diferencial foram utilizados mecanismos ja existentes como ponto
de partida. Ou seja, a ideia de como o diferencial realiza o bloqueio ndo seré recriada,
o presente trabalho partira de mecanismos ja consolidados para adequar e direcionar a
melhor alternativa para o cenario estudado. Para a andlise dindmica do veiculo foi
utilizada rotina feita em Matlab pela equipe Apuama Racing, a fim de obter dados de
simulacdo de pista que servirdo de entrada para o projeto dos componentes. Foi
aplicada a metodologia AGMA para o projeto das engrenagens e método de elementos
finitos para otimizagdo da geometria da carcaga do diferencial, mancais e demais

componentes.

1.5 DIVISAO DO TRABALHO

Este relatorio divide-se em nove capitulos, iniciando pelo capitulo presente de
introducédo e terminando pelo capitulo de resultados. O segundo capitulo é dedicado a
uma revisdo tedrica acerca de diferenciais, tipos de diferenciais e sua influéncia no
comportamento do carro. O terceiro capitulo apresenta uma revisdo dos projetos
anteriores. O quarto capitulo trata da caracterizacédo do veiculo para o qual o diferencial
foi projetado. O quinto trata da andlise dos diferentes tipos de mecanismos e conceitos
de projeto que foram aplicados ao diferencial, apresentando-se a proposta do modelo,
sua andlise cinemética e variaveis importantes de pista. O sexto capitulo trata do projeto
mecanico das engrenagens e dos componentes que compdem o diferencial. O sétimo
capitulo trata das instru¢des de manutencdo e lubrificacdo do diferencial. O oitavo
capitulo trata dos custos de manufatura, material e tratamentos térmicos das pecas. Por

fim, no capitulo nove sdo apresentados os resultados alcancados.



2.REVISAO TEORICA

Este capitulo faz uma revisdo dos conceitos
relacionados ao diferencial. Em seguida sé&o
apresentados os tipos de diferencial e seu
funcionamento, e por fim sua relacdo com a
dirigibilidade, estabilidade e capacidade de

aceleracao do veiculo.

2.1 DIFERENCIAIS
2.1.1 BREVE HISTORICO

A autoria da invencéo do diferencial ndo é precisa, ha diversos registros da invengéo e
€ possivel gue o mecanismo tenha sido inventado na China onde ha registros de 1000

a.C sobre a invencao. Alguns dos registros histéricos recentes incluem [6]:

e 1720: Joseph Williamson usa o mecanismo do diferencial em um reldgio;

e 1827: Diferencial automotivo moderno patenteado pelo fabricante de rel6gios
Onésiphore Pecqueur (1792-1852) do Conservatorio de Artes e Oficios na
Franga para uso em um carro a vapor;

e 1832: Richard Roberts da Inglaterra patenteia “a engrenagem de compensag¢ao”,
um diferencial para locomotivas de estradas;

e 1876: James Starley inventa o diferencial movido por corrente para uso em
bicicletas; Invencao utilizada mais tarde em automoveis por Karl Benz;

e 1897: Primeiro uso de um diferencial em um veiculo a vapor australiano por
David Shearer;

e 1913: Packard introduz o diferencial com engrenagem em espiral, que diminui o
ruido das engrenagens;

e 1926: Packard introduz a engrenagem hipdide que permite o eixo de saida da
caixa de marcha assumir posi¢cdo mais baixa;

e 1958: Vernon Gleasman patenteia o diferencial Torsen, um tipo de diferencial
semi-blocante que utiliza apenas a agdo das engrenagens em vez de uma

combinacdo de engrenagens e discos de embreagem.



2.1.2 TIPOS DE DIFERENCIAIS

Existem basicamente 3 tipos de diferenciais:

e Abertos ou convencionais;
e Blocantes — Locked Differential;

e Semi-Blocantes — Limited Slip Differential.

2.1.3 DIFERENCIAL ABERTO

O diferencial € um componente mecénico constituido normalmente de engrenagens. O
componente esta presente em todos os veiculos e sua fungao é transmitir a poténcia do

motor para as rodas ao mesmo tempo que as permite possuirem velocidades diferentes
[6].

O diferencial € um trem epicicloidal conico com razdo de reducgédo de 1:1. Na maioria dos
veiculos ha uma engrenagem menor, pinhdo, que sai da caixa de transmissdo e se
acopla a engrenagem hipdide, coroa, fixada a carcaca do diferencial. O sistema usual

pode ser evidenciado na figura 2-1:

Figura 2-1: Engrenagens do diferencial convencional [23].

Dentro do diferencial h& dois pares de engrenagem, um par de solares que se conectam
as rodas por meio de eixos, e um par de planetarias que se conectam a carcaca e
possuem livre rotacdo. Esses dois pares de engrenagens estdo acoplados. A rotacao
das engrenagens planetarias é responsavel pela variacdo de velocidade entre as rodas.
Quando as engrenagens planetarias aumentam sua velocidade relativa com relagcéo a
carcaca do diferencial, uma das rodas aumenta sua velocidade e a outra diminui sua

velocidade. O sistema € esquematizado na figura 2-2.
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Figura 2-2: Esquemético de um diferencial aberto [7].

Na figura 2-2:

e w;= Velocidade angular da engrenagem Solar 1;

e w2= Velocidade angular da engrenagem Solar 2;

¢ w3 = Velocidade angular da engrenagem hipdide, coroa;
e ws= Velocidade angular do pinhao;

e a = velocidade angular do brago do trem epicicloidal.

Em uma reta, o diferencial apenas transmite poténcia e torque do motor as rodas, nao
ha movimento relativo entre as engrenagens solares, 0 componente gira juntamente
com 0s eixos que se conectam as rodas como uma unidade, com a mesma velocidade
rotacional. Dessa forma w: e w, sao iguais, e o braco que esta conectado a carcaca do
diferencial tem a mesma velocidade das engrenagens solares. Nao ha, assim, rotacédo

na engrenagem planetéria S.

O valor do trem epicicloidal é dado entdo pela equagao (1):

N;.N
o (NiNo) "
(Ns- NZ)
Onde:
e Ni: = numero de dentes da engrenagem solar 1;
e N2 = numero de dentes da engrenagem solar 2;
e Ns=numero de dentes da engrenagem planetéria;

e e =razao de redugao ou valor do trem de engrenagens.



Como o numero de dentes das engrenagens planetarias séo iguais e os dentes das

engrenagens solares também séo iguais, a relacéo (2) é valida.

ST @
e=-—1. 3)
Ainda é possivel as relacbes (4) e (5):
(0 — )
= @
Wy +w, =2.a. (5)

Em uma curva, a roda mais interna a curva possui velocidade menor enquanto que a
roda mais externa possui velocidade maior comparando-se a velocidade do centro de
massa do veiculo. ISso ocorre porque as rodas internas percorrem um espago menor,
enquanto que as externas percorrem um espaco maior em um mesmo intervalo de

tempo. A figura 2-3 ilustra a relagdo de velocidade e a distancia percorrida pelas rodas.

Figura 2-3: Distancia percorrida pelas rodas interna e externa a curva [adaptado de 35]
O espaco percorrido pelas rodas € dado pela equacéo (6):
S = Reurva-B- (6)
Onde:

¢ R cuna: raio da curva com relacao ao centro de gravidade do veiculo [m];
e [: angulo de abertura da curva [°];
e L: distancia entre o centro da roda ao centro de gravidade do veiculo [m];

e dx: distancia linear percorrida [m].

Dessa forma a roda mais interna percorre um espaco dx: e a roda mais externa, dx, —

equacoes (7) e (8):



dx; = (Reyrva — Lp)- dB, (7)
dx; = (Reurva + Lp)-dB, (8)

ﬁ _ (Rcurva + Lr) (9)
Xm (Rcurva - Lr)

As rodas estdo diretamente ligadas as engrenagens solares, dessa forma é possivel as

igualdades (10) e (11). Sendo “r” € o raio da roda do veiculo,

Xm = (1)1. r. dt y (10)
dx, = w,.r.dt, (11)
L
1+ L
% — ( Rcurva . (12)
w1 (1 _ Lr
Rcurva

Com as relaces (5) e (12), obtém-se:

Ly
Wy = (1— ).a, (13)
RCurVa
Ly
gy = (1+ ).a. (14)
RCurVa

Das formulas (13) e (14), conclui-se que durante uma reta a velocidade angular das
rodas sdo iguais, uma vez que ‘R” — =, e “w1” e “w2” assumem valor de “a”. E durante
uma curva ha diferenca entre as velocidades das rodas internas e externas, adequando
a velocidade ao tracado e ndo permitindo deslizamento das rodas. Sem esse dispositivo,
durante uma curva, haveria deslizamento dos pneus causando desgaste excessivo dos
pneus. Além disso, seria possivel que um dos eixos, que se conectam as rodas, se
quebrasse em razado da forca resistente do solo, além de causar avarias em todo o

sistema de transmissao.

O dispositivo também é responsavel por dividir o torque que vem da saida do motor para
as duas rodas. O mecanismo distribui o torque de acordo com a resisténcia encontrada
por cada roda de forma inversamente proporcional, porém de forma limitada a cerca de
duas vezes o valor do torque de resisténcia do lado de menor tragdo. Dessa forma, &
possivel que a resisténcia em uma das rodas se torne muito maior que na outra, € em
razdo da capacidade limitada do diferencial aberto de transferir torque, o veiculo pode
se encontrar numa situacdo em que € incapaz de se mover eficientemente ou

totalmente. Isso ocorre, pois, o0 torque transferido ao solo € insuficiente para mover a



roda com maior resisténcia, e extrapola a resisténcia do lado de menor tracdo causando

deslizamento dos pneus.

Esse tipo de diferencial € muito utilizado em veiculos urbanos em razdo da sua
simplicidade, eficiéncia, seguranca e por funcionar muito bem em situacdes onde ha
muita tracdo e pequena diferenca entre as tragdes disponiveis para cada roda. Porém

esse componente possui algumas limitagoes:

¢ Na&o permite grande distribuicdo de torque entre os eixos. A verdade é que o
mecanismo permite certa distribuicdo de torque cerca de 15 a 20%, porém nao
€ capaz de impedir situacdes de deslizamento quando a tracdo de um dos lados
€ muito mais alta e do que da outra roda [16];

e Possui baixa influéncia sobre 0 momento de rotagéo, pois o torque transmitido
pelas duas rodas € praticamente o mesmo em situacdes de curva. Dessa forma
ndo hé efeitos significativos sobre 0 momento de rotacéo;

¢ O maximo de torque que consegue transmitir para as rodas € aproximadamente
equivalente ao dobro da capacidade de tracdo da roda de menor tragéo [2].

Como o torque transferido para o diferencial sempre busca o caminho de menor
resisténcia (menor for¢a de oposicdo do solo), em uma situagdo onde uma das rodas
possui baixa tragdo, esse diferencial fica limitado a direcionar o torque equivalente a
capacidade trativa desta. Assim, como h& uma distribuig&o igualitaria de torque para as
rodas, tanto a roda de baixa tragdo quanto a de alta recebem o mesmo valor de torque.
Caso exista uma tentativa de transmitir mais torque pelo diferencial, com o intuito de
aproveitar a capacidade trativa disponivel do lado de melhor tragédo, a roda de menor

tracdo desliza, pois, o torque agora transmitido esta acima de sua capacidade trativa.

Essa caracteristica é bastante danosa para veiculos de competi¢cdo, pois em curvas
mais fechadas e ou rapidas, onde ha muita transferéncia lateral de peso é possivel que
a roda interna a curva perca muita tracdo e o veiculo fique limitado a acelerar com o
dobro do torque resistido por essa roda de menor tragéo [2]. A diminuicdo da capacidade
de aceleracdo em razdo do limite imposto por esse componente prejudica
principalmente em saidas de curvas, o que resulta em maior tempo para realizar o trajeto

e ainda pode aumentar o desgaste dos pneus em razéo do eventual deslizamento.

2.1.3.1 DIFERENCIAL BLOCANTE

Os diferenciais blocantes combinam dois tipos de caracteristica: a do eixo rigido e a do
diferencial aberto. Ha algumas concepcdes desse diferencial, as duas principais sdo a
de controle ativo e controle passivo. Para veiculos de carga, militares e semelhantes,

normalmente ha um controle ativo do sistema de bloqueio. Nessa concepc¢ao o0 usuario
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pode escolher quando o diferencial vai se comportar como diferencial aberto ou como
eixo rigido, ou seja, as rodas terdo a mesma velocidade e o diferencial vai transmitir o
méximo de torque possivel para cada roda. Para isso, esse diferencial contém uma trava
mecanica ou elétrica que bloqueia o sistema de diferenciagdo e obriga 0 mecanismo a
girar como uma unidade quando ativado. Quando a trava esta desativada, o diferencial
funciona como um aberto, permitindo livre diferenciagédo com transmisséo de torque de
forma igualitaria para as duas rodas. Para veiculos de competicdo normalmente o
mecanismo de trava € acionado de forma passiva, quando torque € aplicado a carcaca
do diferencial, ou seja, toda vez que o piloto acelerar o sistema de trava ir4 bloquear o
diferencial e este tera comportamento de eixo rigido. Quando néo tiver torque aplicado
a carcaca do diferencial, ele se comportard como um diferencial aberto.

O diferencial blocante ndo é muito usual em carros de competicdo, eles sdo mais
utilizados em competi¢cdes que priorizem circuitos com curvas de raios grandes, como
em circuitos ovais nos EUA. Eles s&o utilizados no lugar dos diferenciais convencionais
em razdo do aumento da capacidade de aceleracdo nas curvas e no lugar dos semi-

blocantes em razdo de sua robustez, menor preco, confiabilidade e simplicidade [3].

Outro ponto a ser considerado é que o blogueio total do diferencial altera e muito o
comportamento dindmico do veiculo, do ponto de vista de estabilidade e controle, o
veiculo fica bastante understeer tanto na frenagem quanto na aceleracdo quando se
esta abaixo do limite de tracdo dos pneus. Mais a frente esse comportamento sera
explicado mais profundamente. A figura 2-4 ilustra um diferencial blocante com atuagéo

e trava mecanica.

Figura 2-4: Diferencial blocante com trava mecanica [24].

2.1.3.2 DIFERENCIAL SEMI-BLOCANTE

Os diferenciais semi-blocantes tentam reunir as caracteristicas dos diferenciais abertos
e dos blocantes de forma passiva, sem a atuacdo de travas. Para isso é necessario

introduzir um elemento que seja capaz de aumentar a resisténcia a rotacdo nos dois
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lados do diferencial, para que seja possivel transferir mais torque para uma roda ou
outra. Em um diferencial aberto o torque vindo do motor que chega a engrenagem
hipdide pelo pinhdo da saida da transmissao, representado como um X na figura 2-5, é
contrabalanceado pelos dois torques na engrenagem planetaria, representado como
dois pontos na mesma figura. Sem nenhuma outra adi¢gdo de torque no sistema, o
balanco estatico resulta nas forcas tangenciais na engrenagem planetaria em questédo

sendo iguais, e consequentemente o torque produzido por elas também.

@)

Figura 2-5: Esquemdtico diferencial aberto [16].

Dessa forma, o que se planeja é adicionar um elemento que aumente resisténcia ao
torque no sistema. Visto que o diferencial trabalha com distribuicdo de torque de forma
inversamente proporcional a resisténcia encontrada, esse elemento a ser adicionado
deve ora aumentar, ora diminuir a resisténcia em um dos lados do diferencial, permitindo

gue este receba mais ou menos torque.

Uma forma de fazer isso € adicionando discos de embreagem no diferencial. Com essa
modificacdo ha um novo caminho para o torque ser introduzido no sistema. A figura 2-6

ilustra o esquematico:
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1. Engrenagem Solar e eixo de conexdo
2. Engrenagem Solar e eixo de conexdo
3. Engrenagem Planetaria do Diferencial
4. Embreagem de fricgdo multidiscos

Coroa

5. Engrenagem Hipcide - Coroa Engrenagem
6. Finhdo da saida da caixa de marchas Planetiria
3
Engrenagem Engrenagem
Solar 1 2 Solar
+ ||
Embreagem !
multidiscos
Pinhdo

Figura 2-6: Esquemético de um diferencial semi-blocante [adaptada de 16].
A caracteristica desse diferencial € notada quando ha uma diferenga entre as tragdes
disponiveis em cada roda. Supondo que durante uma reta exista uma diferenca de
tracdo entre as rodas e por isso a engrenagem solar 1 possua velocidade angular maior
gque a engrenagem solar 2. Teremos entédo, que a velocidade angular da engrenagem
solar 1 sera maior que a velocidade do brago do trem epicicloidal cbnico, mostrado pela
equacédo (15):

wg>a. (15)

Isso é evidenciado ao se resolver a equacio (5) ja citada neste trabalho. E valido lembrar
gue a carcaca do diferencial, a coroa e o braco do trem epicicloidal sdo solidarios,

possuem assim, a mesma velocidade angular.

Assim, os discos ligados a engrenagem solar 1 vao tentar acelerar a coroa por meio da
ligacdo na embreagem por atrito, 0 conjunto vai resistir a essa aceleracdo pelo atrito dos
discos e representara um torque gerado pelo atrito de reagéo, T¢, que possui a mesma
direcdo da reagdo T, do solo. A representacdo dos torques pode ser visualizada na

figura 2-7.
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Ti1: Torque de reagéo Solar 1

Tz: Torque de reagdo Solar 2

Te: Torque na Solar 1 transmitido pela embreagem Tr

Tr: Torque total transmitido pelo pinhdo -
F: Forca tangencial na engrenagem planetaria 3

R: local radial do contato entre as

engrenagens solares e as planetarias

3
T1 T2
(4 N Y Y S— e
R
Te ||
a F

Y

Figura 2-7: Esquemético de diferencial LSD, com diagrama de for¢as [adaptada de 16]
O balancgo de forgas na engrenagem solar 1 nos da a relagédo (16):
T, + T. = F.R. (16)
Na engrenagem solar 2, onde a velocidade angular € menor, temos a equacéo (17):
T, = F.R. (17)

O balanc¢o de torque na coroa contard com a for¢a que tentara acelerar o conjunto, no
sentido contréario a T¢, segundo a relacao (18):

T, + T. = 2.F.R. (18)

Das equacdes acima, é possivel por meio de combinacdes obter relacfes interessantes,
como as equagdes (19), (20), (21) e (22).

Torque total nas rodas:
T, = —T. + 2.F.R,
T.= —T.+2.(Ty + T.),
T,= 2T, +T.. (19)

Relac&o do torque em cada roda — (Torque Bias Ratio — TBR)
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TBR = = 20
- T1 ) ( )
Ty, + T,
7BR = (1t To) , (21)
Ty
Outro ponto interessante:
T.=T,—T. (22)

Para obter essas equag0es, foi admitido que a “w:" > “w.”. Isso ocorre quando a tragao
na roda conectada a solar 1 cai, diminuindo assim a reacao Ti. Pela derivacdo acima é
possivel observar que a adicdo da embreagem, adicionou um novo torque a equagéao Tc
= (T2 - T1) que aumenta a tracdo na roda em deslizamento. Além disso, é observado que
a quantidade total de torgue transmitida ao solo também aumenta. A partir dai é possivel

reescrever as equacgoes (21) e (22):

Diferencial Aberto

Torque Total _ || Duas vezes o torque resistivo N Torque gerado (23)
nas Rodas no lado de menor tracdo pela embreagem

Torque resistivo do lado de N Torque gerado
Menor tracdo pela embreagem (24)

Torque resistivo do lado de

Menor tracdo
Onde:
Torque gerado - Mi Diferenca entre os torques Capacidade Resistiva
pela embreagem | resistivos das duas rodas da embreagem (25)

Essas conclusfes poderiam ter sido obtidas para a engrenagem solar 2, desde que sua
velocidade angular fosse maior que a da engrenagem solar 1. Isso ocorre porque 0
diferencial é capaz de distribuir e transferir torque, mas ndo consegue aumentar a
distribuicdo de poténcia em apenas um dos lados, ou seja, para que haja ganho de
torque em um dos lados é necessério que esse lado diminua sua velocidade angular e

vice-versa.

Hé diversos modos de adicionar resisténcia a diferenciacdo, com o fim de transferir mais
torque para determinada roda. O modo mais usual € adicionar discos de embreagem

como ilustrado na figura 2-6. Porém, com o uso, esses discos sofrem desgaste e perdem
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sua eficiéncia, diminuindo sua capacidade de melhorar a tracdo do veiculo. Para
contornar esse problema, diversos tipos de mecanismos foram desenvolvidos para

atingir esse mesmo objetivo sem os pontos negativos do uso da embreagem.

Os diferenciais semi-blocantes s&o os mais utilizados em carros de competi¢cdo, pois
aliam as caracteristicas desejaveis dos diferenciais abertos e dos blocantes. Seu
controle é passivo e seu blogueio € apenas parcial, e pode ser proporcional ao torque
aplicado a carcaca do diferencial ou proporcional ao deslizamento. O bloqueio parcial
aumenta consideravelmente a tracdo disponivel, e como o bloqueio é dependente do
torque aplicado, em situagbes de pequenos torques na carcaga, como em entradas de
curva, ele se aproxima de um diferencial aberto, permitindo a diferenciacdo e
melhorando assim a dirigibilidade do veiculo. A figura 2-8 ilustra uma curva padrdo de
tracdo combinada das rodas tracionadas pelo diferencial, comparando os diferenciais

blocantes, semi-blocantes e os abertos.

r,+r1f

-
T

Figura 2-8: Grafico comparativo de tracao total por tragdo limitante [3]

2.1.4 DIFERENCIAIS E O MOMENTO DE ROTACAO

Os diferenciais exercem grande influéncia sobre a dindmica do veiculo. Sua fungéo
primordial é permitir a transferéncia de torque para as rodas ao mesmo tempo que
permite a diferenciacdo. Como ja foi visto, esse € o diferencial mais simples, o aberto,
outros diferenciais como o0s semi-blocantes e blocantes atuam restringindo
relativamente ou totalmente a diferenciacdo, permitindo assim a geracdo de mais
resisténcia e a transferéncia de mais torque para as rodas. Dessa forma, séo

dispositivos capazes de aumentar a tracao total do veiculo [16].

Para entender a influéncia dessas caracteristicas dos diferentes tipos de diferencial é
necessario analisar alguns conceitos de dinamica veicular. Esses conceitos serdo
abordados de forma superficial, uma vez que envolvem um estudo a fundo do sistema

de suspenséo, e ndo séo o objeto do presente trabalho.
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¢ O momento de rotacdo (Yaw moment): é o resultante de todos os momentos
responsaveis por rotacionar o veiculo. Ele esta diretamente relacionado com a
capacidade do veiculo em realizar mudangas em sua trajetoria.

e Transferéncia de peso longitudinal: durante a frenagem, as forgas verticais nas
rodas dianteiras do veiculo aumentam ao custo do decréscimo das forcas
verticais nas rodas traseiras, alterando a capacidade trativa dos eixos do veiculo.
O inverso ocorre durante uma aceleracao positiva, ha transferéncia de peso do
eixo dianteiro para o eixo traseiro, o que aumenta as forcas verticais neste eixo

e diminui naquele. Essa transferéncia € dada pela relacéo (26):

along. M. hcg

thong = (26)

Leixos

Onde:

e Wtpong: transferéncia de peso longitudinal [N];
e aing aceleracdo longitudinal [m/s?;

e M: massa [kq];

e hcy: altura do centro de gravidade [m];

o Leixos: distancia entre eixos [m].

A figura 2-9 ilustra uma transferéncia de peso longitudinal durante uma frenagem, onde
as reac0es verticais no eixo dianteiro aumentam as custas das reac¢des no eixo traseiro
e aumentam por consequéncia a capacidade trativa do eixo dianteiro e diminui do eixo
traseiro. O que provoca aumento de tragdo no eixo dianteiro e diminuigdo dela no eixo

traseiro.

FxFRmax FyRRmax

F‘\'FLma‘\' FrRLma.\'

Figura 2-9: Esquematico de transferéncia de peso longitudinal [adaptado de 15]

e Transferéncia de peso lateral: durante uma curva, as forgcas verticais nas rodas
externas aumentam em decorréncia do decréscimo das forcas verticais nas
rodas internas a curva [3]. Essa transferéncia de peso € funcéo da aceleracéo

lateral e das caracteristicas do veiculo, dada pela rela¢éo (27):
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_ alat. M th

that - (27)

Lcrodas

Onde:

o Wity transferéncia de peso lateral [N];

e au(A): aceleracdo lateral [m/s?];

o Lcodas: distancia entre os centros das rodas ou bitola do eixo [m].
Neutralsteer, understeer e oversteer: sdo definicbes que levam em conta a
relacdo entre os gradientes do angulo de estercamento das rodas e da
aceleracado lateral do veiculo. Na figura 2-10 € possivel visualizar os efeitos

understeer e oversteer.

Under Steer

QOver Steer

Figura 2-10: Efeito understeer e oversteer [34].
De forma matematica, o termo ku, que define o tipo de comportamento do
veiculo, pode ser definido pela equagéo (28):

ky = (%)R . 28)

Onde:

e ky: gradiente de understeer:
o ku = 0: comportamento neutralsteer (Neutral);
o ku > 0: comportamento understeer (US);
o ku < 0: comportamento oversteer (OS);

e O: angulo de estercamento [7];

e A: aceleracdo lateral [m/s?].

Essa equacéo considera o veiculo em uma curva de raio constante, a figura 2-

11 relaciona o angulo de estercamento e a aceleracdo lateral, para um raio
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constante e define as regibes onde o comportamento € under, over ou

|

neutralsteer:

uUs

-
A, Az A

Figura 2-11: Angulo de estercamento por aceleracéo lateral [3].

E possivel ainda, definir esses comportamentos em funcdo do momento de
rotacdo, de forma simplificada, quando a resultante do momento de rotaco for
positiva, o veiculo estara com comportamento oversteer, quando essa resultante
for negativa, o comportamento sera understeer.
Do ponto de vista da dinamica veicular, esses comportamentos podem ser
resultado de alguns fatores. Para um veiculo com comportamento muito
understeer:

e Pouca tracdo no eixo dianteiro;

e Excesso de tragdo no eixo traseiro;

¢ Distribuicdo de peso inadequada (x,y);

e Excesso de inércia de rotacao.
Para um veiculo com comportamento muito oversteer:

e Pouca tracdo no eixo traseiro;

o Excesso de tragédo no eixo dianteiro;

o Distribuicdo de peso inadequada (x,y);

e Pouca de inércia de rotagéo.
E importante ressaltar que os parametros da transmiss&o devem estar alinhados
com os parametros da suspensédo, aerodindmica e powertrain para melhorar o
comportamento dinamico do veiculo, e possuir certa flexibilidade para garantir
gue o acerto esteja na zona ideal de performance.
Downforce: é uma forca aerodindmica que € o inverso da sustentacdo. Essa
forca aumenta a forca vertical sobre os pneus, 0 que provoca aumento da
capacidade trativa dos pneus. Isso permite que os veiculos fagcam curvas em
velocidade maiores e possuam melhor tracdo. Essa forca é dada pela equacao
(29)
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_p-CzALV? 29)

Onde:

e Fz Downforce [N];
e Af: Area frontal [m?];

o Cyz coeficiente de sustentacéo;

V: velocidade [m/s];
e p: massa especifica do ar [kg/m?].
e Forca de Arrasto: € a resisténcia aerodinamica ao movimento do veiculo e é

dada pela equacéo (30):

_ p.Cp.ALV?

b ; (30)

Onde:

e Fp: Forca de arrasto [N];

e Cp: coeficiente de arrasto.

Com esses conceitos consolidados é possivel analisar, de forma simplificada, em uma
curva, a influéncia dos diferentes diferenciais no comportamento do veiculo em estado

de equilibrio.

Na figura 2-12 é mostrado um esquemético de um veiculo numa curva, e 0 momento de
rotacéo (yaw moment) resultante necessario para fazer a curva de forma ideal. O ponto
“A” representa o inicio da curva, em “C” ha o apice da curva e em “E” o final da curva.
Do ponto “A” até “C” o veiculo deve ter comportamento oversteer, a suspensao e todos
os sistemas devem trabalhar para que o momento de rotacdo seja positivo. De “C” até
“E” o volante deve ser restaurado a sua posicéo inicial, e o0 momento de rotacédo fica

negativo, dessa forma o veiculo deve ter comportamento understeer.
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Figura 2-12: Diagrama de momento de rotacéo resultante no trajeto de uma curva [15].

Os diferenciais podem ter praticamente influéncia neutra no momento de rotagéo, no
caso dos diferenciais abertos, assim como podem provocar comportamento understeer

e oversteer no caso dos diferenciais blocantes e semi-blocantes.

Os diferenciais abertos mantém aproximadamente o mesmo torque nas rodas
permitindo a diferenciagdo, pode-se considerar que este ndo influéncia o momento de
rotacéo (yaw moment) de forma significativa, pois ndo h& saldo entre as forgas atuantes
nas rodas para gerar momento que atrapalhe ou ajude o veiculo a fazer a curva. Assim,
ndo ha alteracdo na dirigibilidade do veiculo. Porém, esse diferencial possui uma
desvantagem, uma vez que o torque transferido para as rodas é limitado a
aproximadamente o dobro da roda de menor tracdo [16], em situagbes em que uma roda
perde muita tracdo, o veiculo ndo se desloca com grandes aceleragfes. Essa situacao
ocorre principalmente quando ha alteragbes no coeficiente de atrito da interface
pneu/pista ou durante curvas, em razdo da transferéncia de peso lateral que aumenta a
tracdo nas rodas externas e diminui nas rodas internas a curva. Dessa forma, esse
diferencial ndo oferece a melhor escolha para veiculos de competi¢cdes, uma vez que a
aceleracao do veiculo fica limitada a um valor muito abaixo da capacidade trativa do

pneu.

De forma oposta aos diferenciais convencionas, ha os blocantes, que ndo permitem a
diferenciacdo normalmente quando lhes séo aplicados torque. Do ponto de vista trativo,
eles séo excelentes, pois conseguem aproveitar toda a capacidade trativa do veiculo e

oferecem as maiores aceleragbes. Porém, como ndo ha diferenciacdo as rodas séo
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obrigadas a possuirem a mesma velocidade, o que gera um binario no eixo, pois a roda
mais interna por estar contida num didmetro menor estaria numa velocidade menor e a
roda mais externa por estar contida num didmetro maior estaria numa velocidade maior.
Em razdo disso a roda mais externa tenta aumentar sua velocidade, porém n&o
consegue e o efeito no pneu é semelhante a uma frenagem, pois as fibras do pneu sao
“puxadas” para tras pelo asfalto, comprimindo a banda traseira e tracionando a banda

dianteira do pneu como ilustra a figura 2-13:

Stretching

—— | ee—

E Fs |  Platform velocity

Figura 2-13: Efeito de frenagem no pneu [9]

Na roda mais interna a curva, ocorre o contrario. A roda tenta diminuir a sua velocidade
por estar contida em um didmetro menor, porém ndo consegue e o efeito resultante no
pneu é semelhante a uma aceleragéo, pois as fibras do pneu sao “puxadas” para frente
pelo asfalto, comprimindo a banda dianteira e tracionando a banda traseira do pneu

como ilustra a figura 2-14:

Compression

| .
| Platform velocity = -V
Figura 2-14: Efeito de aceleracao progressiva no pneu [9]

Essa composicao de efeitos gera um momento de rotacdo negativo para fora da curva

ilustrado na figura 2-15, gerando um efeito severo de understeer.
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Figura 2-15: Efeito understeer por bloqueio do diferencial [adaptado de 15].

Ainda sobre essa situagéo, € possivel analisar os efeitos de uma aceleragdo ou uma
desaceleragdo com o diferencial totalmente blocado. Para isso € feita a superposi¢géo
das forcas de atrito atuantes em razdo da néo diferenciacéo e as forcas decorrentes da

aceleracao e desaceleragéo.

Na frenagem, havera uma forca de frenagem em ambos os pneus o puxando para tras
— representado em verde na figura 2-16 — 0 que ainda gerard um efeito understeer em
razdo do aumento da capacidade trativa do pneu externo a curva (a forca de frenagem
na roda externa é maior em razao da transferéncia de peso lateral). Assim, o blogueio

total do diferencial, durante uma frenagem, causa efeitos understeer.

K F frenagem 2

F atrito

F frenagem1

Figura 2-16: Efeito da frenagem em curva sobre veiculo com diferencial blocado [adaptado de 15].
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Na aceleracdo positiva haverd uma forca que empurra o veiculo para frente nos dois
pneus tracionados. Esta forca, proporcional a aceleracdo do veiculo, é limitada pela
capacidade trativa dos pneus. Com o diferencial bloqueado na curva é gerado um
momento negativo, porém a medida que carga é transferida lateralmente a capacidade
trativa das rodas externas se torna muito maior do que das rodas internas, gerando
assim uma diferenca na capacidade de aceleragéo dessas rodas. Dessa forma, com o
aumento da aceleracdo lateral e da longitudinal é gerado um momento positivo que
sobrepde a caracteristica understeer e altera o comportamento do veiculo. A partir
desse momento o comportamento do veiculo, quando analisado a transmisséo
isoladamente, se torna oversteer. A figura 2-17 ilustra a composicado de forcas que

alteram o comportamento do veiculo:

F aceleracdo:

F aceleracdo:

Figura 2-17: Efeito da aceleragédo em curva sobre veiculo com diferencial blocado [adaptado de 15].

Assim, dependendo de quanta for¢ca esta sendo transmitida, o veiculo vai possuir
caracteristica understeer ou oversteer. Se a forga transmitida para o eixo traseiro gerar
um binario com valor inferior em relacao ao binario gerado pela nao diferenciacéo, o
veiculo possuira comportamento understeer. Caso a forca transmitida gere um binario
cujo valor ultrapasse o valor do binario gerado pela nao diferenciacdo o veiculo possuira
comportamento oversteer. Além disso, se a forca transmitida exceder a capacidade
trativa da roda mais externa, as duas rodas do eixo traseiro entrardo em regime de
deslizamento e o veiculo sofrera grande instabilidade com um forte efeito oversteer
conhecido por snap oversteer. Esse efeito é bastante prejudicial e perigoso, pois o
veiculo perde a tracdo totalmente do eixo traseiro e rotaciona sobre seu eixo de uma

vez.
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E importante lembrar que os comportamentos understeer e oversteer ndo S&o
caracteristicas intrinsecas da atuacao conjunta dos sistemas do veiculo, eles dependem
da velocidade, do raio da curva, da aceleraco, da tracéo e de diversos fatores. E bem
plausivel que durante um circuito para uma mesma curva em diferentes voltas o veiculo

possua comportamentos diferentes.

Outra ressalva importante € que o presente trabalho busca o estudo somente dos efeitos
do diferencial e da transmissdo sobre a dinamica do veiculo, assim ndo sao
considerados aqui as influéncias da suspensdo ou da aerodindmica na explicacdo

destes comportamentos.

s 7

Voltando para a figura 2-12, é possivel observar que o diferencial blocante é
desvantajoso entre os pontos “A” e “C”, onde o carro deve ter comportamento oversteer,
pois normalmente na entrada da curva é desejavel diferenciacao livre, porém de “C” até
“‘E”, ele é bastante vantajoso, pois auxilia na restauragdo do veiculo e em razdo do
bloqueio tem maxima capacidade de aceleracao. Para utilizar esse tipo de diferencial é
importante que o setup de suspensao esteja de acordo, nesse caso para diminuir o
comportamento understeer entre os pontos “A” e “C” deve-se aumentar a rigidez do eixo
traseiro, e diminuir a rigidez do eixo dianteiro. Isso fard com que as rodas internas a
curva tendam a perder o contato com o solo, permitindo assim o veiculo fazer a curva

sem grandes dificuldades, e como ha bloqueio, com a maxima tracéo possivel.

E importante ressaltar que a configuracdo de restricdo a diferenciacdo aumenta o
esforco nos componentes do sistema de transmissdo, pois ha uma forca tentando
restaurar o equilibrio cinemético, tentando desacelerar a roda mais interna e acelerar a

roda mais externa.

Os diferenciais semi-blocantes atuam de forma bem parecida com os blocantes, do
ponto de vista dindmico. Como hé restricdo da diferenciacéo, eles também produzem a
mudancga de comportamento do veiculo, porém de forma menos acentuada, uma vez

gue o bloqueio néao é total.

Esses diferenciais sao bastante utilizados em circuitos travados — muitas curvas — onde
o periodo de retomada apdés a curva € muito importante, pois oferecem um ganho

substancial de tracdo como mostrado em sec¢des anteriores.

Neles é possivel alterar a porcentagem de bloqueio para atender diferentes condigdes.
O blogueio € determinado pelo TBR — quanto maior o seu valor mais proximo de um

eixo rigido; quanto menor o seu valor mais préximo de um diferencial aberto.
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O projeto do valor do TBR deve ser muito bem feito, pois valores muito altos levam a
grandes capacidades de aceleracdo, porém a efeitos severos de oversteer e a
possibilidade de grande instabilidade do veiculo. Por outro lado, um valor muito baixo
de TBR permite boa estabilidade do carro, porém facilita muito a diferenciacéo e ndo ha
ganho substancial de tragéo, fazendo com que o veiculo possua aceleracéo limitada a

um valor bem abaixo da capacidade trativa do pneu.

Do ponto de vista da frenagem, quanto maior for o TBR maior é o efeito de understeer
€ maior sera a estabilidade do veiculo, porém o veiculo ndo se “acomoda” a pista pois
esta sempre buscando a tangente. Por outro lado, quanto menor for o TBR, mais o
veiculo se adequa ao tragado e consegue fazer a preparagdo e entrada de curvas mais

rapido, porém perde em estabilidade e exige mais habilidade do piloto.

Assim, é necessario encontrar um equilibrio no valor do TBR de aceleracdo e de

frenagem em que haja ganho substancial de tracdo sem grande perda de estabilidade.
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3. ANALISE DE PROJETOS ANTERIORES

Este capitulo apresenta uma revisdo dos
projetos de diferencial e linha de
transmissao de 2012 a 2016, assim como
as analises feitas apds as pecas serem
submetidas aos esfor¢cos durante o uso do

protétipo em pista.

3.1 PROJETO CONCEBIDO EM 2012

O primeiro projeto da equipe Apuama Racing de transmissao foi em 2012. Inicialmente,
a concepcdo foi voltada para utilizar pecas comerciais em razdo de custo e
acessibilidade. O diferencial ndo foi diferente, foi utilizado o modelo comercial da JTEKT

Torsen, o T-1 ilustrado na figura 3-1.

Figura 3-1: Torsen T-1 [25].

O projeto se fundamentou na adequacao da coroa e do disco de freio a carcaca do
diferencial e nos mancais para apoio da linha de transmiss&o. A equipe enfrentou alguns

problemas, como:

e A fabricagdo, por falta de verba, foi feita inteiramente pelos alunos com a ajuda
dos técnicos da UnB. A fabricacao era artesanal, entdo as pecas possuiam erros
consideraveis que dificultaram sua montagem e afetaram negativamente sua
performance.

¢ A modificagdo do diferencial constituia de dois discos de aco, com as furagbes
correspondentes para a roda dentada e para o disco de freio, soldados a carcaca
do diferencial. Mais uma vez, o processo de solda artesanal causou empeno de

alguns componentes em razdo da deformacgdo térmica pontual. Isso afetou
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bastante o funcionamento do sistema, uma vez que ele girava de forma bastante
excéntrica.

e Os mancais sofreram dos mesmos problemas de fabricacdo. Eles ficaram
diferentes e empenaram. Como resultado a linha de transmissédo nao ficava
paralela a linha base do chassi, 0 que causava torcdo na corrente de
transmissao.

Naqguele ano, o veiculo chegou a ir para a competicdo, mas ndo estava apto para
participar das provas dindmicas. N&o s6 a fabrica¢éo, mas o projeto tinha muitas falhas
0 que o incapacitou de correr. Foi um ano de muito aprendizado para a equipe, muitas

das falhas cometidas nesse ano serviram para auxiliar nos projetos seguintes.

3.2 PROJETO CONCEBIDO EM 2013 - 2014

Em 2013, em funcdo dos diversos problemas enfrentados na tentativa de adaptar a
carcacga original do Torsen T-1 decidiu-se por projetar uma nova carcacga para melhorar
a adequacéo da coroa no diferencial. O projeto contemplou uma nova carcaca, 0S
mancais de suporte da linha de transmisséo e uma flange para adaptar a furagdo da
coroa comercial, os outros componentes foram comprados e modificados para compor
o sistema. O projeto foi usinado fora da faculdade com o auxilio de um patrocinador,
com magquinario comandado por computador, o que melhorou muito a qualidade das
pecas. Foram utilizadas ligas de aluminio para reduzir o peso da linha, buchas de nylon
para melhorar a concentricidade das juntas de transmissao com relagéo ao diferencial
€ mancais de suporte com 3 pontos de fixacdo para melhorar a distribuicdo da carga. O

sistema e sua vista explodida sao ilustrados pela figura 3-2.

Figura 3-2: (a) Projeto de diferencial Apuama Racing 2014; (b) Vista Explodida do projeto.

O projeto foi utilizado por dois anos, servindo como grande base de aprendizado,

principalmente por suas falhas. O sistema utilizava corrente de rolos 520H, com reducéo
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de 45/17, juntas de transmissdo — tulipa/trizeta, cubos de roda e junta homocinética
comerciais de Ford Ka 2007, assim como eixos do mesmo veiculo. Para fazer a

adaptacdo das estrias nas juntas, e encurtar ou alongar os eixos foi feito ajuste por

interferéncia entre as duas partes e a unido entao foi soldada, o sistema pode ser visto
na figura 3-3(a) e (b):

Figura 3-3: (a) Diferencial T-1 modificado; (b) AF14 na FSAE Brasil 2014.
O sistema possuia muitos problemas, entre eles:

e As juntas de transmissdo (tulipa/trizeta) ndo giravam de forma concéntrica com
o diferencial. As buchas de nylon se tornaram ineficientes em centralizar as
tulipas. Além disso ofereciam muito atrito ao giro, diminuindo a eficiéncia do
sistema;

e Em razdo do processo de soldagem, a adaptacdo do estriado na junta de
transmissao também néo ficou concéntrica em relacao a junta original;

e Em razdo da ndo concentricidade, as tulipas giravam de forma excéntrica e
tinham a tendéncia de se deslocarem para fora do diferencial, prejudicando
assim o braco estriado, que tinha seu comprimento efetivo de uso diminuido;

e Emrazdao do alto grau de interferéncia nos eixos, as partes também néo ficaram
concéntricas, a solda ajudou a diminuir 0 empeno, porém este ainda era
evidente;

e Em razdo da auséncia de projeto de vedacdao, foi utilizado graxa no diferencial.
O movimento do engrenamento interno do Torsen T-1 tende a expulsar o

lubrificante, fazendo com que este se acumulasse nas partes mais externas da
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carcaca. Ao final da competicdo foi evidenciado processo de cunhagem nas
engrenagens, além de desgaste superficial notavel;

e O sistema foi alinhado sem a utilizagdo de gabaritos, e ndo havia batentes no
diferencial para os rolamentos, o que fez com que o0 sistema inteiro se
deslocasse lateralmente apds o primeiro teste, se adequando a um plano
contendo o centro da coroa e do pinhao;

e Os mancais que sustentavam a linha de transmissdo ndo foram projetados
pensando na manutencdo do sistema. Assim, sua desmontagem era bastante
complicada, para desmontar a coroa por exemplo, era necessario sacar 0s
rolamentos de seus assentos, 0 que normalmente provocava avarias no
rolamento e no assento;

¢ Os mancais ndo possuiam rasgos para eventual retirada dos rolamentos, caso
esses entrassem tortos, uma vez em seu assento, sua retirada era possivel
apenas quebrando o rolamento;

¢ O sistema era demasiadamente pesado, a utilizacdo de pecgas comerciais fez
com que a linha de transmisséo pesasse mais de 25 kg;

e Nao havia retentores do eixo na estria da homocinética, isso porque as
homocinéticas eram ligeiramente diferentes, assim como o sistema de
travamento do eixo nelas;

e Astolerancias para o mancal de rolamento da estrutura de suporte da linha, néo
foram respeitadas pelo fabricante. Assim o rolamento ficou com certa folga nos
mancais. Para resolver o problema foi utilizado travador quimico;

e O projeto foi finalizado apds a construgédo do veiculo, o que prejudicou bastante
a manutencédo do sistema, assim como a adequacéo deste no carro;

Mesmo com todos esses problemas, o sistema era funcional. Em alguns testes curtos
na UnB, o carro e o sistema se comportaram dentro do previsto e mantiveram sua

integridade.

3.3 PROJETO CONCEBIDO EM 2015

Nesse ano o projeto do diferencial também foi baseado no Torsen T-1 e teve como
objetivo sanar os problemas e falhas do primeiro projeto e aumentar a confiabilidade do

sistema. Com isso em mente o projeto foi refeito de modo a:

o Facilitar a troca de coroas, movendo a coroa para fora dos mancais. Nao era
preciso desmontar qualquer rolamento para trocar a roda dentada;
e Centralizar a massa da linha de transmissdo com relacdo ao veiculo,

melhorando sua distribuicdo de peso. Uma das consequéncias interessantes de
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colocar a coroa para fora dos mancais, ja que a saida da caixa de marchas no
motor utilizado é na parte lateral esquerda do motor;

e As juntas e os eixos foram projetados pela equipe para eliminar adaptacdes e
com isso reduzir massa e garantir concentricidade dos componentes. A Unica
peca comercial no veiculo era a trizeta do Ford Ka, em razdo de seu tamanho
reduzido, pequena massa e por suportar com um fator de seguranca alto as
solicitagcbes da situacao;

e Havia também rolamentos para apoiar as juntas de transmisséo, resolvendo o
problema de excentricidade que havia no anterior quando se utilizou buchas de
nylon;

e Para alinhar o sistema foi utilizado um gabarito rigido que tornava coincidente
os planos das rodas dentadas;

¢ Os mancais eram mais leves e contavam com rasgos para ajuste dos
rolamentos no caso de algum erro de montagem;

e O sistema contou com projeto de vedagdo e usava Oleo apropriado para o
engrenamento interno do diferencial,

e Para melhorar a aceleracdo e a retomada do veiculo, rodas dentadas foram
projetadas com relagcdes maiores;

O sistema pode ser visualizado nas figuras 3-4 e 3-5:

Figura 3-4: Vista explodida diferencial e componentes 2015.
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Figura 3-5: Diferencial montagem final.

O projeto resolveu varios problemas do sistema de 2014, porém resultou em outros,

entre eles:

e O deslocamento da coroa para fora dos mancais resultou em um aumento no
esfor¢o do suporte mais préximo da coroa, o que o levou a falha;

¢ O sistema foi montado sobre pontos de baixa rigidez do chassi, isso provocou o
escoamento das barras em que o sistema se apoiava,;

e A vedacdo do sistema melhorou muito, porém ela néo foi eficaz em conter o
vazamento que saia pelos furos em que as juntas entravam no diferencial. Nao
havia elemento de vedacédo propriamente dito. Dessa forma havia vazamentos

por esse local evidenciado na figura 3-6 (a):

Figura 3-6: Falhas do projeto 2015 (a) e (b).

e A maioria dos componentes da linha foram feitos em aluminio, especificados e
projetados, porém o fornecedor errou a liga e o alguns componentes falharam

em razao disso, como mostra a figura 3-6 (b). Apos a falha, o material foi
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caracterizado por sua dureza no laboratério de materiais da UnB e constatado
que o material requerido diferia do recebido;

As tulipas, em razdo da grande tensdo de compressédo nas faces em contato
com a trizeta, sofreram acunhamento, aumentando a folga entre tulipa e trizeta;
Outra falha foi que a tulipa foi feita em duas partes, pois em um primeiro
momento foi pensando que a parte estriada seria feita em aco e o copo em
aluminio. Ao final do projeto a ideia se manteve, porém, as duas partes foram
feitas em aluminio e parafusadas entre si, como mostra a figura 3-6 (b), em razao
da separacgéo das pecgas elas ndo giravam de forma concéntrica;

Apo6s a competicao foi observado desgaste nas estrias em razéo dos esforgos
compressivos, a tulipa foi feita em aluminio o que diminuiu muito sua vida util.
O alinhamento do sistema melhorou em relacdo aos anos anteriores, porém
ainda possuia margem para erros. Nao havia alinhamento feito em CAD, pois a
equipe nao possuia o motor escaneado. A equipe utilizava e ainda utiliza um
modelo encontrado na internet. Posteriormente o motor foi levado ao laboratério
de metrologia da UnB e as distancias principais de referéncia foram corrigidas
no modelo.

N&o existia entre os mancais uma ligacdo para melhorar a resposta ao binario
criado em razao da geometria do sistema e em resposta as forcas axiais geradas
pelo diferencial, como mostra a figura 3-7. Isso contribuiu para a falha dos
mancais.

N&ao existia também sistema de tensionar a corrente como mostra a figura 3-7, o
gue prejudicou a montagem do sistema uma vez que a corrente comumente

7

ficava muito apertada ou muito folgada.

Figura 3-7: Diferencial montado no veiculo AF15
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3.4 PROJETO CONCEBIDO EM 2016

Em 2016, durante alguns testes o diferencial sofreu uma falha catastrofica, por fratura
fragil da carcaca. A regido de fragilidade estrutural era prevista em projeto como ilustra
a figura 3-8, as simula¢des indicavam um alto estresse mecanico na base do diferencial,
onde posteriormente ocorreu a falha. O que determinou a falha foi a usinagem fora do
especificado, o local de fragilidade foi usinado com um raio tendendo a zero,
concentrando muita tensao localmente, levando ao surgimento e propagacao de trincas
até a falha conforme ilustra a figura 3-9 (a), (b) e (c) — no projeto original a base possuia

um filete consideravel que atenuava a tensao localmente.

0,012142 Min

0,00 50,00 100,00 (mm)
IS
25,00 75,00

[\Geometry/(Print Preview A Report Preview/

Figura 3-8: Simulag&o Ansys - zona de fragilidade diferencial 2015.

Figura 3-9: Falha catastrofica diferencial 2015 — (a), (b) e (c).
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A falha ocorreu no momento em que o veiculo estava para largar, estava em alto giro e
0 cabo de embreagem arrebentou, dando um tranco muito grande na transmisséo. Com
a falha, os anéis de atrito do diferencial foram puxados pelo movimento das
engrenagens e as danificaram de forma severa. O engrenamento e o diferencial ja ndo

eram mais funcionais.

Apbs a falha do componente, a equipe decidiu procurar por outro diferencial, que fosse
mais simples de fabricar e que possuisse performance equivalente. Os quesitos foram
atendidos ao escolher o Torsen T-2, que € similar ao modelo T-1, porém sua carcaga
pode ser feita apenas com uma fresadora de 3 eixos, além disso esse diferencial é mais
compacto e leve que o seu antecessor.

A falha no diferencial antigo ocorreu em julho daquele ano. A equipe, entéo, decidiu por
priorizar um sistema bastante confiavel, simples e funcional, pois havia pouco tempo
para projetar e fabricar todo o sistema. O objetivo era consertar os erros e as falhas nos
outros projetos e adequar de forma simples e confiavel o novo diferencial ao veiculo. A

figura 3-10 ilustra o sistema:

Figura 3-10: Diferencial 2016 montado no veiculo AF16.

O sistema funcionou perfeitamente bem, porém houveram alguns problemas durante a

competicéo, entre eles:

e As tolerancias de algumas pecas ndo foram respeitadas como especificado,
originando folgas que atrapalharam a vedacg&o do diferencial. Para sanar o
problema, durante a competicdo, foi passado silvertape para conter eventuais
vazamentos;

e OQutro problema é com relacdo a montagem do sistema. Para melhorar o

alinhamento das rodas dentadas foi elaborada uma estrutura tubular ancorada
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diretamente ao motor que serviu de suporte para 0s mancais da transmissao.
Para tensionar a corrente, bastava adicionar pequenas chapas de aco entre o
mancal e seu suporte. O problema desse sistema € que 0 acesso aos parafusos
de fixacdo ficou muito dificultada, a manutencdo e a montagem do sistema
ficaram bastante demoradas em razéo disso;

Outro ponto negativo é o acunhamento das tulipas pela trizeta, o acunhamento
nao € excessivo, porém pode ser corrigido aumentando-se o raio de curvatura
da face de contato e tratando termicamente a peca. O desgaste melhorou muito
com o0 novo projeto feito em ago AISI 4340 normalizado;

Durante a competicdo, em razéo da vibracdo, algumas chapas de aco, que
tensionavam a corrente, sairam do lugar desestabilizando a linha de
transmisséo. O problema foi solucionado com buchas com furos impedindo que
essas se deslocassem;

Os cubos traseiros foram feitos em aluminio e pequenas chapas de ago foram
inseridas para o contato com a trizeta. Apos a temporada, foi verificado a falha
dessas chapas (entraram em regime plastico) e o projeto para o cubo traseiro

em aluminio foi abandonado.

O sistema de 2016 atendeu de forma integral as necessidades da equipe, completando

todos os eventos dindmicos da competicdo FSAE Brasil 2016 — figura 3-11 rendendo a

10° colocacdo na competicao. Porém, o diferencial € comercial, feito para um veiculo

com muito mais torque e capacidade trativa, resultando em peso desnecessario na linha.

Além disso, a taxa de bloqueio € inadequada ao veiculo, o que oferece limitacao a

performance deste, prejudicando os tempos de volta na competicao.

I ]

Figura 3-11: Veiculo AF16 na competi¢cdo Formula SAE Brasil 2016
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4. CARACTERIZACAO DO VEICULO

Para definir o conceito do diferencial e mais adiante os parametros de entrada do
dimensionamento dele € necessario conhecer algumas varaveis relacionadas ao

veiculo. Na tabela 4-1 consta uma lista de varidveis importantes para o projeto.

Tabela 4-1: Variaveis do veiculo AF18

Peso com piloto (70 kg) 260 (330) kg

Pneus (Diametro Maior / Hoosier 19,5 /13 /7T

didmetro menor /Banda de

Rodagem)

Bitola 1265 mm

Distéancia entre eixos 1530 mm

Peso Dianteira / Peso Traseira 41% / 59%

Dados do Pacote 50 km/h 80 km/h 100 km/h

Aerodinamico

Sustentacédo (N) Max. -399,58 -997,14 -1549,46

Arrasto (N) Max. 177,82 443,74 647,0

Motor CB 600F Hornet modificado

Torque / Poténcia 76,74 N.m @ 8000 rpm /97,53 cv @ 10000 rpm

Relacao Primaria / Final 2,111:1/ 3,7142:1 (52/14)

Relagbes de Marcha 1st: 2,75 2nd: 1,938; 3rd: 1,556;
4th: 1,348; 5th 1,208; 6th: 1,095

Perda Transmisséo (Max/ Min) 15,07% / 10,88%

As perdas na transmissdo sdo a soma das perdas inerciais e por atrito, para o seu

calculo foi utilizado a referéncia [5].

A curva de torque / poténcia do motor € ilustrada na figura 4-1, a curva em azul

representa a poténcia por rpm, e a em laranja representa o torque por rpm.
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Figura 4-1: Curva de Torque/Poténcia do Motor CB 600F Hornet modificado.

O motor foi modificado pela equipe e possui comando de admissdo customizado.
Originalmente o motor atingia poténcia maxima (100cv) em 11500 rpm e torque maximo
(65,3 N.m) em 10500 rpm.

O diagrama trativo do veiculo com 0% de inclinacdo de pista pode ser observado na
figura 4 -2:
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1st — 1st Gear
5,00 2nd Gear
Z Limite Trativo 3rd Gear
T 4,00 2nd___ ——4th Gear
© gl 3rd ——5th Gear
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5 5th - .
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——6th Gear
Traction Limit
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Resisténcia ao
movimento
0,00
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Velocidade (km/h)

Figura 4-2: Diagrama Trativo do veiculo.

37



As curvas em preto representam situacdo de 100% de abertura de borboleta,
representado o maximo de for¢ca que o carro pode imprimir ao solo em cada marcha. A
curva em vermelho representa as resisténcias ao movimento do carro, quando essa
curva se encontra com uma das curvas pretas, representa a velocidade méaxima
atingivel por aquela marcha. A curva em verde representa o limite trativo do pneu, acima
dessa curva o pneu estd em deslizamento. A curva em azul representa a curva ideal
caso 0 motor entregasse poténcia constante, a diferenca entre ela e a curva preta se da

em razao de perdas na transmissao e no veiculo em geral.

Para caracterizar os esforgcos no diferencial foi feito uma tabela relacionando a
velocidade e o esforgo na transmiss@o sem considerar o limite trativo, apenas o0 maximo

de forca que o motor consegue entregar para as rodas, o resultado é a tabela 4-2:

Tabela 4-2: Torque Maximo [N.m] na linha de transmisséo desconsiderando limite trativo.

3000 913,98 636,10 501,99 427,39 376,15 333,72
3250 888,19 617,16 486,00 412,80 362,33 320,40
3500 862,35 598,14 469,88 398,04 348,32 306,82
3750 874,89 606,27 475,55 402,11 351,13 308,44
4000 887,38 614,32 481,10 406,03 353,74 309,81
4250 896,68 620,06 484,73 408,21 354,74 309,65
4500 905,94 625,71 488,22 410,22 355,53 309,24
4750 962,21 664,65 518,44 435,35 376,98 327,50
5000 | 1018,45| 703,51 548,53 460,31 398,23 345,51
5250 | 1078,95| 745,33 580,95 487,24 421,19 365,00
5500 | 1139,40 | 787,08 613,25 513,99 443,93 384,23
5750 | 1191,36 | 822,75 640,60 536,40 462,72 399,81
6000 | 1243,28 | 858,34 667,82 558,64 481,29 415,14
6250 | 1271,92 | 877,37 681,66 569,22 489,36 420,88
6500 | 1300,52 | 896,32 695,38 579,63 497,21 426,36
6750 | 1302,85 | 896,60 694,01 576,90 493,23 421,04
7000 | 1305,15 | 896,79 692,51 574,00 489,04 415,47
7250 | 1320,91 | 906,48 698,60 577,63 490,63 415,08
7500 | 1336,64 | 916,09 704,56 581,08 492,01 414,44
7750 | 1348,62 | 923,00 708,28 582,54 491,55 412,06
8000 | 1360,56 | 929,83 711,88 583,83 490,88 409,43
8250 | 1350,79 | 921,20 702,99 574,23 480,38 397,83
8500 | 1340,97 | 912,50 693,97 564,46 469,68 385,97
8750 | 1317,34 | 893,95 676,97 547,71 452,66 368,33
9000 | 1293,67 | 875,31 659,84 530,80 435,44 350,43
9250 | 1271,36 | 857,60 643,39 514,41 418,62 332,84
9500 | 1249,01 | 839,80 626,82 497,86 401,61 315,00
9750 | 1223,36 | 819,60 608,25 479,52 382,93 295,60
10000 | 1197,66 | 799,32 589,56 461,02 364,05 275,94
10250 | 1157,71 | 768,89 562,64 435,32 338,65 250,32
10500 | 1117,73 | 738,37 535,60 409,45 313,05 224,45
10750 | 1070,78 | 702,87 504,48 380,00 284,17 195,54
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A tabela 4-2 é importante para saber quando 0 motor sera capaz de entregar o torque
méaximo resistido pelos pneus. O torque gerado pelo motor, idealmente, deve estar
sempre bem préximo do limite dos pneus, de forma a aproveitar o maximo de sua tragéo
e imprimir a maior aceleracao possivel no veiculo. Os calculos para encontrar os valores
da tabela 4-2 séo da referéncia [10].
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5.PROJETO CONCEITUAL

A concepcdo do diferencial parte de alguns critérios preliminares relacionados a
experiéncia obtida pela equipe ao longo dos anos. Estes critérios, tabela 5-1, levam em
conta falhas de projeto, erros de construgéo ja evidenciados, além disso é resultado de
pesquisas e benchmarking de outras equipes de FSAE. Ha também as restricbes
impostas pelo regulamento da competicao. Elas sdo mais voltadas para a seguranca do
piloto e dos espectadores e ndo oferecem grandes problemas do ponto de vista de
concepgao.

Tabela 5-1: Critérios preliminares de projeto.

Transmissdo por corrente

Utilizacdo de um diferencial semi-blocante (LSD)

Roda dentada fora dos mancais

Geometria de facil usinagem

Juntas de transmissao apoiadas por rolamentos

Lubrificacdo a 6leo

Mancais com sistema para tracionar corrente

Facil Manutencéo

O| 0| Nl O O | W[ N|

Ancoragem no Motor

=
o

Mancais devem possuir unido ndo permanente

Os critérios apresentados na tabela 5-1 definem diversos parametros de projeto, e dao
ao diferencial sua geometria inicial. Antes de realizar os possiveis conceitos, cabe breve
explicacdo do porqué desses critérios.

1. Transmiss&o por corrente:
Esse modo de transmisséo é justificado por sua simplicidade. Em raz&o de restricbes
no regulamento da competicdo, o motor utiizado ndo deve ultrapassar as 710
cilindradas. Motores com essas dimensdes equipam motaocicletas normalmente, que em
sua maioria utilizam transmisséo por corrente. Dessa forma, seria mais caro adaptar

todo o sistema para outro elemento de transmissdo como correia, ou um eixo carda.

2. Diferencial semi-blocante:
A escolha por esse tipo de diferencial € justificada em razao da caracteristica do circuito
da Formula SAE Brasil e dos circuitos da Formula SAE Michigan. O circuito é bastante
travado com muitas curvas e a velocidade maxima € de 140 km/h e a média de 48 km/h.
Na figura 5-1 o circuito do evento autocross da FSAE Michigan de 2013.
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Figura 5-1: Tracado do AutoX da FSAE Lincoln 2013 [ix].
Na figura 5-1 cada quadrado na escala possui lado igual a aproximadamente a 7,62 m.

Ela representa um dos eventos dinamicos da competicdo, onde o veiculo deve
completar o trajeto no menor tempo. Nesse tipo de circuito é importante que o veiculo
consiga imprimir grandes aceleragdes. Dessa forma a escolha do diferencial se torna
muito importante, pois este determina como o torque sera distribuido para as rodas.
Entre os tipos de diferencial citados, o diferencial semi-blocante é o mais apropriado
para a situagdo, pois oferece um equilibrio melhor na dindmica do carro durante as

curvas e aumenta a capacidade trativa deste.

3. Roda dentada fora dos mancais:
A saida da caixa de transmissdo nos motores de motocicleta se d& geralmente na
esquerda. Dessa forma a massa da linha de transmisséo fica deslocada para este lado.
Transferindo a coroa para fora dos mancais é possivel centralizar a massa da linha e
melhorar a distribuicdo de peso do veiculo além de melhorar a manutencao do sistema,
pois facilita a troca de coroas e a desmontagem da relacdo. A figura 5-2 representa a

roda dentada fora dos mancais do diferencial.
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Coroa fora
dos mancais

Figura 5-2: Esquemaético do posicionamento da coroa.

4. Geometria de facil usinagem:
O diferencial deve possuir geometria simples para fabricagédo, isso se deve as limitacdes
financeiras da equipe e a baixa acessibilidade a centros de usinagem de alta tecnologia.

A simplicidade, porém, ndo deve prejudicar a performance do veiculo.

5. Juntas de transmissao apoiadas por rolamentos:
As juntas de transmissao devem ser apoiadas para que girem de forma concéntrica com
o diferencial. O rolamento constitui 0 segundo ponto de apoio da junta de transmissao,
dando estabilidade a tulipa e aumentando a eficiéncia de transmissdo de poténcia. Os

elementos séo ilustrados na figura 5-3.

Retentor
de Oleo

Junta de
Transmissdo

Rolamento

Figura 5-3: Elementos de vedacao e suporte no diferencial.

6. Lubrificacéo a oleo:
O diferencial deve ser lubrificado a 6leo e possuir projeto de vedacgédo para manter o 6leo
na carcaca. E necessario também um respiro de 6leo para que a pressdo dentro da
carcaca se mantenha abaixo de um limite seguro. Para completar o sistema é preciso

também um furo de sangria e um de entrada de ar para colocar e retirar o 6leo.

7. Mancais com sistema para tensionar corrente:
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Esse critério é justificado pelo desgaste da corrente. Com o0 tempo de uso a corrente
sofre alongamento e para manté-la na tensao ideal € necesséario um tensionador. Além
disso, na montagem da corrente € comum que a corrente fique muito curta ou muito

longa, fazendo com que trabalhe fora da tracéo ideal de repouso.

8. Facil Manutencéo:
A linha de transmissao deve possuir facil manutencéo visto que o veiculo é projetado
para competir, assim, € importante que 0s ajustes e eventuais trocas de pecas sejam

feitas de forma facilitada e rapida.
9. Ancoragem no motor:

O sistema deve ser ancorado no motor por uma estrutura intermediaria. Isso melhora o
alinhamento total do sistema, torna a linha de transmissdo mais compacta e ndo gera
tensdes residuais nas barras do chassi. Além disso, o sistema se torna modular, fica

muito mais facil a transposi¢cédo do sistema para outro veiculo por exemplo.
10. Mancais devem possuir unido nao permanente:

Com a roda dentada fora dos mancais, hd uma tensdo muito grande no mancal mais
proximo a coroa, ha a geracdo de momentos que tendem a rotacionar o diferencial em
torno dos eixos “y” e “z”. Uma Ligacao entre os mancais aumenta consideravelmente a
rigidez do sistema. Além disso, anula os efeitos axiais prejudiciais nos mancais gerados

pelas engrenagens do diferencial.

O projeto conceitual € composto por trés conceitos diferentes, variando principalmente
o bloqueio do diferencial em cada conceito, que é o parametro principal que se muda
em diferenciais semi-blocantes. Essa variacdo traz consigo outros parametros, como
peso do sistema, facilidade de manufatura, montagem e manutencdo do sistema. Ao

final, a melhor escolha € definida por tabela de deciséo.

5.1 MATERIAIS E PROCESSOS DE FABRICACAO

O material para a carcaga do diferencial serd o ago AISI 4340 Normalizado, assim como
no projeto de 2015 e 2016 a fabricacéo sera feita por meio de usinagem de comando
numérico computadorizado. Essa escolha de material se deve em razdo da experiéncia
acumulada da Apuama Racing, benchmarking de outras equipes e pesquisas
bibliogréficas. Em anos anteriores foi utilizado aluminio no projeto e o resultado foi a
falha de alguns componentes e o desgaste excessivo de outros. Como o fator financeiro
€ um limitante para equipe, € importante possuir projetos com alta confiabilidade e que
possuam vida longa de operagdo. A utilizacdo do aluminio no projeto ndo confere isso,

por um lado, ha a diminuicdo da massa que é essencial, porém de outro, a vida das
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pecas € bem menor e pelo histdrico da equipe, € mais provavel que o fornecedor erre
ao fornecer a liga correta de aluminio do que a de aco, o que afeta diretamente a
confiabilidade da peca. Além disso, o diferencial deve ser feito de material duro e
resistente, pois além de grandes esforcos cisalhantes na estrutura, ha grande esforgos

compressivos nas faces dos componentes.

O aco AlSI 4340 normalizado ainda pode ser tratado termicamente para melhorar suas
propriedades mecanicas. Esse aco é bastante utilizado no ramo automobilistico em
raz&o de suas excelentes propriedades mecéanicas. A tabela 5-2 ilustra a composicao e

algumas das propriedades desse a¢o hormalizado:

Tabela 5-2: Propriedades do Ago AISI 4340 normalizado — 100 mm [22].

Densidade 7,85 g/cm?® C 0.37-0.43 %
Dureza — Rockwell C (HRC) 35 Cr 0.70 — 0.90 %
Limite de Resisténcia a tracédo 1110 MPa Fe 95.195-96.33 %
Limite de Escoamento (Sy) 710 MPa Mn 0.60 - 0.80 %
Modulo de Elasticidade 200 GPa Mo 0.20-0.30 %
Modulo de Cisalhamento 78 GPa Ni 1.65-2.0%
Coeficiente de Poisson 0.29 P <0.035 %

Si 0.15-0.30 %

S < 0.040 %

O material para as engrenagens e para os mancais é definido na se¢éo 6 deste trabalho.

5.2 CONCEITO1

O primeiro conceito é baseado no modelo T-1 da Torsen, porém modificado e otimizado
para as situacbes da Férmula SAE. As principais mudancas seriam na carcaca do
diferencial e na mudanca dos discos de atrito interno ou nas engrenagens para a

alteracéo da taxa de bloqueio.

O sistema utiliza um engrenamento patenteado Invex gearing que gera resisténcia
aumentando a tracdo disponivel na roda de menor tragdo. O sistema assemelha-se a
um engrenamento pinhdo sem fim coroa, onde o pinhdo sem fim consegue transmitir
movimento para a coroa, porém a coroa tem grande dificuldade de fazé-lo em razéo do
atrito. No Invex gearing, as engrenagens solares conseguem transmitir poténcia para as
planetarias, mas as planetarias tém grande dificuldade em fazer o caminho contrario.

Quando isso ocorre, 0 sistema inteiro tende a travar, gerando resisténcia a diferenciacao
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e aumentando a capacidade trativa do veiculo. A figura 5-4 mostra o conceito do

sistema;

Figura 5-4: Conceito 1: modificacdo e reforco da geometria do T-1.

As vantagens desse conceito s&o:

A configuragdo das engrenagens gera alto valor de TBR. A porcentagem de
bloqueio pode ser alterada ainda por meio da alteracdo do angulo de hélice das
engrenagens e mudanga de material dos discos de atrito;

Familiaridade da equipe com esse conceito. A equipe trabalha desde 2012 com
essa configuracdo de engrenagens, o que torna mais facil alguns pontos do
projeto;

Possui longa vida de operagdo, uma vez que ndo utiliza de discos de
embreagem ou molas para gerar o TBR. Esses elementos quando presentes
exigem manutencao periddica mais célere;

A fabricante fornece o desenho técnico original do diferencial, e algumas
informacdes de projeto importantes para a realizagdo de um projeto que utilize

o0 T-1 como base.

As desvantagens desse conceito:

O trem de engrenagens possui montagem complexa. As engrenagens
planetérias possuem em sua por¢gdo média dentes helicoidais que se acoplam
as engrenagens solares, e dentes retos em suas extremidades que se acoplam
com a planetéria par. Para a montagem correta, as engrenagens devem ser

defasadas em determinados &ngulos para o funcionamento correto do diferencial
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(timing the differential). Caso as engrenagens sejam montadas de forma errada,
€ possivel que o sistema falhe de forma catastréfica;

e Mesmo com o refor¢co da geometria, o diferencial por ser usinado em duas partes
e pela localizagdo das engrenagens, possui uma zona de fragilidade, onde ha
grande concentragdo de tensdo. Isso afeta bastante a integridade estrutural da
peca e exige que o projeto fique mais pesado, pois a geometria ndo possui alta
rigidez;

e Outro problema é que a carcaca e as engrenagens planetarias possuem
usinagem dificil. A carcaca em raz&o do filete de base que deve ser adicionado
para suavizar a concentragdo de tensdo, exige um centro de usinagem de no
minimo 4 eixos, além de muitas horas de usinagem. As engrenagens planetéarias
por sua vez, exigem a fabricagdo de trés sistemas de dentes na mesma peca.
Além disso, a unido entre os dentes helicoidais e retos deve ser filetada para
suavizar as tensdes. Dessa forma, a fabricacdo desses componentes se torna
bastante cara;

e O projeto de vedacao fica dificultado, uma vez que a geometria da carcaga é
aberta pela caracteristica do arranjo das engrenagens. Deve ser feita uma peca
extra, além de ressaltos e rebaixos para evitar a saida de 6leo.

e Outro ponto é a folga diametral, como a conexdo entre as engrenagens
planetarias € por engrenamento de dentes retos, h4 uma folga maior, o que
causa atraso quando ha mudanca de sentido no torque resultante transferido

para diferencial. Isso prejudica o controle e a estabilidade do veiculo.

5.3 CONCEITO 2

O segundo conceito se baseia no Torsen T-2. As principais mudangas propostas seriam
adicdo/remocao de um par de engrenagens solares, reprojeto da carcaca e reprojeto

das engrenagens com alteracdo da taxa de bloqueio e diminui¢cdo de peso.

O sistema utiliza engrenagens helicoidais e sua caracteristica de gerar for¢as axiais e
forcas contra a carcaca. Essas forcas, que sdo proporcionais ao torque de entrada,
comprimem as engrenagens contra as superficies da carcaca, gerando torques de atrito
que resistem a rotacdo dessas engrenagens. Isso gera resisténcia a diferenciacao e
constitui um bloqueio parcial do diferencial que é responsavel por melhorar a tracao total
disponivel do veiculo e melhorar o comportamento dindmico deste. O angulo de hélice,
0 angulo de presséo, o angulo de separacdo das engrenagens e o coeficiente de atrito

das superficies séo as variaveis que determinam o TBR nesse diferencial.
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N&o ha nesse conceito diferenca entre os valores de TBR de aceleracéo e de frenagem,

uma vez que o diferencial ndo é influenciado pelas forcas de frenagem nas rodas

aplicadas pelo sistema de freio [4]. O TBR de frenagem é sensivel apenas a forca de

resisténcia do motor (por bombeamento) — engine braking force — como essa forca é

pequena, a geracao de resisténcia também é, tornando assim o diferencial préximo de

um aberto quando h& pouco torque passando por ele [2].

A figura 5-5 ilustra um esquematico do sistema de engrenagens e da carcaca do

diferencial;

Figura 5-5: Engrenamento e carcaga do T-2 — (a) e (b).

As principais vantagens desse conceito sdo:

Sua montagem € extremamente simples, ndo ha aqui timing de engrenagens.
As engrenagens sdo montadas aos pares de forma bem facil, e todo sistema gira
bem livre antes e depois de todas as engrenagens estarem acopladas;

Sua carcaca possui alta rigidez por conta de sua geometria continua e robusta.
Além disso sua fabricacéo é bastante simples, exige apenas um torno mecanico
comum e uma fresadora de apenas 3 eixos. O que torna o projeto muito
acessivel financeiramente;

A carcaca do diferencial auxilia no projeto de vedacdo, uma vez que nao é
necessario fabricar uma capa para impedir a saida do 6leo, a prépria carcaca ja
faz isso;

As engrenagens sao todas helicoidais, e possuem geometrias simples, o que
facilita sua fabricacéo e também auxilia a diminuir o custo;

Possuilonga vida de operacéo, uma vez que néo utiliza de discos de embreagem
ou molas para gerar o TBR. Esses elementos quando presentes exigem

manutencao periédica mais célere.

47



As principais desvantagens desse conceito sdo:

5.4

Nao ha muita informacao do fabricante a respeito desse diferencial;

O TBR é funcéo principalmente das engrenagens e do coeficiente de atrito das
interfaces engrenagem/carcaca, por isso ndo ha grande amplitude de variagdo
do bloqueio como em outros diferenciais — TBR do diferencial Drexler varia de
3.08:1 até 15:1.

CONCEITO 3

A terceira alternativa é utilizar o conceito 2 adicionando discos de atrito e molas centrais

para maximizar o atrito gerado pelo diferencial e, por conseguinte aumentar a tragédo do

veiculo. Esse diferencial é baseado no diferencial Quaife e também no Torsen T-2R

ilustrado na figura 5-6.

As vantagens desse conceito so:

Atinge os maiores valores de TBR entre os conceitos analisados, por
conseguinte confere ao veiculo melhor tragéo;

A carcaga do diferencial auxilia no projeto de vedacdo, uma vez que nao é
necessario fabricar uma capa para impedir a saida do Oleo, a propria carcaca ja

faz isso.

As desvantagens desse conceito sao:

O sistema possui montagem complexa, com muitos componentes moéveis. 1Sso
torna o sistema mais propenso a falhas;

Possui manutencdo mais cara e mais precoce que 0S outros conceitos, pois
utiliza de discos de embreagem e de molas para aumentar a porcentagem de
bloqueio. Com o aumento de horas de funcionamento do veiculo, esses
componentes vao se desgastando e perdendo eficiéncia;

Em razdo desses elementos, o diferencial fica mais pesado, diminuindo a
eficiéncia do sistema de transmissao;

A carcaca deve possuir geometria mais complexa para adequar os componentes

extras ao diferencial, aumentando o custo do projeto.
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Figura 5-6: Esquematico do diferencial Quaife ou T-2R [8].

5.5 TABELA DE DECISAO

Para escolher entre os trés diferentes conceitos, foi utilizado uma tabela de decisao, a
tabela 5-3, atribuindo pontos para os quesitos importantes do projeto. As notas variam

de 1 a 3, sendo 1 o pior entre 0s conceitos com relacao aquele critério e 3 o melhor.

Tabela 5-3: Matriz de deciséo entre os 3 projetos conceituais.

TBR 2 1 3

Rigidez da Geometria 1 3 2
Volume/Peso 2 3 1
Usinabilidade 1 3 2
Montagem 1 3 1
Manutencao 3 3 1
Vida Util 3 3 1
Custo 1 3 1

Total 14 22 12

Os critérios apresentados na tabela 5-3 definem diversos parametros que sao base para
definir o conceito final do projeto. Dessa forma, cabe breve explicacdo do porqué desses

critérios.
1) TBR:

O critério de TBR foi analisado do ponto de vista do conceito que atinja o maior TBR,
ndo necessariamente maior bloqueio é melhor para a dindmica do veiculo. Porém
guanto maior a elasticidade desse critério, melhor, pois se torna mais facil chegar na

zona de performance 6tima.

2) Rigidez da Geometria:
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Esse critério é relacionado com o arranjo geométrico do conceito. Uma vez que o
carregamento no diferencial consiste em uma série de momentos e cortantes, a
geometria deve ser compativel com esses esforgos, utilizando da melhor forma possivel
a massa distribuida no componente e para que néo haja zonas de grande fragilidade

em razao da composicado do conceito.
3) Volume/Peso:

Esse critério € bastante simples do ponto de vista de performance. O ideal é que as
pecas ocupem um baixo volume e possuam baixo peso, para melhorar o
empacotamento do carro e deixa-lo com poucos espacos vazios e assim reduzir peso.
A reducao de peso é importante para todos os elementos do veiculo, uma vez que sua

capacidade de aceleragéo € inversamente proporcional & sua inércia.
4) Usinabilidade:

A usinabilidade do componente esta relacionada com uma das limitacdes que a equipe
possui. Do ponto de vista de fabricacdo, a equipe Apuama Racing normalmente possui
dificuldades para a manufatura das pecas do veiculo, por isso é importante que o

conceito seja de facil manufatura, o que diminui também os custos.
5) Montagem:

A montagem do projeto deve ser facil, pois durante a competicdo caso haja alguma
avaria no sistema, seja possivel desmontéa-lo e monta-lo de forma rapida e correta. Além
disso, quanto mais facil for a montagem componente maiores as chances de néo ocorrer

erro durante sua montagem.
6) Manutencao:

A manutencdo do sistema deve possuir baixo custo. O ideal € que as manutencdes
consistissem apenas da troca de 6leo do diferencial, que nenhum componente fosse

trocado de forma regular.
7) Vida Util:

O componente sera projetado para uma vida longa, porém alguns componentes, em
raz&o de sua caracteristica e custo, como embreagens e molas devem ser trocados de
forma periddica. Isso aumenta os custos do projeto e exige manutencdes mais céleres.
Dessa forma, idealmente, o projeto deveria possuir vida Util alta de seus componentes

para reduzir os custos.

8) Custo:
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Inserido em diversos outros critérios, este € um dos mais importantes, pois representa
outro limitante para a equipe. O projeto deve ser 0 mais barato possivel, abaixo do preco
de solu¢des comerciais proprias para a competicdo Formula SAE — Diferencial Drexler

por exemplo.

De acordo com os critérios definidos na tabela 5-3 o conceito escolhido é o conceito 2,

que busca proximidade com o modelo Torsen T-2.

5.6 ANALISE CINEMATICA

O diferencial, como visto na reviséo bibliogréfica, funciona de acordo com a situagéo
gue esta submetido. Sdo duas situa¢des basicamente: em linha reta e em curvas. Em
linha reta, as engrenagens planetérias, solares e a carcaga giram como uma unidade
sélida, sem movimentos relativos entre si. Nesse caso ha distribui¢cdo igualitaria de
torque e velocidade para as rodas. Em curvas, as engrenagens planetarias giram ao
redor das engrenagens solares, conferindo um acréscimo de velocidade a engrenagem
solar solidaria a roda mais externa e um decréscimo de velocidade a engrenagem solar
solidaria a roda interna a curva. As duas engrenagens solares ainda giram no mesmo
sentido, porém com velocidade angulares diferentes. Porém, nesse diferencial, como ja
discutido, ha resisténcia a diferenciacdo, entdo a roda mais interna a curva €
ligeiramente acelerada e a roda externa ligeiramente desacelerada. Para melhorar o
entendimento a analise cinematica foi feita em varios diagramas de componentes. Na

figura 5-7 ha o diagrama de corpo livre da engrenagem solar de mao direita:

>

® () planetaria 1
‘

4 Y
{

Figura 5-7: Diagrama de Forcas na engrenagem solar 1 (méo direita) - Plano XY.
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As forcas e os momentos nos eixos “X” € “y” ndo sao pertinentes para a analise, assim
serdo suprimidos. E possivel relacionar as forcas e os momentos por meio das

equacdes (31) e (33) para a engrenagem solar de mao direita:

D Fy = Fig — Fypon o5 = Rygy =0, (31)
Rz = Fi1z — Faten-cos Y, (32)
M, =T, = _(le + Faten-sin qJ)T — Rzs1:Tesh- Ush ( )

Onde:

e Fix: Forca tangencial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;
e Fiv: Forca radial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;

e Fiz: Forga axial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;

e Faen: Forca de atrito em razdo do engrenamento helicoidal;

e Rz Forga de reagcdo normal da carcaca.

e dps: Diametro primitivo da engrenagem solar;

e sn: Coeficiente de atrito interface engrenagem solar/carcaca;

e rcsn: Raio de contato da engrenagem solar com a carcaca

e y: Angulo de hélice da engrenagem helicoidal

e Ti: Torque na engrenagem solar 1 (mao direita)

Para as engrenagens planetarias, os diagramas das figuras 5-8 e 5-9 representam as

forcas atuantes.

I Fsten seny
® W pianetiria 1 , (®) W planetiriz 2

Fr

@ Fnen.cosvb 8
F:un.senlb ® FlZ

Figura 5-8: Diagrama de Forcas na engrenagem planetéria 1 (m&o esquerda) — Plano XY.
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E possivel relacionar as forcas e os momentos na planetaria mdo esquerda pelas
equacles de equilibrio (34), (36), (38) e (40):

Z Fy = Fix.€cos @ + Fyten-sinP.cos @ + Fiy.sin@ + Fox — Ryxpy =0, (34)
Rxp1 = Fix.cos @ + Faren-sing.cos @ + Fry.sin@ + Fpx . (35)

Z Fy = —Fix.sin@ — Fygep-sinP.sin@ + Fiy.cos @ + Foy + Faren-sing

(36)
- RYpl = 0 )
Ryp1 = —Fix.sin@ — Fycen-siny.sin @ + Fiy.cos @ + Fay + Faren.siny . (37)
Z F, = —F1z7 + Faten-cos Y —Fyz + Fypen-cos Y + Ry, (38)
RZpl = Fi7 = Faten-cosy + Fyz — Faren-cos . (39)
. o dep
Z M, = (Fay + Facen-sin — Fix — Facen- sin). —= + [Rul- upn- Trp (40)

+ RZpl' uph.rcph =0.
Onde:

o Rxp1, Ryp1 € Rzp1 s80 as reacbes da carcaca do diferencial na engrenagem
planetaria 1 (mé&o direita);

e ¢: Angulo de separacio entre as engrenagens planetarias;

e F.x: Forca tangencial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;

e F,y: Forca radial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;

e Fyz: Forca axial originada do acoplamento de engrenagens helicoidais;

¢ Ru: Forca Resultante das reagdes em “X” e “y”, possui mesmo modulo de Fg;

e dpp: Didmetro primitivo da engrenagem planetaria;

e rrp: Raio de topo da engrenagem planetéria

As forcas F1 e F» possuem mesmo moédulo, pois decorrem da interacdo do

engrenamento.

A equacdo (33) juntamente com a (40) possuem termos de resisténcia ao torque no eixo
“Z”, 0 que dificulta a diferenciacdo por um lado e por outro conecta 0s eixos e permite
que, por meio da ligacdo de atrito, mais torque seja transferido para a roda com maior

velocidade angular.
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Figura 5-9: Diagrama de Corpo livre da planetaria 2 (méo direita)

Pela figura 5-9 é possivel relacionar as forgas e os momentos na planetaria direita pelas
equacdes de equilibrio (41), (42), (43) e (44):

Z Fy = —Fx + F3x.cos @ + Fyep-sind. cos @ — Fzy.sin@ — Ry, = 0. (42)

Z Fy = —Fay — Faten-sin @ + Fay.cos @ + (F3x + Fagen. sin ). sin @

(42)

+ RYpZ =0.
Z Fz = Faz — Faten-cos Y + F3z — Faren.cosy — RZp2 =0. (43)
Z M; = (F2y + Faten.siny — Fax — Faten-siny). RPp - RZp2- Mph-Tcph (44)

=0.

As forcas F, e Fs; possuem mesmo modulo, pois decorrem da interacdo do
engrenamento. A forca resultante 2 (Fr2) pressiona as outras engrenagens do
diferencial, porém como ha simetria — 4 pares de engrenagens — essa for¢a é anulada

pela mesma for¢ca gerada nos outros pares.

Para a solar mao esquerda o diagrama fica bem parecido com a da engrenagem solar
mao direita, assim sua representacao sera suprimida. As equacdes de equilibrio (45),

(46) e (47) relacionam as forgcas nessa engrenagem:
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D Fy = —Fag + Faren:cost + Ryg = 0, (45)

Rzs2 = F37 — Faten-cos iy, (46)

: dp
Z M, =T, = —(F3x + Faten-sin ). TS + Rzs2-Resh- Hsh (47)

Com as equacdes desenvolvidas, é possivel relaciona-las com o TBR. As forcas axiais
na figura 5-10 (a) séo forcas originadas do engrenamento helicoidal e comprimem as
engrenagens contra a carcaga, gerando um torque de atrito que resiste a diferenca de
velocidade rotacional das engrenagens pares. Outras for¢as importantes para geragéao
de resisténcia dentro do diferencial sdo as em azul na figura 5-10 (b), que séo forcas
gue comprimem as engrenagens planetarias contra a carcaga e também provocam um

torque de resisténcia a rotacao diferente das engrenagens solares.

Figura 5-10: Direcéo e sentido das forcas durante aceleragéo positiva (a) vista isométrica (b) vista frontal

A resisténcia gerada pelo diferencial € dependente do torque, assim quanto mais torque
entregue a ele, maior é a forgca gerada e maior € a capacidade de tragdo nas rodas do
veiculo. Da mesma forma, quando o veiculo esté transmitindo pouco torque a forga de
resisténcia gerada € baixa e permite uma operacdo com baixa resisténcia a
diferenciagdo, o tornando mais livre. Isso corre principalmente durante a frenagem

realizada pelo motor (engine braking force).

Como visto o TBR € uma medida da resisténcia gerada dentro do diferencial e pode ser

calculado pela equacédo (20), ja mencionada na sec¢ao 2 deste trabalho:

Ty
TBR =7 . (20)
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T1 e T2 sdo 0s momentos resultantes nas engrenagens solares dados pelas equacdes

(33) e (47) respectivamente, substituindo-os na equacéao (58), obtém-se:

_(F1X + Fat eh- sin lIJ) _ - RZsl Rcsh I-’-sh
TBR = (48)

_(F3X + I:Iateh sin IIJ) 2 S+ RZsZ Rcsh Hsh

Para resolver a equacao (58), é necessario utilizar as relacdes (49), (50), (51) e (52) que
indicam a relacdo entre as forcas em um engrenamento helicoidal, a equacéo (53) que
indica a relacdo entre os coeficientes de atrito no diferencial e a rela¢do (54) que indica
0 célculo do raio de contato para o torque de atrito, retirada de [1] da secdo de

embreagens de discos axiais.

F. =F, =F.sin0, (49)
F, =Fy =F.cos0.cosy, (50)
F, =F, =F.cos0.sin {, (51)
Faten = .F, (52)
H = Uph = Hsh, (53)
2.(R}ye — 13
Regn = o e ~Time) (54)
3. (RMC - I'mc)
Onde:
¢ Rcsn: Raio de contato para célculo do torque de atrito;
¢ Rwc: Didmetro maior em contato com a superficie;
e rmc: Didmetro menor em contato com a superficie.
Colocando todas as forcas em funcéo de Fz, obtém-se a equacéo (55):
—Fiz. [dgs (tar111|1 + coi 6) *+ Resn- Hsh- (1 ~ cos Butan 1]1)]
TBR = - : (55)

d
—F;7. % (tal’ll i + COL; e) Resh- Hsh- (1 - m)]

Para encontrar a relacao Fiz/Fsz € necessario voltar nos diagramas de corpo livre das
engrenagens planetarias. Primeiramente, € necessario calcular a reacdo Ry em mddulo
e paraisso é necessario Rxp1 € Ryp1. Colocando todas as forgas em funcéo de Fz, obtém-

se as equacoes (56) e (57):
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cos .COoS tan 6. sin tan 0
Rx=Flz.( (P+ll @ - (p+ . )
tan Y cos B0 siny siny
(56)
cos .CoS tan 0.sin tan 0
constantePz( <.0+ll hi - (P+ - )
tan cos B sinys sinys
sing W.sing tanB.cos@ 1 11
Ry = FlZ' (— - - + ),
tanyy cos6 sinys tanyy cosH
(57)
cant _( sing@ W.sing tanB.cos@ 1 4 1l )
constante Q = tanyy  cos© sin s tany cos0/’
|Fr| = |IRy4| = \/Ri +RZ — 2.R,.Ry.cos 3,
(58)

|Frl = |Ry| = F1z.4/(P2 + Q% — 2.P.Q.cos B),

constante K = /(P2 + Q2 — 2.P.Q.cos ) .

Fr é a forga resultante do engrenamento na planetéaria méo direita, e Ry é o par de acdo

e reacao dessa forca resultante.

“on

Agora, podemos nos concentrar sobre os momentos resultantes em “z” nas
engrenagens planetarias demonstrados nas equacgfes (40) e (44) jA mencionadas.
Nota-se que o termo (Fay + Faten. Sin ) € comum as equacgdes. Assim, isolamos este

termo em uma das equagdes e substituimos na outra.

. o dp
Z M; = (F2y + Faten.siny — Fix — Faren- sin LIJ)TP + [R]. Hph-I'Tp

(40)
+ RZpl' uph' GCh =0.
_ . . de
Z Mz - (FZY + Fateh-SIHlI-’ - F3X - Fat eh-SINn LIJ)T - RZp2- uph-rcph (44)
=0.
O resultado é a equacao (59):
. - dep
0 = —(F1x + Faten-siny — Fzx — Fapen-sin LD)T + [R]. Hph-TI'1p (59)

+ RZpl- th- r'cph + RZp2- p—ph- rcph

Colocando todos os termos em funcao da componente no eixo “z” e forcando a relacdo

Fi1z/Fsz, obtemos:
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dpp
Fiz _ _2.tan¢+2'(1

Fsz [ dep K
[Z.tanq,r —Kprp, — 2. (1 "~ cosO.tan llJ) M- GCh] (60)

_ [
cosB.tan lIJ) B GCh]

’

F
constante C = ﬁ.

3Z

Com a equacédo (60), é possivel substituir na relagcdo que nos fornece o TBR, e
relaciond-lo com parédmetros geométricos das engrenagens de acordo com a equagao
modificada (61):

Q.

TBR = C.

dps (_1 o K ]
[ 2 '(tamp + Zos 9) * Resn- Hsh- (1 cos0.tan lIJ) (61)
P

S
[ (e + o) ~ Resnon (1~ cooteamy)|

Q.

5.7 CALCULO DO TBR IDEAL

Com o calculo do TBR é possivel ditar como serd a influéncia do diferencial no
comportamento dindmico do veiculo. Encontrar o valor 6timo dessa variavel € um
desafio, pois cada ponto do circuito exige uma determinada configuracdo, pois ha a
dependéncia direta da transferéncia de peso lateral, dos parametros da suspenséao, das
caracteristicas do pneu, de como o veiculo esta sendo pilotado pelo circuito e muitas
outras. Ha ainda influéncia do piloto nessa escolha, pois cada piloto tem um estilo de

pilotagem e se adequa melhor a determinado comportamento do veiculo.

Dessa forma, a estratégia utilizada nesse trabalho seriq avaliar a diferenca de
capacidade trativa nos pneus tracionados durante o circuito e analisar por meio de
valores médios a melhor escolha ponderando estabilidade do veiculo, capacidade de
aceleracao, estilo de pilotagem entre outros fatores. Nao h4 uma férmula exata para
determinar o valor dessa variavel, pois ela depende de diversas varidveis que nao
podem ser controladas como a temperatura da pista que afeta a capacidade trativa do
pneu. O ideal seria um diferencial com valores de TBR que flutuassem com a
necessidade, melhorando a tragdo e a estabilidade do veiculo para cada ponto do
circuito e para cada variacdo de temperatura, tracado, velocidade, aceleracdo e outros.
Porém, quanto tempo, dinheiro e esfor¢o seriam investidos para fazer esse controle?
Assim, é feito um compromisso entre performance, razoabilidade, custo, manufatura e

tempo para viabilizar o projeto.

5.7.1 FORCAS NORMAIS NO PNEU

As forcas normais nos pneus serdo obtidas por simulagdes de volta. A equipe Apuama

Racing desenvolveu uma rotina em MatLab que contém a variacao da forgca normal nos
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pneus quando o veiculo esta competindo nas provas dindmicas da FSAE Brasil. O
mesmo trabalho foi utilizado no projeto de graduacéo “Projeto de um conjunto de
mangas de eixo para um veiculo Férmula SAE” de Diniz, A. P. para obter as for¢cas nos

elementos da suspensao.

A rotina leva em conta um modelo matematico do carro percorrendo o circuito numa
trajetéria pré-determinada que é discretizada em sucessivos trechos de retas e curvas
de raio constante, sem inclinacéo ou relevo. O carro é considerado apenas em regime
permanente, desprezando todos os efeitos transientes em virtude da simplicidade e da
economia de recursos computacionais. O modelo leva em conta a curva de torque x
rotacdo do motor, as rela¢cdes das engrenagens do sistema da transmissao, suspensao
ndo linear, chassi rigido, equacdes basicas de aerodindmica, freios que sempre
aproveitam toda a capacidade trativa dos pneus e um modelo matematico dos pneus. A
curva do motor, os coeficientes aerodindmicos e os mapas néo lineares da suspensdo
foram obtidos através de simulac6es numéricas. Os coeficientes do modelo matematico
do pneu foram obtidos através de regressao das equacdes em dados experimentais

obtidos com o TTC (Tire Test Consortium).

O TTC é um consércio voluntario feito entre centenas de universidades no mundo que
juntam seus recursos para obter dados de alta qualidade dos pneus utilizados nas
competicbes FSAE e Formula Student. O consorcio possui parceria sem fins lucrativos
com 52 fornecedoras de pneus e companhias que realizam os testes. A figura 5-11

ilustra um teste na empresa Calspan.

Figura 5-11: Teste de pneu na Calspan [29]

A simulacdo de pista feita em Matlab foi bastante Util para obter valores de diversas

variaveis. Uma das mais importantes € a forca normal instantdnea no pneu. As figuras
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5-12 e 5-13 ilustram a variacdo da for¢ca normal durante o autocross da Férmula SAE
2016:

Wheels FZ vs. Time
1800 T — T I

1600 — .

1400 f\ N\ A L N 1

1200 -1

Force (N)
g
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|

ool AU IR SRR VUV LY LL —Yu J \ .
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Figura 5-12: Variacédo da Forga Normal na Roda Traseira Esquerda

Na figura 5-12, percebe-se que o maximo de for¢ca normal foi de 1800 N, enquanto que

o minimo foi de 260 N aproximadamente.

Wheels FZ vs. Time
1800 T T T T

1600 — - n - -

1400 A

1200 -1

1000 1
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Figura 5-13: Variacédo da For¢a Normal na Roda Traseira Direita

Na figura 5-13, percebe-se que o maximo de for¢ca normal foi de 1700 N, enquanto que
o minimo foi de 220 N aproximadamente. Nota-se também que os gréficos se
complementam, isso se deve a transferéncia de pelo lateral nas curvas, ja explicado na
sec¢do 2 e se interceptam durante retas do circuito, onde a normal € igual para as duas
rodas.
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Com os valores de normal nos pneus traseiros, é possivel pelas caracteristicas dos
pneus encontrar 0 momento resistivo que caracteriza a capacidade trativa de cada roda

e 0 TBR 6timo.

Agora, com base na rotina de Matlab, observa-se a variacdo do angulo de cambagem
durante o circuito, ilustrada na figura 5-4com o fim de usar o conjunto de dados do TTC
que correspondem a essa variacdo. No TTC, h& dados para a inclinagéo 0°, 2° e 4°. Na
figura 5-14 a curva clara corresponde a roda esquerda traseira (RL) e a curva escura a

roda traseira direita (RR).

Camber on wheels vs. Time
T T

3 T

FL

i el

Ly J”[MJ (A AR AL

BRI | |

30 40 50 60 70
Time (s)

1
0 10 2

Figura 5-14: Variagdo de Cambagem por Tempo

Pelo gréfico observa-se que ha uma flutuacao dos valores. Estes ficam proximos de 1°
e 3° e sua média esta em aproximadamente 2°, como os dados brutos do TTC
contemplam apenas os graus 0°, 2° e 4°, sera adotado angulo de inclinagao de 2°, pois

€ o valor que mais se aproxima dos valores calculados pela rotina.

Ainda com base na simulag¢é@o de pista observamos que a forga normal maxima nos
pneus € de cerca de 1800 N, enquanto que a for¢ca normal minima € de 220 N. Os dados
do TTC contemplam como dado méaximo 1550 N de for¢ca normal no pneu e como dado
minimo de 200 N de for¢ca normal. Assim, dos dados do TTC, seréo utilizados o conjunto

de dados para a forca normal igual a 1550 N e 200 N.

5.7.2 COEFICIENTES DE ATRITO LATERAL E
LONGITUDINAL

Mais uma vez sera necessario recorrer a base de dados do TTC para obter esses

coeficientes. Isso porque esses coeficientes ndo sao constantes e sdo influenciados de
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forma complexa e ndo linear por uma gama de variaveis fisicas, o que torna o seu
célculo dificil de executar sem uma base de dados reais para determiné-lo. Assim, sera
obtida uma funcéo polinomial com base nos dados obtidos para determinar a curva
caracteristica desse coeficiente.

O presente trabalho busca o coeficiente de atrito maximo, pois ha interesse em descobrir
gqual o momento maximo que é possivel aplicar a determinada roda sem que ocorra

deslizamento. Com esse valor de momento maximo determina-se o TBR.

Outro ponto a ser considerado é o Slip Angle do Pneu, pela figura 5-15 é possivel
observar o slip angle cujo coeficiente de atrito lateral € maior. A busca pelo maior
coeficiente de atrito lateral se justifica pelo fato de o veiculo estar numa situagéo onde

possui maior capacidade de fazer curva.

4,000

s FY = 1550 N

— 3,000 FY =1100 N

o

2

5 e FY = 650 N

5 2,000

=

2 FY = 440 N

g 1,000

3 e T /e N [ FY =200 N
0,000

-15,000 -10,000 -5,000 0,000 5,000 10,000 15,000

-4,000

Slip Angle (°)

Figura 5-15: Dados do Pneu: Slip Angle x Coeficiente de atrito lateral

Em raz&o da grande quantidade de dados, o gréafico da figura 5-15 néo ficou tao nitido,
dessa forma, os valores extremos de carga normal no pneu serdo separados para que
se observe onde ocorre o slip angle correspondente ao coeficiente de atrito lateral
maximo. Os gréaficos para a carga de 1550 N e 200 N sdo mostrados nas figuras 5-16 e

5-17 respectivamente.
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Figura 5-16: Dados do TTC: Slip Angle x Coef. atrito lateral para carga FZ = 1550 N
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Figura 5-17: Dados do TTC: Slip Angle x Coef. atrito lateral para carga FZ = 200 N

As curvas em vermelho representam curvas de tendéncia poliméricas de sexto grau. E

possivel observar que para a maior carga no pneu o coeficiente de atrito lateral ocorre
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com slip angle proximo de 7,5°, e para a menor carga no pneu o slip angle que confere

0 maior coeficiente de atrito se aproxima de 6°.

Mais uma vez, os dados brutos do TTC ndo contemplam todos os graus de slip angle.
Sao contemplados no conjunto de dados: 0° 3° e 6° Para o presente trabalho sera

utilizado 6° por ser o mais proximo disponivel.

Definido as cargas normais no pneu, o slip angle e a cambagem é possivel definir o
coeficiente de atrito longitudinal maximo para a determinada situacdo por meio do
friction circle. Com os valores maximo de coeficiente de atrito, é possivel tracar uma
curva que relaciona a carga no pneu com o coeficiente de atrito para descobrirmos qual
o torque maximo aplicavel as rodas durante uma curva sem que haja deslizamento. Na
figura 5-18 e 5-19 sdo demonstrados dois friction circle para os valores de 1550 N e 200
N no pneu.

2,5

1,5

0,5

Coef de Atrito X

|
N
w

-0,5

-1,5

-2

-2,5

Coef de Atrito Y

Figura 5-18: Circulo de Atrito para SA 6 e forca normal de 1550 N

64



Coef de Atrito X

-4,5 -4 -0,5 0

Coef de Atrito Y

Figura 5-19: Circulo de Atrito para SA 6 e forca normal de 200 N no pneu

Para cada conjunto de dados do TTC: 1550 N, 1100 N, 650 N, 440 N e 200 N, foi feito
o circulo de atrito e foi retirado o valor maximo do coeficiente de atrito longitudinal para
a determinada carga. Com isso foi possivel elaborar a figura 5-20 que ilustra a variacdo
do coeficiente de atrito longitudinal com a carga vertical no pneu. Para a obtencao desse
gréfico foi utilizado um fator de escala da referéncia [12]. Isso porque os dados do TTC
sédo dados de laboratério e ndo sdo traduzidos de forma direta para valores reais de

pista, eles devem ser corrigidos por um fator [12].

1800
1600
1400
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y = 2482,6x2922

600
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0

1 1,2 1,4 1,6 1,8 2 2,2 2,4 2,6

Figura 5-20: Curva de tendéncia: forga normal [N] x coef de atrito longitudinal.
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Com a equacdo para o coeficiente de atrito, representada pela curva de tendéncia

exponencial de férmula (62):
F, = 2482,6. ;> (62)
Onde:

e Fz Forca normal aplicada ao pneu [N];

e ux Coeficiente de atrito longitudinal.

Percebe-se que com o aumento da carga vertical no pneu, menor € o coeficiente de
atrito, essa € uma propriedade do pneu chamada de tyre load sensitivity, na referéncia
[9] encontra-se mais a fundo aspectos e propriedades do pneu. No presente trabalho
nao sera tratado a fundo outros conceitos, pois esta fora do escopo deste projeto.

E com o valor de raio efetivo é possivel calcular o momento resistivo da roda em cada

momento do circuito, por meio da rotina do Matlab.

O raio efetivo também se baseou nos dados do TTC, relacionando-o com o valor do
coeficiente de atrito maximo para cada valor de carga vertical no pneu foi possivel obter
afigura 5-21, que ilustra a variacéo do raio efetivo com o coeficiente de atrito longitudinal

e com a carga vertical no pneu.
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1000 y = 748,46x% - 47336x + 748485
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Figura 5-21: Curva tendéncia: forca normal [N] x Raio Efetivo [cm] para SA 6; Camber Angle 2, Presséo

pneu 68 kPa.

Finalmente, com os dados de carga vertical no pneu, coeficiente de atrito longitudinal e
raio efetivo é possivel calcular o momento resistivo que equivale ao maximo de torque

que pode ser transmitido ao solo sem deslizamento.

Para isso vamos utilizar a relagéo (63) para o célculo:
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M, = Fy. 114 R (63)
Onde:

e M,: Momento resistivo do solo [N.m];
e Fz Normal no pneu [N];
e ux Coeficiente de atrito na diregdo x;

¢ Re: Raio efetivo [m].

Realizando esse célculo, e dividindo o momento de uma roda pela outra chegamos a
figura 5-22, que ilustra a relagdo entre 0s momentos resistivos em cada roda durante o
circuito. Em laranja, a relacéo é da roda direita pela a esquerda, e em azul € a relagéo

entre a roda esquerda e a roda direita.
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Figura 5-22: Relagcdo dos momentos resistivos nas rodas durante o evento de AutoX.

Na figura 5-22, os valores correspondentes a 1 indicam que ndo ha diferenca entre o
momento resistivo entre as rodas direita ou esquerda, ou seja, indicam retas no circuito
onde o torque distribuido para a transmissado possui resisténcia equivalente do solo. Os
valores que relacionam os torques nas rodas (TBR) variam de 2,56 a 3,27 e para a

relacéo inversa varia de 0,31 a 0,39.

Infelizmente a rotina em Matlab na qual o estudo foi feito possui algumas limitacdes,

assim ndo é possivel construir um histograma de frequéncias para avaliar o valor que
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mais se repete nesta série em especifico. Porém, pelo gréfico percebe-se uma
tendéncia entre os valores de 2,7 e 2,9 de TBR. Para o presente trabalho serd utilizado

TBR dentro desse intervalo.

E importante ressaltar que os valores plotados no gréafico representam o maximo de
diferenca de torque entre as rodas, com algumas aproximacles para facilitar a
modelagem do problema. Assim, os valores de capacidade trativa dos pneus tendem a
ser ligeiramente menores do que o calculado, pois acertar o ponto de maxima tracdo do
pneu exige um slip angle especifico, aceleragdo em x e y especificas, temperatura do
pneu e da pista, e muitos outros fatores que ndo podem ser controlados totalmente pelo
piloto ou pela equipe. Assim, é plausivel utilizar valores de TBR um pouco menores do
gue o que foi calculado, porém o quao menor € uma questado de adquirir mais dados de

pista e obter um modelo mais proximo do real.

O TBR de frenagem para esse tipo de diferencial leva em conta apenas a resisténcia
interna do motor (engine braking force). Assim, o torque que é transmitido pelo
diferencial € bem baixo, por consequéncia a geracdo de atrito dentro do diferencial
também é pequena e provoca pouco efeito understeer. Para alterar o TBR de frenagem
seria necessario alterar o coeficiente de atrito entre as engrenagens solares e a carcaca,

0 que é possivel por meio da adicao de um disco de material que possua menos atrito.

No presente trabalho foram utilizados discos de mesmo material, isso porque o TBR de
frenagem leva em conta apenas o engine braking force e ndo provoca efeito severos de

understeer [4].

Normalmente, o TBR de frangem tem valor préximo de 1,3 e no maximo 1,5, se
aproximando de um diferencial aberto para que o efeito understeer seja diminuido e o
piloto consiga se manter dentro do tracado. Além disso, esse valor de TBR é baseado

no livro Drive to Win, em que Smith diz:

“Uma vez que queremos minimo bloqueio durante a frenagem, especialmente durante
trail braking, tipicamente utilizamos 80 ou 85 graus de rampa no lado da frenagem
dependendo da pista e do veiculo, e 45 graus no lado da aceleracéo. [..]. Eu usualmente

ndo utilizo pré-carga” (tradugao livre)

No fragmento, Smith se refere ao diferencial tipo Salisbury onde rampas anguladas séo
utilizadas para determinar o bloqueio do diferencial. Para 80 e 85 graus de rampa o0s
valores de TBR sé&o 1,33 e 1,28:1 respectivamente, tornando o diferencial durante a

frenagem bastante aberto.
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H4& outros especialistas que preferem valores um pouco mais altos para o TBR de
frenagem. Os valores chegam a 2,4:1 para melhorar a estabilidade do veiculo. A

verdade é que os valores variam muito dependendo do carro, da pista e do piloto.
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6. PROJETO DOS COMPONENTES
6.1 ENGRENAGENS

O trem epicicloidal, engrenamento do diferencial, € composto por um conjunto de 2
engrenagens solares e 4 pares de engrenagens planetarias. Todas as engrenagens
serdo helicoidais como apresentado no conceito 2. Para o dimensionamento das
engrenagens serd utilizada a metodologia AGMA, norma AGMA/ANSI 2001-D04, que
consta no ANEXO | deste trabalho.

6.1.1 ALGUMAS DIRETRIZES PRATICAS

Para garantir o funcionamento adequado do diferencial foram feitas certas escolhas na
selecdo dos parametros geomeétricos das engrenagens. Essas escolhas sdo baseadas

em modelos estatisticos e regras praticas sobre a fabricagdo de engrenagens.
Qualidade do material

¢ Qualidade 1: a qualidade do material € boa e apresenta custos mais acessiveis,
estes nao sdo restritivos para a viabilidade do projeto;
e Qualidade 2: a qualidade do material é excelente e apresenta custos mais

elevados.
Interferéncia

O contato entre por¢des de perfis de dente que ndo sdo conjugados é conhecido como
interferéncia. A tabela 6-1 indica, com relagdo ao numero de dentes do pinh&o, o nimero
maximo de dentes que se pode ter na coroa sem que exista interferéncia para

engrenagens helicoidais:

Tabela 6-1: Interferéncia em engrenagens helicoidais [adaptado de 27]

Numero de dentes Numero de dentes na coroa
no pinhao Angulo de Hélice []
0 5 10 15 20 25 30 35
8 - 12
9 - 12 34
10 - 12 26 0
11 - - 13 23 93
12 - - 12 16 24 57 0
13 16 17 20 27 50 0
14 26 27 34 53 207
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Confiabilidade das engrenagens

De forma geral a figura 6-1 pode ser utilizada para embasar a decisdo de projeto em

relacdo a confiabilidade das engrenagens:

L1 Fewer than one failure in 1000 Seldom used

L1 Fewer than one failure in 100 Typical gear design

L10 Fewer than one failure in 10 May be used in vehicle gears
L20 Fewer than one failure in 5 Expendable gearing

L50 Fewer than one failure in 2 Highly expendable gearing

Figura 6-1: Confiabilidade padrdo das engrenagens de acordo com sua utiliza¢éo [13]

A confiabilidade de L.1 é normalmente utilizada para projetos extremamente criticos na
area aeroespacial. L1 é tipicamente utilizado para engrenagens que compdem turbinas
industriais, helicopteros e projetos criticos de motores elétricos. L1 a L10 é utilizada pela

indUstria automotiva.
Hunting Ratio

Hunting ratio é relacionado com o nimero de dentes do pinhdo e da coroa. Alguns
pesquisadores descobriram que quando o niumero de dentes do pinhdo ndo possui
divisores comuns com o nimero de dentes da coroa (exceto 1), ha, geralmente,
aumento da resisténcia a flexdo e ao desgaste. Isso porque os dentes das rodas
dentadas vao inevitavelmente encontrar todos os dentes da engrenagem par. I1sso gera

maior equidade dos esfor¢cos e aumento da vida Util das engrenagens [13].

Essa relacdo depende da dureza das rodas dentadas e do regime de lubrificacdo

principalmente e na figura 6-2 estdo as configuragfes 6timas para essa relacao:

Hunting Tooth Considerations

Approximate Hardness, HB Lubrication Regimen

Pinion Gear I 11 11
200 200 #1 #2 #3
300 300 #1 #5 #6
600 300 #7 #5 #9
600 600 #10 #11 #12
Situation

#1,2,4,5 Substantial gain in load capacity with integer ratio. After serious pitting, failure may be

hastened as a result of growth of spacing errors and rough running of integer ratio.

#3,6 Hunting ratio is probably best if parts are kept in service after some teeth are pitted more
than 1%. No data available to prove gain in load carrying for integer ratio parts to be
taken out of service when a “worst” tooth pits more than 5%.

#7,8 Substantial gain in load capacity with integer ratio. After serious pitting, failure may be
quick as a result of spacing error effects.

#9 Hunting ratio probably best. Worst error spots on lower-hardness gear will have fewer
cycles and more chance to be worked into a fit by the hard pinion teeth.

#10, 11 Possibly a small gain in load capacity with integer ratio. Hunting ratio probably best.
Wear-in effects will be quite small.

#12 Worst tooth pair (with highest stresses resulting) will contact much less frequently.

Figura 6-2: Consideraces a respeito de Hunting Ratio [13]
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Undercutting

Trata-se da reducdo area transversal do dente préximo a sua base, abaixo do didmetro

de base, como mostra a figura 6-3:

Figura 6-3: Pinhdo a esquerda com design undercut, pinh&do a direita sem undercut [13]

Esse tipo de conceito é ruim por diversos motivos. Do ponto de vista da resisténcia do
dente a flexdo esse design possui baixa resisténcia e alto desgaste onde o undercut
termina. Além disso, hd aumento da possibilidade de interferéncia. O nimero minimo
de dentes que um pinhdo pode ter sem que ocorra undercutting € dado pelas equacdes
(64) e (65):

7= 2.& (64)
m.sin? 0, ’
hge = b —ry0. (1 —sin6). (65)

Onde:

e Z:numero de dentes;

e 0O/ 64 6: angulo de presséo /angulo de pressdo normal/ angulo de presséo
transversal [7];

e b:dedendo [mm];

e a0 raio de borda da cremalheira que originou o perfil do dente (usual).

Para engrenagens helicoidais, as mesmas equacfes podem ser utilizadas, porém, o
angulo de pressédo normal deve ser usado para encontrar hi € 0 angulo de pressao
transversal deve ser utilizado para encontrar Z. Para encontrar valores usuais de ra0

utiliza-se a figura 6-4:
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Edge Radius of

Pressure Working Depth, Whole Depth, Generating
Use Angle, a () I () () Rack, r (rp)
General purpose 20 2.000 2.250 0.300
Extra depth for shaving 20 2.000 2.350 0.350
Aircraft, full fillet, high fatigue 20 2.000 2.400 0.380

strength

Alternative high-strength design 25 2.000 2.250 0.300
Fine-pitch gears 20 2.000 2.200+2 (constant) -

Figura 6-4: Dimensdes de engrenagens de dentes retos [13]

Folga no passo circular (Backlash)

A folga deve ser determinada de acordo com o uso do engrenamento. Usualmente, para
transmissdo de alta poténcia, utiliza-se uma folga maior para compensar erros de
usinagem e efeitos de temperatura. Em TEPs, normalmente a folga é pequena pois as
engrenagens planetarias, muitas vezes, ndo possuem um eixo que as mantenham na
posicéo, elas estdo “flutuando”. Assim, para evitar que elas sejam deslocadas para
muito fora da tangéncia dos circulos primitivos a folga € reduzida. A diminui¢do da folga

também ajuda na reducéo de vibracao e ruido do engrenamento.

A figura 6-5 ilustra folgas usualmente utilizadas de acordo com o médulo. Sao valores
de referéncia, e em algumas praticas os valores extrapolam as folgas mostradas na
figura. E importante ter em mente que certos valores para se tornarem o6timos é

necessaria extensa rotina de testes.

Suggested Backlash When Assembled

Metric English
Backlash, Diametral
Module ML Pitch Backlash, in.
25 0.63-1.02 1 0.025-0.040
18 0.46-0.69 15 0.018-0.027
12 0.35-0.51 2 0.014-0.020
10 0.28-0.41 25 0.011-0.016
8 0.23-0.36 3 0.009-0.014
6 0.18-0.28 4 0.007-0.011
5 0.15-0.23 5 0.006-0.009
4 0.13-0.20 6 0.005-0.008
3 0.10-0.15 Sand9 0.004-0.006
2 0.08-0.13 10-13 0.003-0.005
1 0.05-0.10 1432 0.002-0.004

Figura 6-5: Folgas no passo circular de referéncia [13]
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Tolerancia na fabricac&o do dente

Os dentes podem ser fabricados de diferentes formas. A tolerancia do método de
fabricac@o pode tornar a engrenagem final muito cara. Assim, € necessario estudar os
métodos de fabricacdo, as folgas no engrenamento e a tolerancia da fabricacdo para
que os custos nao se tornem proibitivos. A figura 6-6 fornece as tolerancias em relacao

a cada método de fabricagdo e a facilidade de atingi-la.

Tolerances on Tooth Thickness

Degree of Care

Method of Very Best Close Work Easy to Meet
Cutting mm in. mm in. mm in.
Grinding 0.005 0.0002 0.013 0.0005 0.05 0.002
Shaving 0.005 0.0002 0.013 0.0005 0.05 0.002
Hobbing 0.013 0.0005 0.050 0.0020 0.10 0.004
Shaping 0.018 0.0007 0.050 0.0020 0.10 0.004

Figura 6-6: Tolerancias na fabricacédo de dentes de engrenagens [13]

Raio de Filete minimo de raiz do dente

Para obter resisténcia adequada do dente é desejavel um filete de raiz. Em engrenagens
helicoidais o filete minimo ndo é normalmente especificado, pois € uma medida de dificil
conferéncia, ndo é possivel obter uma boa projecdo do perfil sem que se corte a
engrenagem. Assim como boa préatica de engenharia é importante requerer que as
ferramentas de corte possuam raios generosos para garantir a geragdo do filete. De

qualquer forma a equacgéo que fornece o menor filete de raiz é dado pela equacao (66):

IqazO - (b - I'ao)z

+ (b _raO).

e =

dp (66)
(2.cos )

Onde:
¢ r: Raio de filete de raiz do dente [mm].
Regime de Lubrificagéo
De acordo com [13], ha trés tipos de regimes de lubrificacado, ilustrados na figura 6-7:

e Regime 1: as engrenagens sdo banhadas em 6leo, mas a espessura de 6leo
durante a acdo das engrenagens nao consegue preencher totalmente as
rugosidades das engrenagens e ha contato total das superficies.

o Regime 2: as engrenagens sdo banhadas em 06leo e a espessura gerada pelo

fluido lubrificante afasta as superficies e ha apenas contato parcial das
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superficies das engrenagens. Geralmente utilizado em caixas de transmisséo de
veiculos.

e Regime 3: as engrenagens sdo banhadas em 0leo e a espessura gerada pelo
fluido lubrificante ndo permite o contato entre as superficies. Geralmente

utilizado em redutores de helicopteros, turbinas industriais e outros.

~Gear profile (enlarged)

/

i/

Pinion e

profile

Regimen I

‘-_‘—"—'-r—-..n_.__ *
e T

(oil flm
thickness)
Regimen I1

e 1

{contact Pimin
bandwidth)

| Regimen 111

Figura 6-7: Regimes de lubrificagdo [13]
Material

Ha diversos materiais que séo adequados para se fabricar uma engrenagem: aco, ferro
fundido, bronze e até mesmo plastico [13]. Por suas caracteristicas de alta resisténcia

a tensao e desgaste, sera utilizado um aco para a fabricacao das engrenagens.

Ha uma tendéncia entre os fabricantes de engrenagens em que, acos com ligas séao
intrinsicamente mais fortes e mais resistentes a fadiga do que acos comuns. As ligas

nesses agos promovem aumento de resisténcia em razdo dos seguintes fatores:

e Ataxa de resfriamento durante a témpera € significativamente menor. I1sso torna
possivel a obtencdo de boa microestrutura metaldrgica em até mesmo
engrenagens grandes.

e Engrenagens com muito elemento de liga podem passar por processo de
cementacdo com atmosfera muito rica ou pobre em carbono e mesmo assim
possuir boas caracteristicas mecanicas apos o tratamento. Isso porque o niquel,

em particular, faz o material ser menos sensivel a precisdo do tratamento [13].
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o Alguns elementos de liga sdo Uteis para gerar resisténcia a fratura. Isso é

A figura 6-8 mostra agos normalmente utilizados para a fabricagdo de engrenagens.

especialmente importante em engrenagens que sofrem dano superficial por altos

esforcos em baixa ciclagem e sdo projetadas para uma vida longa (10°), pois

diminui a velocidade de propagacao das trincas ou até mesmo as cessam [13].

Em geral, a resisténcia a impacto é aumentada com elementos de liga. Os

elementos niquel e molibdénio sdo importantes para conferir essa resisténcia

[13].

Composition of Typical Gear Steels

Chemical Composition Limits, %

AlSI

No. C Mn P ] 5i Ni Cr Mo
15 0.13/018  0.30/060 0.040 0.050 - - - -
1025 0.22/028  0.30/060 0.040 0.050 - - - -
1045 0.43/050  0.60/090 0.040 0.050 - - - -
1060 0.556/0.60  0.60/090 0.040 0.050 - - - -
1118 0.14/020 1.30/160 0.045  0.080/013 - - - -
1320 0.18/0.23 1.60/1.90 0.040 0.040 0.20/0.35 - - -
1335 0.33/038 1.60/190 0.040 0.040 0.20/0.35 - - -
3140 0.38/0.43 0.70,/0.90 0.040 0.040 0207035 1107140 0.55/0.75 -
3310 0.08/0.13 0.45/0.60 0.025 0.025 020/035  335/375 140/175 -
4028 0.25/030 0.70/090 0.040 0.040 0.20/0.35 - - 0.20/0.30
4047 0.45/050  0.70/090 0.040 0.040 0.20/0.35 - - 020/030
4130 0.28/0.33 0.40/0.60 0.040 0.040 0.20/0.35 - 0.80/1.10 0.15/025
4140 0.38/0.43 0.75/1.00 0.040 0.040 0.20/0.35 - 0.80/1.10  0.15/025
4320 0.17/022 045/065 0.040 0.040 0.20/0.35  165/2/00 0.40/060 0.20/030
4340 0.38/0.43 0.60/0.80 0.040 0.040 0207035 16572700 0707090 0.20/030
4620 0.17/022 0457065 0.040 0.040 0207035 16572700 - 0.20/030
4640 0.38/0.43 0.60/0.80 0.040 0.040 0204035 16572700 - 0.20/0.30
4820 0.18/023 0.50/0.70 0.040 0.040 0207035  3.25/375 - 0.20/030
5145 0437048 0.70,/0.90 0.040 0.040 0.20/0.35 - 0.70/0.90 -
5210 0.95/1.10  025/045 0.025 0.025 0.20/0.35 - 1.30/1.60 -

Figura 6-8: Composic¢ao dos agos usualmente utilizados em engrenagens [12]

Tratamento Térmico (Cementacdo e Témpera)

Engrenagens passam por tratamento térmicos para que seja possivel aumentar sua

resisténcia a tensdo e ao desgaste mantendo-as com o menor tamanho possivel. As

engrenagens utilizadas pela industria automotiva sdo geralmente cementadas e

temperadas. A dureza das engrenagens final € cerca de 60HRC (Dureza rockwell C) ou

700 HV (Dureza Vickers) e a dureza do nucleo em torno de 30 HRC ou 300 HV [13].

Os tratamentos térmicos mais utilizados para engrenagens sao:

Cementacédo (Carbonetacado): aquecimento do aco de 0,1 — 0,25% de C até a

temperatura critica em um meio capaz de difundir o carbono na peca. Dureza

superficial caracteristica — 60 a 63 HRC.
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¢ Nitretacdo: consiste em um endurecimento de casca em que 0s agentes sao
nitretos formados em camadas na superficie do ago por meio da absor¢do de
nitrogénio advindo do meio rico em nitrogénio, usualmente dissociado da amonia
(NHs). Dureza superficial caracteristica para acos mais comuns (AISI 4340;
4140) — 53 a 54 HRC.

e Indugdo: consiste no aquecimento local da superficie do material por meio da
passagem de uma corrente alternada de alta frequéncia. Dureza superficial
caracteristica para acos mais acessiveis (AISI 4340) — 52 a 54 HRC.

Para cada material deve ser seguido um procedimento especifico, com temperaturas
pré-determinadas para cada tratamento, assim a figura 6-9 fornece para diferentes
materiais as temperaturas caracteristicas para os tratamentos mais utilizados.

Heat-Treating Data for Typical Gear Steels

Normalizing Annealing Hardening Carburizing Reheat M,

Temperature, Temperature, Temperature, Temperature, Temperature, Temperatures,*
AISI No. °F °F °F °F °F °F
1015 1700 1600 - 16501700
1025 16501750 1600 15751650 15001650
1040 16501750 1450 1525-1575
1045 1600-1700 1450 14501530
1060 15501650 1400-1500 14501530 - - 555
1118 1700 1450 - 1650-1700 1650-1700
1320 16001650 1500-1700 - 1650-1700 14501500 740
1335 1600-1700 1500-1600 15001550 - - &40
2317 16501750 1575 - 1650-1700 14501500 725
2340 1600-1700 1400-1500 1425-1475 - - bbb
3310 16501750 1575 - 1650-1700 14501500 (]
3140 16001700 1450-1550 15001550 - - 590
4028 16001700 1525-1575 - 16001700 14501500 750
4047 15501750 1525-1575 14751550
4130 16001700 1450-1550 1550-1650 - - 685
4140 1600-1700 1450-1550 1525-1625 - - 595
4320 1600-1800 1575 - 1650-1700 14251475 720
4340 1600-1700 11001225 1475-1525 - - 55
4620 17001800 1575 - 1650-1700 14751525 bbb
4640 16001700 1450-1550 1450-1550 - - 605
4830 16501750 1575 - 16501700 14501500 685

Figura 6-9: Temperaturas diferentes tratamentos térmicos de acordo com material [13]

Entre os tratamentos citados anteriormente, o tratamento que confere a maior dureza
superficial & engrenagem (até 63HRC), possui menor custo e é mais facil de realizar
tecnologicamente é a cementacgédo, assim esse serd um dos tratamentos utilizados nas

engrenagens do diferencial.

A cementacdo é o método mais antigo e mais utilizado para o tratamento de
engrenagens. Para resistir melhor aos esforgcos atuantes a engrenagem deve,

geralmente, possuir dureza superficial de 60 HRC e dureza do nucleo entre 35 e 42
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HRC. Um ndcleo muito duro promove fragilidade e atenua o stress compressivo que é
gerado em razéo da pequena diferenca de volume do material entre a superficie e o
nucleo. Um ndcleo muito macio, ndo fornece resisténcia suficiente para acompanhar a

resisténcia da superficie.

Apbs a cementacdo, o material é temperado e resfriado em éleo ou 4gua. Usualmente
é feito um revenido apoés a témpera para alivio de tensées e aumento de sua tenacidade,

tornando a peca menos fragil.

E importante lembrar que o tratamento gera distor¢ées nas dimensdes da superficie da
engrenagem como aumento do angulo de pressdo. Assim, talvez seja necessario
retrabalhar a superficie para atingir as toleréncias, ou relaxar as tolerancias em vistas

do processo.

Outro ponto importante é a profundidade da difusdo do tratamento. E importante obter
uma profundidade minima do tratamento nas regides A e B, e a profundidade do
tratamento possui um maximo para regido C. Isso porque a superficie cementada deve
ser grande o bastante para fornecer resisténcia a flexdo suficiente e profunda o
suficiente para resistir ao esmagamento da superficie. Porém o aumento excessivo de
dureza pelo aumento da profundidade do tratamento na regido C pode tornar o dente
pouco tenaz e provocar a fratura por completo do topo do dente. A figura 6-10 ilustra as

regides do dente:

A Flank case thickness
B Root case thickness

C Tip case thickness
D Core hardness taken here

Figura 6-10: Profundidade da cementacao em diferentes regiées do dente [13]

A minima profundidade efetiva do tratamento no filete de raiz do dente (hps), na regido

B, em milimetros é dado pela equacéo (67), m, € mdédulo normal da engrenagem:

hpBmin = 0,16.m,, . (67)
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A equacgdo (68) ilustra a minima profundidade na regido A (hpa) e a (69) indica a

profundidade maxima do tratamento na regiao C (hyc):

Sc-dp.sinB;. e
h P
pAmin. = 48250.cos. (e + 1)’

(68)

hpc max = 0,40.m,, . (69)
Onde:

e S Maxima tensdo compressiva admissivel entre 106 e 107 ciclos [MPa];

e e:relacdo de transmisséo.
Témpera

A témpera € um tratamento térmico com finalidade de aumento de dureza e resisténcia
dos acos. O tratamento consiste na elevagdo da temperatura do ago até a temperatura
em que se atinja a austenitizacao total e o resfriamento rapido logo em seguida,

geralmente em agua ou Gleo.

Cada liga tem um temperabilidade prépria, ou seja, possui uma capacidade diferente de
formar a microestrutura martensita, que confere maior resisténcia mecéanica ao aco.
Além disso, a penetrabilidade do tratamento também depende da liga e da composi¢éo
do aco. A figura 6-11 ilustra a penetrabilidade da témpera em alguns acos, curva obtida

por meio de ensaio Jominy.

Distance from quenched end, in.
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8

60 :
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--'_"'"-n
50
4140
E ¥
]
- H“““““‘""‘-—-—.“‘““"‘"‘-——‘
30 AN Y s e S s
T [4320) 20310
- -"""--._.
\\\ 4 EX 30 é“*“—-“—-—-
20 -
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Distance from quenched end, mm

Figura 6-11: Penetrabilidade da Témpera por decaimento da dureza [13]
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Revenido

E um tratamento térmico com a finalidade de corrigir a baixa tenacidade e excessiva
dureza ap0s a témpera. A peca é levada ao forno numa determinada temperatura abaixo
da linha inferior de transformacao, e € mantida por algumas horas. Dependendo da

temperatura, o aco fica mais ddctil e mais tenaz.
Limites admissiveis de tenséo

Nesse ponto ha um desvio da norma AGMA 2001-D04 para a norma AGMA 170.01,
especifica para engrenagens retas e helicoidais para aplicacdo automotiva. Isso porque
os limites admissiveis da norma AGMA 2001-D04 sao muito conservadores e ndo levam

em conta projeto para vida de baixa ciclagem e de alta ciclagem.
Para engrenagens automotivas é importante ressaltar que:

e Elas admitem esforcos severos em baixa ciclagem (<107). Isso significa que as
engrenagens sofrerdo certo dano superficial em razéo do esfor¢o severo. O dano
provavelmente sera em forma de micro fraturas e inicio de desgaste da
superficie. Esse tipo de dano, estatisticamente, ndo gera falha do componente
antes de 10% ciclos. Porém, a engrenagem néo serd capaz de suportar os
esforcos quando submetida a 10° ciclos ou 10*° ciclos.

e Essas engrenagens operam sobre o regime de lubrificag@o 2, geralmente, o que
as permite suportarem altos esforgos em baixos ciclos. Porém, com o aumento
da ciclagem a capacidade de suportar os esforcos comeca a cair como indica a
figura 6-12.
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Design Stress Limits Shown in AGMA 170.01

Bending Stress? Contact Stress
No. of Grade 2 Grade1 Grade 2 Grade1
Stress
Cycles L10 L1 L10 L1 L10 L1 L10 L1
Metric, Nfmm?
10* 1270 1170 4980 880 - - - -
10¢ o60 580 730 6490 - 3270 3450 28&0
105 760 690 570 520 3100 2620 2690 2240
108 580 520 450 410 2480 2140 2140 1790
2« 108 530 480 410 370 - - - -
107 530 480 410 370 2000 1720 1690 1400
108 h30 480 410 370 1650 1380 1310 1100
English, psi {(Multiply by 1000)
10* 185 170 142 128 - - - -
104 140 128 109 100 - 475 500 415
10° 110 100 83 Ta 450 380 300 325
106 84 75 63 59 360 310 310 260
2« 108 77 70 60 54 - - - -
107 77 70 60 5d 290 250 245 203
108 77 70 60 54 240 200 190 160

Source: AGMA 170,01, Design guide for vehicle spur and helical gears, 1976. With permission of the American
Gear Manufacturers Association.
Mate: 1. These limits are for short life (2 = 10° maximum).
2. Some microdamage can be tolerated at cycles below 105,
3. These limits are for operation in regimen I1
2 The bending stress data show no slope after 2 x 10 cycles. However, the standard concedes that a shallow slope
may be needed and sugpgests a drop of 34 N/ mm? {5000 psi) in going from 2 x 10F cycles to 10° cycles.

Figura 6-12: Limites admissiveis de tensdo em engrenagens retas e helicoidais (AGMA 170.01) [13]

Parametros Praticos Adotados

O material utilizado sera de grau 2. Em razdo dos altos esforgos compressivos, foi
necessario melhorar o material no projeto para que se reduzisse consideravelmente os

componentes.

A confiabilidade utilizada sera de L10. Essa decisdo esta embasada na vasta utilizacéo

desse nivel de confiabilidade na industria automotiva.

As engrenagens ao final do processo de cementacao e témpera terdo mais de 600 HB
de dureza e vao operar no regime de lubrificacdo 2. Assim, pela figura 6-2, é

recomendado o uso de hunting ratio.

Pelas equacdes (64) e (65), obtém-se que o nimero minimo de dentes em que se evita
undercutting, para uma engrenagem helicoidal com 25 graus de angulo de pressao
normal e 35 graus de angulo de hélice e médulo normal de 2 mm, é de 9,082. Assim, de

forma segura o minimo de dentes é de 10 dentes.

A folga do passo circular e a toleréncia na fabricacdo dos dentes tem intima relacéo.

Como mostrado a toleréncia pode tornar os custos do projeto bastante restritivos, assim
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a tolerancia escolhida ser4 de 0,1 mm para o dente, e a folga no passo circular variando
de 0,1 a 0,2 mm. A folga estd um pouco acima da referéncia, porém como se trata de
engrenagens que transmitem muito torque € importante que haja folga consideravel para

efeitos de temperatura e erros de usinagem.

O raio do filete de raiz ha engrenagem solar sera de 0,5 mm e na planetéria de 0,6 mm,

ultrapassando assim o limite minimo estipulado pela formula (66).

O regime de lubrificagdo das engrenagens sera o0 2, caracteristico da industria
automotiva. Para garantir a lubrificacao as engrenagens sao mantidas em banho de 6leo

durante sua operagao.

O material das engrenagens sera o aco AISI 4320. Por ser um ago de liga com niquel,
cromo e molibdénio possui resisténcia mais alta contra impactos e a fratura como
mencionado anteriormente. Além disso, € um aco amplamente utilizado na industria
automotiva por suas caracteristicas mecénicas e por sua resisténcia pés tratamento

térmico.

As engrenagens passarao por trés tratamentos térmicos, a cementacao, a ttmpera e o
revenido. As engrenagens serdo aquecidas até o intervalo de temperatura 900°C -
925°C em uma atmosfera com carbono. A profundidade do tratamento foi calculada de

acordo com as equacoes (67), (68) e (69) e esta disposta na tabela 6-2:

Tabela 6-2: Profundidade do Tratamento de Cementagéo

A (min) 0,64 mm 0,46 mm
B (min) 0,32 mm 0,32 mm
C (méax) 0,80 mm 0,80 mm

O tempo de cementacdo depende da concentracdo de carbono, temperatura e da
profundidade pretendida. As informac¢8es do aco, da profundidade desejada e a dureza

pretendida s&o suficientes para realizar o tratamento.

ApOs a cementacao as engrenagens serao resfriadas até o intervalo de temperatura 840
— 850 °C, entdo serdo mantidas até a homogeneizacdo da temperatura na segao
transversal e dai resfriadas em 6leo. Logo apds a témpera, quando as engrenagens
atingirem 70°C, elas devem ser levadas ao forno e passardo por revenido numa
temperatura entre 150 e 200 °C. N&o havera grande reducao de dureza, mas havera
aumento significativo de tenacidade. Ao final do processo as engrenagens devem

possuir cerca de 60 a 62 HRC de dureza superficial de acordo com a tabela 6-3:
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Tabela 6-3: Dureza apds Tratamentos Térmicos

Dureza Superficial 60 a 62 HRC 60 a 62 HRC
Dureza do Nucleo 35a42 HRC 35a42 HRC

Os valores de dureza foram determinados de acordo com a referéncia [13], que estipula
a dureza padrdo em engrenagens utilizadas no ramo automotivo. E importante que a
dureza superficial seja no minimo de 60 HRC, para conferir resisténcia compativel com
a figura 6-12, e a do nucleo esteja na faixa entre 35 e 42 HRC, podendo ser até menos

dura atingindo valores de 30 HRC, para conferir tenacidade a engrenagem.

Para prever a vida das engrenagens é necessario determinar o niumero de ciclos de
carregamento. Isso é feito pela figura 6-12, ao mesmo tempo que se define essa variavel
define-se também o limite admissivel para esse nimero de ciclos. O nimero de ciclos

utilizado seréa entre 107 e 108. A tabela 6-4 indica os valores escolhidos:

Tabela 6-4: Tensdes admissiveis para projeto

10’ 530 MPa 2000 MPa
108 530 Mpa 1650 MPa

Quanto & vida da engrenagem, é suficiente utilizar a formula (70):

Nciclos
V= ——a0 70
h =560 Neonraros (70)

Onde:

¢ Nciclos: NUMero de ciclos de carregamento;
e n:rotagdo da engrenagem [rpm];
e Vh: vida do componente [h];

®  Necontatos: NUMero de contato por volta.

A variavel Ncontatos indica 0 nimero de contatos por revolugdo da engrenagem. Assim,
em um TEP com 3 engrenagens planetarias, a engrenagem solar possui essa variavel

com valor 3.

E importante lembrar que o projeto de engrenagens consiste em um processo iterativo.
E comum que as decises parecam um pouco desconexas, pois elas ndo sédo tomadas
necessariamente em uma ordem especifica, uma vez que, ha muitas alteracdes durante

0 projeto.
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6.1.2 DADOS GEOMETRICOS DAS ENGRENAGENS

O torque maximo que sera transmitido ao diferencial sera de 1060 N.m, pelos célculos

do TBR foi possivel somar os momentos resistivos das duas rodas e localizar o valor

maximo da soma destes momentos nas rodas. E o valor maximo de Torgue transmitido

para a engrenagem solar sera de 630 N.m. Essas informacdes podem ser obtidas pelas

figuras 6-13 e 6-14, obtidas a partir dos célculos feitos na se¢éo 5 e dos dados do TTC.

Em laranja sdo informacdes referentes a

a prova dindmica de enduro da competicao, e

em azul referente a prova de Autocross. E importante notar que até o tempo 15

segundos, os circuitos do Autocross e do enduro sao bastante semelhantes e por isso

a curva laranja sobrepde a curva azul nas duas figuras.
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800,000

700,000

600,000

Momento Resistivo (N.m)

500,000

400,000

0,00

10,00

20,00

—@— Soma dos Momentos AutoX

—@®— Soma dos Momentos Enduro

Figura 6-13: Momento maximo no eixo traseiro — AutoX (azul) e Enduro (laranja)
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Pela figura 6-13, 0 momento maximo no eixo é de aproximadamente 1060 N.m, este é

0 torqgue maximo que o motor pode entregar a

a linha de transmissdo sem que ocorra

deslizamento, assim esse esforco é o esforco maximo experimentado pela carcaca do

diferencial.
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Figura 6-14: Momento Maximo na Roda Esquerda - AutoX (azul) e Enduro (laranja)

Na figura 6-14, nota-se que o valor maximo de torque € de aproximadamente 630 N.m.
A roda esquerda foi escolhida, pois no decorrer do circuito a forca normal € maior nela,
como mostrado na figura 5-12. Esse valor de 630 N.m seré utilizado como dado de

entrada para o projeto das engrenagens.

Apo6s os calculos pela metodologia AGMA, contida no ANEXO 1, foi possivel, por meio
de muitas iteragfes, chegar aos seguintes resultados, ilustrados nas tabelas de numero
6-5 a 6-8. A tabela 6-5 mostra as variaveis de entrada, ndo calculadas, que séo refinadas
ao longo do processo de iteracdo — usual em projeto de engrenagens.

Tabela 6-5: Parametros geométricos de entrada — engrenagem solar

Maodulo Normal 2,0 m
Namero de Dentes 21 N
Diametro Primitivo 51,27 dp
Angulo de Pressio 25° 0

Angulo de Hélice 35° y
Folga Passo Circ. (Max/Min) 0,2/0,1 B
Intervalo Tolerancia Dente -0,0/+0,1 Figura 7-5
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A tabela 6-6 ilustra os parametros geométricos calculados a partir da norma AGMA/ANSI

2001-D04 e dos valores das variaveis da tabela 6-5.

Tabela 6-6: Pardmetros geométricos calculados - engrenagem solar

Médulo Transversal 2,44 m, = m
cos |y
Diametro de Topo 55,27 dg=dp +2.a
Diametro de Base 44,56 dy, = dp. cos 6;
Diametro de Raiz 46,27 d.=d, —2.b
Angulo Presséo 29,65° 6, = atan (tan e)
Transversal cosy
Folga Béasica Minima 0,5 Fp = 0,25.m
Adendo 2,0 a=m
Dedendo 2,5 b=1,25.m
Profundidade de Trabalho 4,0 WD = 2.m
Largura Minima Topo Dente 0,5 Lg =0,25.m
Passo Circular Transversal 7,67 P, = m.m;
Passo Circular Normal 6,283 P, =mm
Espessura do Dente 3,7352 By = (Ptz;B) + (a— 0,5.WD.tan8y)
Raio Filete de Base Minimo 0,5 Eq.75

As férmulas foram obtidas das referéncias [1], [11] e [13]

O mesmo procedimento foi feito para as engrenagens planetarias. A tabela 6-7 ilustra

as variaveis de entrada para o projeto das engrenagens planetarias.

Tabela 6-7: Parametros geométricos de entrada — engrenagem planetéaria

Modulo Normal 2,0 m
Numero de Dentes 21 N
Diametro Primitivo 24,41 dp
Angulo de Presséo 25° 0

Angulo de Hélice 35° y
Angulo de Separacéo Eng. 18,82° (0)
Folga Passo Circ.(Max/Min) 0,2/0,1 B
Intervalo Tolerancia Dente -0,0/+0,1 Figura 7-5
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Tabela 6-8: Parametros geométricos calculados - engrenagem planetaria

Mdédulo Transversal 2,44 m, = m
cos
Diametro de Topo 28,41 di=dp+2.a
Diametro de Base 21,22 dy, = dp. cos 6;
Diametro de Raiz 19,41 d.=dp,—2.b
Angulo Pressé&o Transversal 29,65° 6, = atan (tan e)
cos
Folga Basica Minima 0,5 Fp, =0,25.m
Adendo 2,0 a=m
Dedendo 2,5 b =1,25m
Profundidade de Trabalho 4,0 WD =2.m
Largura Minima Topo Dente 0,5 Lg =0,25.m
Passo Circular Transversal 7,67 P = mm,
Passo Circular Normal 6,283 P, =mm
Espessura do Dente 3,7352 By = (P ; B) + (a—0,5.WD.tan 8)
Raio Filete de Base Minimo 0,6 Eq.75

87



6.1.3 RESULTADOS METODOLOGIA AGMA E VIDA

Utilizando a Metodologia AGMA, ANEXO I, os seguintes resultados foram atingidos,

ilustrados nas tabelas 6-9 e 6-10:

Tabela 6-9: Resultados da Metodologia AGMA - engrenamento Solar/Planetaria

Torque Maximo 630 N.m 157,5 N.m
Forca Tangencial Transmitida (Fx total) 24457 N 6114,4 N
Forca Dividida pelo TEP (4) (Fx) 6114,4 N N/A
Fator de Sobrecarga (Ko) 1 1
Fator Dinamico (Kv) 1,14 1,14
Qualidade de Fabricagéo (Qv) 8 8
Fator Tamanho (Ks) 1,013 1,005
Largura de Face (F) 22 mm 22 mm
Fator de Distribuicdo de Carga (Kh) 1,156 1,203
Fator de Espessura de Aro (Kb) 1 1
Fator Geométrico Flexional (Yj) 0,4462 0,3927
Fator de Temperatura (Kt) 1 1
Fator de Confiabilidade (Kr) 1 1
Fator de Ciclagem (Yn) 1 1
Tensao de Flexdo (o) 339,2 MPa 398 MPa
Tensao de flexdo admissivel (Sy) 530 MPa 530 MPa
Fator de Seguranca Flex&o (FS flexao) 1,56 1,33

Fator de Ciclagem (Zn) 1 1
Coeficiente Elastico (Ze) 187 187
Fator de Condicao Superficial (Zr) 1 1
Fator geométrico de Crateramento (ZI) 0,172 0,172
Tensdo Compressiva (0 ¢) 1754 MPa 1782 MPa
Tensao compressiva admissivel (Sc) 2000 MPa 2000 MPa
Fator de Seguranca Desgaste (FS c) 1,14 1,12
Vida (horas) 592 563
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Tabela 6-10: Resultados da Metodologia AGMA - engrenamento Planetaria/Planetaria

Torque Maximo (M) 157,5N.m 157,5 N.m
Forca Tangencial Total (Fx total) 6114,4 N 6114,4 N
Forca Dividida pelo TEP (4) (Fx) N/A N/A
Fator de Sobrecarga (Ko) 1 1
Fator Dinamico (Kv) 1,09 1,09
Qualidade de Fabricagdo (Qv) 8 8
Fator Tamanho (Ks) 1,022 1,022
Largura de Face (F) 30 mm 30 mm
Fator de Distribuigcdo de Carga (Kh) 1,245 1,245
Fator de Espessura de Aro (Kb) 1 1
Fator Geométrico Flexional (Yj) 0,3927 0,3927
Fator de Temperatura (Kt) 1 1
Fator de Confiabilidade (Kr) 1 1
Fator de Ciclagem (Yn) 1 1
Tenséo de Flexdo (o) 296 MPa 296 MPa
Tensao de flexdo admissivel (Sy) 530 MPa 530 MPa
Fator de Seguranca Flexéo (FS flexao) 1,79 1,79
I I I
Fator de Ciclagem (Zn) 1 1
Coeficiente Elastico (Ze) 187 187
Fator de Condicao Superficial (Zr) 1 1
Fator geométrico de Crateramento (ZI) 0,122 0,122
Tensdo Compressiva (o C) 1822 MPa 1822 MPa
Tensao compressiva admissivel (Sc) 2000 MPa 2000 MPa
Fator de Seguranca Desgaste (FS c) 1,10 1,10
Vida (horas) 476 476

Para a obtencdo da vida do engrenamento foi utilizado o que se determinou nas
diretrizes préticas, equacédo (70), e foi feito um histograma de frequéncias para avaliar
guanto tempo as engrenagens serdo submetidas aos esfor¢os. Na figura 6-15 o
histograma revela as frequéncias de utilizacdo das marchas durante a prova do
Autocross da Formula SAE Brasil 2016.
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Histograma de Frequéncia - AutoX
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Figura 6-15: Histograma de frequéncia de utilizagado das marchas.

Observa-se pelo histograma que aproximadamente metade do tempo as engrenagens
sdo submetidas aos esforcos maximos considerados neste trabalho (50,65%). Isso
porque de acordo com a tabela 4-2, que contém os valores de torque gerado pelo motor
por marcha, apenas a primeira marcha consegue entregar um torque igual ou acima de
1060 N.m. O motor ndo consegue entregar esse torque quando outras marchas estéo
engatadas. Assim o esforco maximo sO ocorre na primeira marcha. Vale lembrar
também que qualquer valor de torque acima de 1060 N.m gera deslizamento dos pneus,
ou seja, o limite que a transmissao deve suportar € de apenas 1060 N.m, ndo importando
0 quanto é gerado a mais pelo motor, uma vez que adicionais de torque sé fardo a roda

deslizar.

Observa-se também que a sexta marcha néo é utilizada, podendo esta ser retirada do
veiculo para alivio de peso, possivelmente a quinta também poderia passar pelo mesmo

processo.

Tomando o ano de 2015 como referéncia, a equipe teve 3 meses de testes com 6 dias
de treinos/testes por més (3 dos 4 finais de semana). Cada dia de teste constituiu
naquele ano 4 horas de utilizacdo do veiculo. Durante a competicdo o veiculo foi
utilizado por apenas 2 horas. Usando essas informacgdes e o histograma, conclui-se que

a vida minima de projeto é de 10,15 anos para o diferencial.

E importante lembrar também que, nesse horizonte de 10 anos as engrenagens
comecam a apresentar dano, porém sdo capazes ainda de suportar até 5. 10® ou 7.108

ciclos [13] porém ndo muito mais que isso.
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6.1.4 CALCULO DO TBR

Com as equacdes da secéo 5 e as propriedades geométricas das engrenagens, tabelas
6-5 a 6-8, é possivel calcular o TBR. A tabela 6-11 ilustra os dados referentes ao calculo:

Tabela 6-11: Variaveis para calculo do TBR

Coeficiente dinamico de atrito (metal/metal 0,16 [28] ¥
lubrificado)
Raio de contato planetéria para torque de 10,34 mm Icph
atrito
Raio de contato solar para torque de atrito 18,44 mm lcsh
Constante “P” 2,59 P
Constante “Q” 1,86 Q
Constante “C” 3,89 C
Angulo de separac&o entre planetarias 18,82° (0)
Angulo da forca resultante na planetaria 121,18° B
esquerda
Torque na Solar Esquerda 648,43 N.m T1
Torgue na Solar Direita 237,87 N.m T2
TBR 2,75:1

6.1.5 BRACO ESTRIADO DA ENGRENAGEM

O estriado interno das engrenagens solares deve ser compativel com a junta de
transmissdao tulipa j& fabricada pela equipe Apuama Racing. A figura 6-16 ilustra a tulipa.

Figura 6-16: Junta de Transmiss&o Tulipa Esquerda
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As dimensoes do estriado sdo mostradas na tabela 6-12:

Tabela 6-12: Propriedades geométricas estriado interno

Maodulo 0,79375 mm
Namero de Dentes 28

Angulo de Presséo 30°
Diametro de Topo 23,30 — 23,40 mm
Diametro Primitivo 22,225 mm
Diametro de Raiz 21,60 — 21,70 mm
Espaco Min. Efetivo entre dentes 1,294 mm
Espaco atual entre dentes 1,331 -1,370 mm
Angulo do Espaco entre dentes 68°

Raio do filete de Raiz Max. 0,3 mm
Comprimento efetivo 26 mm

Para verificar a capacidade do estriado de resistir ao torque aplicado foi utilizado a
férmula (71) de [11], que é a equagédo basica da SAE para calculo de bragos estriados.
A equacdo considera que apenas 25% dos dentes estdo realmente engatados e

transmitindo poténcia.

_ 16T _ 16630000 _ .o
TTRal m(22225)25 R (71)

Onde:

e T Tensdo de cisalhamento no circulo primitivo [MPa];
e T: torque aplicado no estriado (figura 6-14) [N.m];
e D,: Didmetro primitivo do estriado interno [m];

¢ |: Comprimento efetivo do estriado [m].

Por critério de falha de von-Mises [1], € possivel encontrar o fator de seguranca:

b = Sy 710
V3.1 /3.249,83 (72)
FS = 1,64.

Onde:
e S,: Limite de escoamento [MPa];

o FS: Fator de seguranca.
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6.2 CARCACA DO DIFERENCIAL

A carcaca do diferencial € o componente que vai abrigar as engrenagens e manté-las
em suas respectivas posi¢cdes. Como ja discutido anteriormente, o material utilizado na
carcaca é o aco AlSI 4340 normalizado em razéo de sua resisténcia e dureza elevadas.
A carcaca sera dividida em trés partes para facilitar o trabalho de usinagem e de
montagem. Algumas dimensbes da carcaca foram alteradas para atender alguns
componentes ja fabricados, como as tulipas. A figura 6-17 ilustra 0s componentes da

carcaga do diferencial: tampa superior (estriada), corpo e tampa inferior.

Corpo da carcaca

Tampa
Inferior
Tampa

Superior

Figura 6-17: Carcaga do Diferencial

O estriado na tampa superior conecta o diferencial a coroa, que recebe a poténcia do

motor. O diagrama na figura 6-18 ilustra a composi¢éo das forgas no diferencial.

ELELTCY TR

o
-
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-
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-
-
-
-
-
-
-

Figura 6-18: Composicéo de Forcas no Diferencial
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O diagrama de forgas da figura 6-18 foi feito com um esfor¢co de 8,06 kN no topo da
coroa, simulando a for¢a de tragdo da corrente. Essas for¢as sdo também a base para

a selecdo dos rolamentos e dos parafusos.

A carcaca foi analisada por elementos finitos pela plataforma Ansys. A malha foi gerada
e otimizada pelo software SpaceClaim. O tamanho médio de elemento para a carcacga
— tampa superior, corpo e tampa inferior — foi de 2mm. Foi priorizado o uso de elementos

Hex 20, prismas retangulares, e quad 15, prismas com base triangular.

A figura 6-19 ilustra as condicbes de contorno para a simulagéo. A peca foi engastada
nos furos de comunicagédo com o corpo da carcaga, nas regides em azul indicadas por
A. Ha um suporte de ndo deslocamento radial em razdo da presenca do mancal de
rolamento situado na regido em azul indicado por B. Os esforgos sdo compostos de um
torque e de uma forga concentrada na regido do estriado, em vermelho, indicados por
C e D respectivamente.

‘Moment: 1,06e +006 N-
[B] Force: 10330

Figura 6-19: Condi¢des de contorno para simula¢éo da tampa superior

A figura 6-20 mostra a tenséo equivalente de von-Mises na tampa superior da carcaca.

94



D: Tampa Superior
Equivalent Stress
Type: Equivalent (von-hises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 1
1071172017 1440

= 3111 Max
276,54
241,95
207,41
172,85
13529
103,73
69,172
34,611
S 0,050571 Min

Figura 6-20: Tens&o equivalente de von-Mises [MPa] na Tampa Superior.

Observa-se na figura 6-20 que a tensdo maxima no componente foi de 311 MPa, essa
tensédo ficou concentrada em uma regido bem pequena do modelo préxima a mudanca
de secdo que constitui o batente do adaptador da coroa. A figura 6-21 ilustra a
deformacdo do componente dado o esfor¢o combinado do torque de 1060 N.m e a forca
tangencial de 8,06 kN mostrada na figura 6-18. O méaximo da deformacéo total foi de

0,06 mm na regiédo do estriado.

D: Tampa Superior
Total Defarmation
Type: Total Defarmation
Unit: mm

Tirne: 1

16/11/2017 22:46

_ e 0,06964 Max
0,061002 e

;:“:\“\
0,054164 N
0046426 = R
0,038620 = S

R

0,030051 i
0023213 s
0,015475
0,0077377

o 0 Min

Figura 6-21: Deformag&o [mm] da Tampa Superior.

A figura 6-22 indica o indice de qualidade de malha por meio da variavel qualidade do
elemento da plataforma Ansys. Esse indice varia de 0 a 1 e representa a razao entre a

area e o volume dos elementos gerados, quanto mais elementos com valor proximo de
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1, melhor a qualidade da malha. Na figura 6-22 também é possivel visualizar os tipos de

elementos utilizados na simulagéo e sua quantidade no modelo.
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Element Metrics

Figura 6-22: Propriedades da malha gerada na peca Tampa Superior: Qualidade do elemento - Ansys

Percebe-se que had uma concentracdo grande de elementos que possuem valor de
gualidade do elemento préximo ou igual a 1. A média desse indicador foi de 0,87 para

a simulacdo da tampa superior.

Agora, sera feita a analise do corpo da carcaca. A figura 6-23 ilustra as condi¢des de
contorno utilizadas. A peca foi engastada nos furos de comunicacdo com as tampas,
em azul, e foi aplicado o esfor¢o, em vermelho, de acordo com a figura 5-10 (b) da se¢&o

gue descreve a resultante das forcas nas engrenagens planetarias.

Figura 6-23: Condic¢des de contorno para simulagdo do corpo da carcaca

A figura 6-24 ilustra a tenséo no corpo da carcaca:

96



A Carcaca TBR

Equivalent Stress

Type: Equivalent (won-Mises) Stress
Unit: kP2

Tire: 1

07112017 2319

— 166,01 Max
147,62
129,23
110,84
92,444
74,053
55, 661
37,260
18,677

L 048556 Min

Figura 6-24: Tenséo equivalente de von-Mises [MPa] no corpo da carcaca

Observa-se na figura 6-24 que a tensdo maxima no componente foi de 166 MPa, essa
tensao ficou concentrada nas regides que envolvem as engrenagens planetarias de mao
esquerda. Os esforgos atuantes na carcaca sao as resultantes calculadas na secao 5
deste trabalho, que s&o iguais as reacdes da carcaca. A figura 6-25 ilustra a deformacéao
total do componente. A deformacdo maxima foi de 0,035 mm distribuido em quatro
regides no corpo da carcaca do diferencial.
A: Carcaca TBR
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: mm

Time: 1 SR L 5 S
168/11/2017 2313 o Tt

0,035108 Max
0031207
0027307
0023408
0019505
0015604
0011703
0,0073019
0,0039009

0 Min

Figura 6-25: Deformag&o [mm] no corpo da carcaga do Diferencial

A figura 6-26 indica a métrica de malha qualidade do elemento. A média dos valores
desse indice foi de 0,88. Pela figura 6-26, observa-se grande concentracdo de

elementos préximos do valor 1.
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9134,00
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Figura 6-26: indice de qualidade de malha na peca corpo da Carcaca: Qualidade do Elemento — Ansys

Agora, sera feita a analise da tampa inferior da carcaga. A figura 6-27 ilustra as
condi¢des de contorno utilizadas. A peca foi engastada no furo central, regido B e azul,
para simular o esfor¢co durante uma largada. O momento é transmitido pelos furos de
comunicagcdo com o resto da carcaca, regido A em vermelho, e ha uma forga
concentrada em raz&o da resposta do mancal de rolamento na peca avaliada, regido C

em vermelho.

Figura 6-27: Condic¢des de contorno para simulagdo da tampa inferior
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A figura 6-28 ilustra a tensdo na tampa inferior da carcaca. O valor de tensdo maxima
foi de 203 MPa. Para simular o esfor¢co na peca foi aplicado o torque na furacdo e a
parte interna foi determinada como fixa.

Type! Equivalent fwon-kdises) Stress
Unit: MPa

Tirne: 1
301172017 15:43

203,14 Max
180,57

158

135,44

112,57

90,3

67,732

45,165

22,507
0,029025 Min

Figura 6-28: Tensao equivalente de von-Mises [MPa] na Tampa Inferior.

A figura 6-29 indica a deformacao total no componente, o valor maximo atingido foi de

0,027 mm na regido préxima aos furos em que é transmitido o torque.

otal UeTormatior
Type: Total Deformation
Unit: mim
Tirne: 1
1712017 1519

0,027781 Max
0024654
0021607
0018521
0,015434
0012347
00092603
00061735
0,0030868

0 Min

Figura 6-29: Deformacg&o Total [mm] na Tampa Inferior.

Na figura 6-30, observa-se alta concentracdo de elementos préximos do valor de 1, que

indica uma malha de boa qualidade. A métrica da malha teve média de 0,86.
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Figura 6-30: indice de qualidade de malha na peca Tampa Inferior: Qualidade do Elemento - Ansys

Para a andlise foi utilizado o maximo de torque possivel gerado pelos pneus, ou seja,
em todas as condi¢des Gtimas. Essa condigdo é a mais extrema possivel. Percebe-se
pelas simulagfes que os valores de tenséo ficaram bem abaixo do limite de escoamento
do material ago AISI 4340 normalizado (informagfes na tabela 5-2). O fator de

segurancga para as pecas ficou no minimo em aproximadamente 2.

6.2.1 BRACO ESTRIADO NA CARCACA

Como a coroa fica fora dos mancais, € necessario um método ndo permanente de
ligacdo entre a coroa e a carcacga. Para isso a tampa superior contara com um estriado
para receber o torque do motor. A tabela 6-13 ilustra as dimensdes do brago estriado, e
a equacéao (73) indica a tensado cisalhante na linha do circulo primitivo e o fator de

seguranca do componente.

Tabela 6-13: Parametros geométricos do braco estriado

Maodulo 2
Numero de Dentes 28

Angulo de Presséo 30°
Diametro de Topo 49,80 — 49,90 mm
Diametro Primitivo 48 mm
Diametro de Raiz 45,00 — 45,10 mm
Passo Circular 6,28 mm
Espessura do Dente 3,14 mm
Raio do filete de Raiz Max 0,4 mm
Comprimento efetivo 25,00 mm
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Para verificar a capacidade do estriado de resistir ao torque aplicado foi utilizado a
formula (71) de [11]. O valor de torque é obtido da figura 6-18 e do que foi apresentado
na secdo 5 e 6.1.2. A tensdo de cisalhamento é dada pela equacgéo (73) e o fator de

seguranca do estriado € dado pela relacao (74):

16.T  16.1060000

= = = 93,72 MPa.
TTRdl m4s2s : (73)
Por critério de falha de von-Mises [1]:
Sy 710
FS = = )
V3.t +/3.93,72 (74)
FS = 4,37.

6.3 MANCAIS DE SUPORTE

Os mancais de suporte do diferencial devem ser leves, faceis de montar e possuir
mecanismo para tracionar a corrente de forma simples. Para garantir leveza e alta
resisténcia sera utilizada liga de aluminio nos mancais, 7075-T6, a tabela 6-14 indica as

propriedades desse material.

Tabela 6-14: Propriedades do Aluminio 7075-T6 1/2 - 1 polegada [30]

Massa especifica 2,81 g/cm? Al 87,1-91,4
Dureza (Vickers) 175 Cr 0.18 -0.28
Limite de Escoamento (Sy) 469 MPa Cu 1,2-20
Mddulo de Elasticidade (E) 71,7 GPa Fe <0.50
Maodulo de Cisalhamento (G) 26,9 GPa Mg 2,1-29
Coeficiente de Poisson (v) 0.33 Mn 1.65-2.0
Zn 51-6,1
Si <0.40
Ti <0.20

Para tracionar e diminuir a folga da corrente ha algumas possibilidades, as mais

utilizadas s&o mostradas na figura 6-31:
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Figura 6-31: Métodos de Tensionamento de corrente (A) Chapas de “Cambagem”; (B) Disco Excéntrico;

(C) Terminais Rotulares [33]

A opc¢do A é uma solucédo simples e eficiente para tracionar a corrente. Ao adicionar ou

retirar pequenas chapas metalicas, todo o sistema é deslocado para frente ou para tras.

As vantagens desse conceito so:

Nao ha inclinacéo do diferencial, pois basta adicionar ou retirar 0 mesmo nimero
de chapas nos dois mancais;

Ha economia de material para usinagem pois 0 método de tracionar € externo
ao conceito do mancal, sdo necesséarias poucas alteracdes para adequar o
mancal a esse método;

E o mais leve, pois dispensa o uso de muitos parafusos.

As desvantagens desse conceito sao:

Montagem e desmontagem lentas. As chapas ndo podem possuir rasgo para
facilitar sua entrada, pois com vibracdo do veiculo elas tendem a sair de sua
posicéo original e causar instabilidade nos mancais e na linha de transmisséo.
Assim, para diminuir determinada folga, devem ser retirados todos os parafusos

dos mancais para adicionar ou retirar chapas.

A opcao B é uma solucdo um pouco mais sofisticada. O mancal € composto por duas

pecas, uma delas é um disco excéntrico que ao ser girado desloca o diferencial para

frente ou para trds e a segunda é uma carcacga para o disco.

As vantagens desse conceito sao:

N&o ha inclinacdo do diferencial, pois basta adicionar um parafuso em furos
correspondentes nos dois mancais;
N&o é necesséario desmontar o sistema para fazer a regulagem da folga da

corrente;
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A regulagem é feita de forma rapida e simples apenas retirando alguns
parafusos;

Manutencéo facilitada, pois a carcaca pode ser facilmente retirada e apenas o
disco excéntrico fica preso ao diferencial pelo rolamento;

Confiabilidade muito alta, pois o disco se ancora na resisténcia a cisalhamento

dos parafusos, assim a falha do componente é bem menos provavel.

As desvantagens desse conceito Sao:

Custos mais elevados, isso porque € mais material para usinagem e sao duas
pecas para cada mancal, no total 4 pecas;
Possui mais parafusos do que a opcédo “A”, o que o torna mais pesado

comparativamente.

A opcédo C € uma solugdo simples que consiste na adicdo de dois terminais rotulares

para cada mancal, um com rosca esquerda e outro direita. Ao girar a barra de regulagem

o diferencial é deslocado para frente e para tras.

As vantagens desse conceito s&o:

Facil manutengéo, pois 0s mancais podem possuir conceito mais simplificado, o
gue facilita e muito a montagem e a manutencgao;

Rapido ajuste da folga da corrente. Basta rotacionar duas barras para deslocar
o diferencial para frente e para tras e trava-las com porcas;

Ha economia de material para usinagem pois 0 método de tracionar é externo
ao conceito do mancal, sdo necessdrias poucas alteracdes para adequar o

mancal a esse método.

As desvantagens desse conceito sao:

Ha possibilidade de inclinacao do diferencial, pois como o tensionamento da
corrente depende da posi¢do da barra de regulagem em relacéo a rosca de dois
terminais rotulares fica dificil coloca-los exatamente na mesma distancia;

Menor rigidez dos mancais, como o0 mancal é apoiado em um ponto com
terminais rotulares, ha certo movimento da linha a cada acelerada mais forte, o
gque pode causar instabilidade estrutural dos mancais;

Custos mais elevados em razdo da compra de 4 terminais rotulares, 2 de rosca

esquerda e 2 de direita.

Os pontos principais no projeto dos mancais sao confiabilidade, rapidez na

montagem/desmontagem e na regulagem da folga. Por esses motivos a opc¢éo B foi
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escolhida como conceito para 0s mancais, pois possui alta confiabilidade, manutencao

facilitada e rapida regulagem.

A figura 6-32 ilustra os mancais esquerdo e direito que irdo suportar o diferencial e

regular a folga da corrente.

Figura 6-32: Montagem Mancais do Diferencial

Como as engrenagens do diferencial trabalham gerando atrito por meio de forgas axiais
foi adicionado duas unifes entre os mancais para ajudar o mancal a resistir esses
esforcos. Além disso, com a adigdo das uniBes foi possivel utilizar rolamentos mais
simples, o que reduziu peso e reduziu o volume do projeto. As unibes também sé&o Uteis
para ajudar a resistir o momento fletor resultante na linha em razao do posicionamento

da coroa.

Para garantir a integridade dos mancais durante o funcionamento da transmissao, eles
foram analisados por elementos finitos na plataforma Ansys. A malha foi gerada com
tamanho médio de elemento igual a 2 mm. Os elementos utilizados foram o hex 20 e o
quad 15.

As condi¢des de contorno podem ser encontradas na figura 6-33. A forca foi considerada
remota no topo da coroa inicialmente, simulando a tragdo na corrente. Porém, o torque
ndo é transmitido para os mancais nessa situa¢do, uma vez que estes estdo ligados a
carcaca por rolamentos, assim, apenas a for¢ca concentrada deve ser resistida pela

montagem dos mancais.
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Figura 6-33: Condi¢es de contorno para simulacdo da montagem dos mancais

Nos furos centrais, regido B em azul, foi definido condicdo de ndo deslocamento radial,
em razéo dos mancais de rolamento. Nos furos na extremidade dos mancais, regido A
em azul, que sdo os pontos de fixagdo da montagem foi considerado condi¢cdo de
engaste.

A figura 6-34 ilustra a distribuicdo de tensao na montagem. Os valores maximos de
tensao foram de 107 MPa.

107,53 Max
95,501
83,640
71,707
50,764
47,822

35,38

23,938
11,996

L §,053886 Min

Figura 6-34: Tensé&o equivalente de von-Mises [MPa] nos Mancais
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De acordo com a andlise feita, o fator de seguranca da peca é um pouco acima de 4. O
fator ficou um pouco alto, mas isso se deve a restricbes de outros componentes

comerciais como os rolamentos utilizados.

A figura 6-35 indica a deformacéo total da montagem dos mancais. O valor maximo de
deformacao foi de 0,247 mm. A deformag&o um pouco mais alta se deve a utilizagcéo do
aluminio nos mancais. Para corrigir esse problema € possivel adicionar mais uma unido
entre 0s mancais que conecte as regidées em vermelho na peca, por meio dos furos nos
discos excéntricos.

E: Mancais de Suporte
Total Deformation
Type: Total Deformation
Unit: mirm

Tirme: 1

171727 1810

0,24706 Max
021961
019216
016471
013726
01098
0,082353
0,054902
0027451

0 Min

Figura 6-35: Deformacéo total [mm] na Montagem dos Mancais

A figura 6-36 indica a métrica de malha qualidade do elemento. A média dos valores
desse indice foi de 0,867. Observa-se também grande concentragdo de elementos

proximos do valor 1.
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. HE3 20 e 2 d 15

12353,00
10000,00
7500,00
5000,00
2500,00 l l
I i |
0,60 0,80 0,90 1,

0,00
0,33 0,40 0,50 0,70

Number of Elements

00

Element Metrics

Figura 6-36: Propriedades da malha gerada na Montagem dos Mancais: Qualidade do elemento - Ansys

6.4 OUTROS COMPONENTES

Ha ainda alguns componentes periféricos importantes para o funcionamento do

diferencial. Os componentes séo:

e Adaptador estriado da coroa;
¢ Flange da coroa;
o Prensador do adaptador da coroa;

e Prensador do rolamento esquerdo.

O adaptador estriado da coroa faz a ligagé@o entre a carcacga e a coroa. Ele foi analisado
por elementos finitos na plataforma Ansys. A malha foi gerada com tamanho de
elemento médio igual a 1 mm. Os elementos utilizados foram hex 20, quad 15 e tet 10
em razdo da geometria da peca nédo foi possivel utilizar apenas elementos hex 20 e
guad 15 como nas simulagbes anteriores. As condicbes de contorno podem ser
observadas na figura 6-37 o torque foi aplicado nas regiées em vermelho, e a regido

azul foi considerada engastada. O valor do torque é obtido da figura 6-18.
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Figura 6-37: Condic¢des de contorno para simulacéo do adaptador estriado da coroa.

O material utilizado é o aco AISI 4340 Normalizado (tabela 5-2). A figura 6-38 ilustra a
distribuicdo de tenséo na pega. A tensdo maxima foi de 331,84 MPa na regido dos furos

do adaptador.

36,901
0,034125 Min

Figura 6-38: Distribuicdo da tensé@o equivalente de von-Mises [MPa] no adaptador da coroa.

A figura 6-39 mostra a deformacéo total no adaptador. O valor maximo de deformacéo

foi de 0,046 mm na regido superior dos bracos que contém os furos do adaptador.
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0,041737
0,03652
0,031302
0,026085
0,020868
0,015651
0,010434
0,0052171
0 Min

Figura 6-39: Deformacéo total [mm] no adaptador da coroa.

A figura 6-40 indica a métrica de malha qualidade do elemento. A média dos valores
desse indice foi de 0,914. Observa-se também que ha grande concentragdo de
elementos proximos do valor 1. A malha possui um total de 48560 elementos com
197265 nds. E mostrado ainda a relacdo dos elementos (3D) tetraédricos (tet10),
prismas triangulares (wedl15) e prismas retangulares (hex20). Ha predominancia de
elementos prismas retangulares, com 32293 elementos com valor de 1 na métrica
qualidade de malha.

|—I—Tet10 el H 200 el W d 15

32293,00

30000,00

25000,00

:
8

15000,00

Number of Elements

10000,00

5000,00

L . Lk
0,75 0,88

0,03 0,13 0,25 0,38 0,50 0,63

Element Metrics
Figura 6-40: Propriedades da malha gerada no Adaptador da Coroa: Qualidade do elemento - Ansys
Outro componente importante para o diferencial € a flange da coroa que tem como

funcdo adaptar a furacdo de rodas dentadas comerciais ao diferencial. O material
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utilizado nessa peca é o aluminio 7075-T6. A peca foi analisada por elementos finitos

na plataforma Ansys também.

A malha foi gerada com tamanho de elemento médio igual a 3 mm. Os elementos
utilizados foram hex 20, quad 15. As condi¢cbes de contorno podem ser observadas na
figura 6-41 o torque foi aplicado nas regides em vermelho, e a regiao azul foi
considerada engastada. O valor do torque é obtido da figura 6-40.

Figura 6-41: Condicdes de contorno para a simulagdo da flange da coroa.

A figura 6-42 ilustra a distribuicdo de tensé@o na pega. O valor maximo de tenséo foi de
51 MPa, bem abaixo do limite de escoamento do material utilizado.

50,905 Max
45,751
39,508
33,345
28,292
22,639
16,285
11,232

5,670

LB (025842 Min

Figura 6-42: Distribuicdo de tensdo von-Mises [MPa] na flange da coroa.
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A figura 6-43 mostra a deformacéo total no adaptador. O valor maximo de deformacéao
foi de 0,02 mm na regido dos furos da flange.

otal Defarmation
Type: Total Deformation
Unit: mim
Tirre: 1
171207 1e37

0,021294 Max
0018923

0.0 e5a2
004196
001183
00084842
00070082
00047321
00023 6a1

0 Min

Figura 6-43: Deformagcdo total na Flange da Coroa.

A figura 6-44 indica a métrica de malha qualidade do elemento. A média dos valores
desse indice foi de 0,917. Observa-se também grande concentracdo de elementos
proximos do valor 1. A malha possui um total de 7154 elementos com 40595 nos. Ha a
predominancia de elementos em formato de paralelepipedo regular com 4254
elementos com valor de 1 na métrica qualidade de malha.

|—I—Hex20 el N 15
4254,00
4000,00
3000,00
-
£
5
E
g
o]
k3
2 2000,00
g
2
E
3
=
1000,00
0,00 — . .— ._
036 040 0,50 0,60 0,70 0,80 0,90 1,00

Element Metrics

Figura 6-44: Propriedades da malha gerada na Flange da Coroa: Qualidade do elemento - Ansys
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Além dessas pecas ha os prensadores, um do rolamento do lado esquerdo como
redundancia do sistema para eventuais desalinhamentos no lado que sofre maior
esforgco dos mancais, e um prensador rosqueado para o adaptador da coroa, muito
parecido ao que se vé em uma caixa de marchas de motocicletas no eixo primério da

transmissao.

6.5 ROLAMENTOS, PARAFUSOS E TRAVAS
6.5.1 ROLAMENTOS

No diferencial havera quatro rolamentos, dois para apoiar as juntas de transmissao e
dois para apoiar o diferencial em seus mancais. Esses rolamentos devem atender os

seguintes requisitos:

¢ Os rolamentos devem ter compactos para reduzir ao maximo o tamanho do
diferencial e seu peso.

e Apresentem lubrificag@o prépria e sejam vedados, uma vez que a transmisséao
esta sujeita a muita poeira e sujeira, principalmente se a pista estiver molhada.

e Custo acessivel de forma que ndo representem uma porcentagem significativa
do projeto, uma vez que sua troca é necessaria em um determinado ndimero de
horas de forma periédica.

e Limite de rotacdo de no minimo 1500 rpm — A rotacdo maxima atingida pelo
diferencial — sexta marcha engatada e o motor gerando poténcia maxima — é de
1271 rpm

e E desejavel alta precisdo e baixo ruido nos rolamentos. De forma a diminuir a

perda de poténcia na linha de transmisséao.

Os rolamentos néo vao sofrer grandes solicitacdes, assim a sua capacidade de carga
nao precisa ser tdo grande. Eles também nao serao solicitados de forma axial, uma vez
gue 0s mancais contam com unides entre eles que atenuam praticamente todo o esforco

axial gerado pelo engrenamento interno do diferencial.

A figura 6-45 indica as caracteristicas de diferentes tipos de rolamentos. Ela foi retirada
do catalogo da NSK e apresenta apenas alguns tipos de rolamentos para facilitar a

visualizagdo neste trabalho.
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Figura 6-45: Caracteristicas de diferentes tipos de rolamento [31]

Pela figura 6-45, observa-se que nem todos os requisitos supracitados estdo sendo
comparados, alguns como preco e tamanho ndo podem ser visualizados diretamente.
Para isso é imprescindivel a consulta ao catalogo. Apés o estudo do catalogo, e a busca
de precos com os revendedores foi possivel determinar que o tipo de rolamento que

atende a todos os requisitos € o rolamento fixo de uma carreira de esferas.

Determinado o tipo de rolamento é possivel por meio da equacao (75) calcular o esforco
nos rolamentos, dada as forcas da figura 6-18, e a vida pela equacdo (76) para

selecionar as dimens0@es e as caracteristicas do rolamento que seré utilizado.
P=XF.+Y.F, (75)
Onde:

e P: carga dindmica equivalente [N];

F:: Forca radial no rolamento [N];

X: Coeficiente de carga radial;

Fa: Forca axial no rolamento [N];

Y: Coeficiente de carga axial.

Para o calculo da equagéo (75), & necessario conhecer os valores de X e Y, e para isso
€ necessario conhecer a relagéo das forgas radiais e forgas axiais no rolamento. A figura

6-46 ilustra esses valores, retirados do catalogo da NSK [31].
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Carga Dinamica Equivalente

P=XF.+YF,

i F, F,

C T r

or X Y X Y

0,172] 0,19 | 1 0 | 056 | 2,30
0,345| 0,22 | 1 0 | 056 | 1,99
0,689] 0,26 | 1 0 | 056 | 1,71
103 | 028 | 1 0 | 056 | 1,55
138 | 030 | 1 0 | 056 | 1,45
207 | 034 | 1 0 | 056 | 1,31
345 | 038 | 1 0 | 056 | 1,15
5,17 | 0,42 | 1 0 | 056 | 1,04
6,89 | 044 | 1 0 | 056 | 1,00

Figura 6-46: Variaveis para o Calculo da Carga Dinamica Equivalente [31]

Onde:

e Ly Vida do rolamento [h];

e N: rotagcdo do rolamento [rpm];

e C: Capacidade de carga [N].

Ly, =

B 10° (C
60.n"

P

(76)

Os rolamentos internos que suportam as juntas tulipas foram escolhidos por critério de

adequacdo a tulipa e menor dimensdo possivel uma vez que as forcas radiais,

tangenciais e axiais sdo despreziveis no rolamento. A funcéo desse rolamento é apenas

manter a junta e o diferencial concéntricos com alta preciséo.

Na tabela 6-15 estdo indicados os parametros geométricos dos rolamentos. A rotacao

¢ obtida dividindo a rotacdo do motor pelas relacées de marcha (tabela 4-2).
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Tabela 6-15: Propriedades geométricas dos rolamentos utilizados

Carga Dinamica equivalente (P) [N] 2260 10320 Muito baixa
Cdédigo do Rolamento 6810 zZ 6910 27 6805 27
Diametro Externo [mm] 65 72 37
Diametro Interno [mm] 50 50 25
Largura [mm] 7 12 7

e (Coeficiente de relacdo Fi/F) 0,19* 0,19* 0,19*

F: (Forca radial) [N] 2260 10320 Muito baixa
X (Coeficiente de F) 1 1 1

Fa (Forca axial) [N] 0 0 Muito baixa
Y (Coeficiente de Fa) 0 0 0

C (capacidade de Carga) [N] 6400 14500 4500
Tolerancia Recomendada M5 ou M6

Peso [kg] 0,050 0,135 0,021
Rotacgéo [rpm] 465 465 465
Vida [horas] 816,5 111,5 >1000
Vedacgéo e Lubrificacédo Prépria Y4 zz zz

*0 coeficiente é considerado como o menor valor tabelado na figura 6-46, pois a forca

axial nos rolamentos é desprezivel.

A forca axial nos rolamentos é tida como zero, pois as uniées entre mancais seguram o

diferencial na dire¢é@o axial, ndo gerando assim esfor¢os nessa diregdo nos rolamentos.

A rotacdo da tabela 6-15 equivale a rotagdo de maximo torque quando o veiculo esta de
primeira marcha. Basta dividir a rotacdo do motor em que o torque maximo ocorre pelas

relagdes primaria, relacdo de marcha e relacao final.
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6.5.2 PARAFUSOS

Os parafusos utilizados no diferencial variam entre trés bitolas diferentes e

comprimentos diversos. A tabela 6-16 indica os parafusos utilizados no diferencial.

Tabela 6-16: Parafusos utilizados no Diferencial

Carcaca 4 M8 x 1,25 mm 95 mm Sextavada
2 M4 x 0,70 mm 6 mm Allen cilindrica
Mancal Esquerdo 6 M6 x 1,00 mm 22 mm Sextavada
Mancal Direito 3 M6 x 1,00 mm 17 mm Sextavada
Unido Mancais 4 M6 x 1,00 mm 25 mm Sextavada
Adaptador da Coroa 5 M8 x 1,25 mm 30 mm Allen cilindrica
Flange 6 M8 x 1,25 mm 30 mm Allen escareado

Praticamente todos os parafusos estdo em cisalhamento. H& algumas exceg¢des como:

e Os parafusos principais da carcaca e 0s da unido entre mancais estdo em
cisalhamento e tracao;

e Os parafusos M4 da carcaga néo sofrem grandes esforgos.

Para calcular a tensé@o cisalhante nos parafusos sera utilizada a equacéo (77) da

referéncia [1].

F
T=A—t, (77)
_m (Dp + Dr>2
t7 4 2 ’

D, =d - 0,649219.P, (78)

D, =d—-1,226869.P.

Onde:

e 1: Tensao cisalhante no componente (parafuso) [MPa];

e F: Forca cortante que o componente (parafuso) esta submetido [N];

e A: Area da secéo transversal dita sob tens&o do parafuso, onde o didmetro da
area circular é dado pela média entre o didmetro primitivo e o diametro de raiz
do parafuso [m?];

e D;: Didmetro primitivo da rosca [m];

e D, Didmetro de raiz da rosca [m];
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o d: Didmetro nominal da rosca [m];

e P: passo darosca [m].

Os parafusos devem ser no minimo de grau 8,8 por exigéncia de regulamento da
férmula SAE [21]. Assim, foi definido para o presente trabalho o uso de parafusos grau
9,8. Isso fornece uma resisténcia minima de prova (Sp) de 650 MPa [1]. A figura 6-47

ilustra as resisténcias caracteristicas dos parafusos.

Size Proof Tensile Yield
Property Range, Strength,! Sirength,! Strength,t

Class Inclusive MPa MPa
4.6 M5-M3a 225 400 240 Low or medium carbon p = .
0 £
4.8 MIl.6-MI1& 310 420 340 Low or medium carbon 7 = %
)
5.8 M5-M24 380 520 420 Low or medium carbon 7 = .
‘a
B.E MI16-M36 600 830 660 Meadium carbon, Q&T p = .
1 bl
9.8 MI.6-M16 650 00 720 Medium carbon, Q&T 7 = .
()
10.9 M5-M36 830 1040 G40 Low-carbon mariensite, T
Q&T f 1
& .i
129 MI.6-M36 970 1220 1100 Alloy, Q&T p — .
(=)

Figura 6-47: Resisténcias dos parafusos métricos [1]

Segundo [11], parafusos em mecanismos, maquinas e estruturas devem ser
selecionados com base na resisténcia de prova S;, tenséo sob a qual o parafuso comeca
a apresentar deformacéo permanente, é ligeiramente inferior & tensdo de escoamento

do material.

Ainda de acordo com [11], o limite corrigido a fadiga — equacao (79) — do parafuso é

obtido adotando os fatores:

e De reducéo de resisténcia por carregamento axial (Ccarreg)
e De tamanho de parafuso (Ciam)

e De acabamento (Cacan)

e De temperatura (Ciemp)

e De confiabilidade (Cconr)
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As equacdes que determinam esses fatores sdo encontradas no capitulo de fadiga da
referéncia [1], no presente trabalho serdo apresentados apenas seus valores dispostos
na tabela 6-17:

Tabela 6-17: Valores dos fatores de Modificagcao do Limite de Resisténcia a Fadiga

Fator de Carregamento Flexao /Axial /Tor¢do /Combinado | 1/0,85/0,59/1
Fator de Tamanho 1
Fator de Acabamento 0,76
Fator de Temperatura 1
Fator de Confiabilidade 0,81

Os parafusos foram considerados com acabamento usinado ou laminado a frio, uma vez
gue é o mais comum na industria o que fornece o valor de 0,76. O fator de tamanho é 1
para carregamentos axiais. O fator de temperatura é considerado 1, pois os parafusos
trabalham na temperatura ambiente (20 - 30°C). O fator de confiabilidade é referente a
90%.

Adota-se também o limite a fadiga ndo corrigido (S¢’), como igual a 0,5 Sy (limite de
resisténcia a tracdo) para acos (Su= 830 MPa pela figura 6-46).
Se = Ccarreg: Ctam- Cacab- Ctemp- Cconf- Se’
S, = 1.1.0,76.1.0,9.0,5.830 (79)
Se = 301,12 MPa para carregamento combinado

Carcaca, Mancal Esquerdo e Unido entre Mancais

A carcacga recebe um torque de 1060 N.m — figura 6-18 — a for¢a cortante nos parafusos
€ obtida com a localizagé@o dos parafusos. Eles sdo distribuidos em um didmetro de 94
mm — Apéndice |I: Desenhos Técnicos. Com essas informacgdes, é possivel calcular a

tenséo cisalhante nos parafusos pelas equacdes (80) e (81):

po_t o 1060 _cagn f (80)
“R.n_ 00474 poT paratuso,
F 5639
T= o= =1122MPa (81)

Onde:

e T: Torque que os parafusos estdo submetidos [N.m];

¢ R: Raio de localizacdo dos parafusos [m];
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¢ n: NUumero de parafusos.

Os parafusos dos mancais também estdo em cisalhamento. O esfor¢o externo é dado
pela figura 7-18. O mancal mais solicitado € o esquerdo e h&a 10 parafusos para dividir
o cortante. A equacdo (81) pode ser utilizada novamente para encontrar a tensdo de

cisalhamento nos parafusos dos mancais. O valor da tenséo é dado pela relagéo (82).

F 1032
— =% _5128MPa. 82
TTAT 3z a (82)

Voltando a carcaca do diferencial, os parafusos séo carregados por tracdo também, em
razéo do engrenamento do diferencial — figura 4-10. Para obter a for¢a axial basta utilizar
as equacdes (50) e (51) da sec¢éo 5 e os dados das engrenagens nas tabelas 6-5, 6-6,
6-7 e 6-8. Para realizar os calculos sera considerado que as duas engrenagens solares
estdo recebendo torque maximo de 630 N.m, o que gera uma tracdo da unido

parafusada como mostra a equagéo (83):

F,total = 2.F, total.tan{s,
F, total = 2.24457,5.tan 35°, (83)
F, total = 34250,6 N..

A forca de tracdo é dividida por 12 parafusos, pois ha a ligagédo entre mancais que ajuda
a reagir a forca axial gerada pelo diferencial. Dessa forma séo 8 parafusos M6 e 4
parafusos M8 resistindo ao esforgo. A equacao (84) ilustra a forga por parafuso:

P = F, total

= 2854,23 N. (84)
parafuso

Essa forca de 2854,23 N sera a forca de solicitagdo “P” utilizada posteriormente no

calculo das cargas no parafuso e na junta e no célculo do fator de seguranca.

A pré-carga nesses parafusos € realizada de forma a criar cargas de tracdo que se
aproximem da resisténcia de prova e fazer com que a carga na junta seja absorvida
principalmente pelo material [11]. Para carregamentos dindmicos na junta é usada uma
carga de no minimo 75% da resisténcia minima de prova (Sp) e para juntas estaticas o
valor é de 90% de S;. A pré-carga (Fi) sera considerada como 0,9 de S;, pois segundo
[1], maiores valores de Fi traduzem em maiores resisténcias dos parafusos. F;, entdo, €

dada pela equacéao (85):
Fi =0,9.5,.A; . (85)

A carga absorvida pelo parafuso esta ligada aos médulos de elasticidade dos materiais

da junta (Em) e do parafuso (Ep). No caso da carcaca, a junta e o parafuso séo feitos de

119



aco, assim possuem maédulo de elasticidade igual a 207 GPa. Para 0os mancais, a junta

possui modulo de elasticidade igual a 71,7 GPa, pois é feita em aluminio.

Para calcular a carga absorvida é necessario calcular a rigidez da junta e do parafuso.
Para isso € preciso possuir os valores de comprimento de rosca, comprimento das

sec¢Oes das juntas. As variaveis estao dispostas na figura 6-48.

P2

" g |

? | 7
—R
T P2 ‘ t L P72 ;I

Figura 6-48: Junta parafusada em tracgao [11]
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A rigidez do parafuso e da junta sdo dadas pelas equacdes (86) e (87) respectivamente.

1 I

= + ,
ky AuEp  Ap Ep

(86)

Am-Em (D2 —d?).Ep,

km =— 41

(87)

Onde:

e ky: Rigidez do parafuso;

e | Comprimento rosqueado do parafuso;

e |s: Comprimento sem rosca do parafuso ;

e |: Comprimento da junta;

e A Area da secéo transversal nominal do parafuso;

e Ep: Mddulo de Elasticidade do parafuso;

e kn: Rigidez da junta;

e An: Area do material sujeita & carga do parafuso;

e D: Didmetro externo da éarea (Am) em forma de coroa circular e arbitrado como

sendo igual ao didmetro de uma arruela lisa;

d: Diametro nominal do parafuso.

A rigidez do conjunto é calculada pela equagéo (88):
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ky

“ Tk

(88)

Assim, as cargas absorvidas pelo parafuso (Py) e pela junta (Pm) sdo dadas pelas

equacdes (89) e (90):
P,=(1-0¢).P, (89)

Pb =c.P. (90)

Onde:

e P: é aforga externa dada pela equacao (84) [N];
e Pn: Carga absorvida pela junta [N];

e Py Carga absorvida pelo parafuso [N].

Calcula-se entéo a tensdo normal no componente pela equacéo (91):

Fo Pp+F

AT A ey

Op

Onde:

e 0, Tenséo de tracdo no componente [MPa];

e Fy,: Soma das forgas Py e Fi [N].

Por fim, calcula-se o fator de seguranca estatico e dinamico para os parafusos utilizando

a soma das cargas Py, e da pré-carga como forca externa.

O fator de seguranca estatico (FSest) € dado pela equacao (92) que representa equacao

de critério de falha de von-Mises [1]:

o' =./0%+3.1%,

p

T .

o

(92)

wnn

FSest =

Onde:

e (0" Tensdo equivalente de von-Mises [MPa];
e 0: Tensao principal normal [MPa];

e 1 Tensao cisalhante [MPa].
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Para calcular o fator de seguranca contra a separacdo da junta é necessario calcular a
forca necessaria para separar a junta (Psep), dada pela equagéo (93):

F;

Psep = (1- C).

(93)

O fator de seguranca é calculado pela relacdo entre a forca externa P, e a forca de

separacao (Psep), COmo mostrado na equacao (94):

P
FSsep = %. (94)

Agora, sera calculado o fator de seguranga contra fadiga dos parafusos e de separagéo
da junta. Para isso, sera preciso definir a forca alternada (Fatemada) € @ forca média
atuante (Fmedia). A junta estara submetida a uma forca total que vai flutuar entre Fie Fy.
Assim, é possivel caracterizar a forca alternada e a forca média pelas equacdes (95) e
(96):

Fp, — F;
Falternada = > 1, (95)
F, + F;
Fiedia = 2 - (96)

A partir das forgas € possivel obter as tensfes alternada (oar) € média (om), por meio
das equacdes (97) e (98) de [11].

F
Gopt = Kf. alt:"nada ' (97)
t
F.a
Om Kfm n:dla (98)
t

Onde:

e K Fator de concentracdo de tensdes a fadiga;

e Kim: Fator de concentracdo de tensdo média.

De acordo com [11], os fatores de concentracdo sao dados pelas relaces (99) e (100):

K¢ =57+ 0,6812.d. (99)
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_ Sy — Oalt
|Fmédia
A¢

(100)

Onde:
¢ d: Didmetro nominal do parafuso em polegadas [pol].

Vamos calcular também a tensdo em razdo da pré-carga (o;) que é dada pela equacgao
(101) retirada de [11]:
F;

0; = Kfm A— . (101)
t

Com os valores das equagfes de numero (94) a (100) é possivel utilizar o critério de
Goodman [1] para analise da fadiga, obtendo assim o fator de seguranga contra fadiga
por meio da equacao (102):

Se- (Sut — 01)

N¢ = .
f Se- (Gm - Gi) + Sut- Oalt

(102)

A tabela 6-18 traz um resumo de todas as variaveis para o dimensionamento dos

parafusos. As dimensdes podem ser encontradas no APENDICE I: Desenhos Técnicos.
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Tabela 6-18: Variaveis para calculo da rigidez da junta e do parafuso

Comp. Roscado It mm 40 16
Comp. Liso ls mm 45 0
Mod. Elastic. Parafuso = GPa 207 207
Mod. Elastic.Junta Em GPa 207 71,7
Diametro Maior Material D mm 16 12
Diametro Menor Material d mm 8 6
Comp. Junta I mm 85 16
Area Transv. Nominal Ap mm? 50,27 28,27
Area Material Anm mm? 145,64 84,82
Area sob Tens&o Parafuso At mm? 36,61 20,12
Carga Externa Parafuso P N 2854,23 2854,23
Pré-carga Fi N 21417,2 11772,8
Rigidez Parafuso Ko N/mm 104133,8 260361,6
Rigidez Junta Km N/mm 354686,6 1097397,6
Rigidez Conjunto C - 0,23 0,19
Carga Absorv. Junta Pm N 2206,4 2306,9
Carga Absorv. Parafuso Pb N 647,8 547,32
Carga total Parafuso Fo N 22064,9 12320,2
Tensdo normal Parafuso Op N/mm? 602,7 612,2
Tensao Cisalhamento T N/mm? 112,2 51,28
Tensédo Equiv. Von Misses o' N/mm? 633,25 618,6
Fator Seguranca V. Misses FSum - 1,03 1,05
Carga contra Separagao Psep N 27705,1 14566
Fator Seguranca Separacdo | FSsep - 9,7 51
Forca Alternada Fait N 323,9 273,7
Forca Média Fmed N 21741,07 12046,53
Tenséo Alternada Oalt N/mm? 52,33 79,7
Tensdo Média Oméd N/mm? 667,7 640,3
Fator Fadiga Alternada K - 5,91 5,86
Fator Fadiga Média Kim - 1,12 1,07
Tensdo Pré Carga o] N/mm? 657,7 625,7
Limite Corrigido Fadiga Se’ N/mm? 301,12 301,12
Fator Seguranca Fadiga - N¢ - 1,49 1,09

Goodman
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Mancal Direito

O Mancal direito recebe uma forca cortante de 2,23 kN, vide figura 7-18. A equacédo

(103) segundo a referéncia [1] ilustra a tensdo cisalhante nos parafusos desse mancal:

F 2230
T=—=

.n T32.3

= 26,3 MPa,

(103)
Sy 650

V3.0 173263

FS 14,2 .

O alto valor do fator de seguranca se deve a utilizacdo de mais parafusos para dar
estabilidade ao mancal o fixando em 3 pontos.
Adaptador de Coroa e Flange

O adaptador recebe um torque de 1060 N.m e os parafusos estdo contidos num
diametro de 90 mm. A tensédo cisalhante nos parafusos é dada pelas equacdes (104) e
(105):

1060

T
“Rns ) 104
F Ron_ 00455 4712 N por parafuso, (104)
_F_amz_
A maz 7Y a,
(105)
Sy 650
Fs = 4,01,

o 173.937

O fator de seguranca ficou alto, porém para diminuir a tensdo no adaptador utiliza-se

mais parafusos para que se distribua melhor as forgas externas.

6.5.3 ANEL ELASTICO

Os anéis elasticos sao utilizados para impedir o deslocamento dos rolamentos e sédo no
presente trabalho uma redundéncia no projeto, pois a combinagédo dos batentes e da
unido entre os mancais ja travam o rolamento em posicao. As propriedades geométricas

das travas estéo dispostas na tabela 6-19:

Tabela 6-19: Propriedades geométricas das Travas

Rolamento Tampa Inferior (ext.) 55,8 mm 47 mm 2mm

Rolamento Tulipa (int.) 2 39,8 mm 39 mm 1,2 mm
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7.INSTRUCOES PARA MANUTENCAO
7.1.1 MONTAGEM E DESMONTAGEM

Figura 7-1: Montagem do diferencial

A figura 7-1 ilustra a montagem do diferencial. Ele deve ser montado em partes,
primeiramente pela carcac¢a, seguido dos mancais e por fim 0os componentes como
adaptador, prensadores, juntas de transmissdo e semelhantes. As ferramentas

necessarias para a montagem de todos os componentes estao listadas na tabela 7-1:
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Tabela 7-1: Ferramentas necessarias para montagem e desmontagem do diferencial

Chave de Boca 10 mm

Chave de Boca 13 mm
Chave Allen 2

Chave de Fresa 6

Martelo de Borracha Médio

Saca polias (min 120 mm)

Gabarito para Rolamento 72 mm

Gabarito para Rolamento 65 mm
Chapa de aco - 2/ 65/ 20 mm
Chapa de aco - 2/ 50 / 20 mm
Seringa 20 mL

Torquimetro

Alicate Extrator de Anel Elastico

N N S e S e S S Y =Y I =Y BN B ST N

Alicate

A montagem deve comecar pela tampa inferior. Ela deve ser colocada sobre uma
superficie plana de forma que o filete da peca esteja virado para a mesa. Sobre a face
circular da tampa monta-se a parte central do engrenamento. Em sequéncia: o disco de
atrito comum, a engrenagem solar de méo esquerda, o disco de atrito intermediario, a
engrenagem solar de mao direita e por fim o disco de atrito comum. Essas pecas devem
estar concéntricas com a tampa, deve ser observado os rebaixos que centralizam as
pecas que entram em contato entre si. Esse procedimento € ilustrado na figura 7-2 (a)
e (b):
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Figura 7-2 (a) e (b): Montagem do engrenamento central

Com a parte central montada, as engrenagens planetarias podem ser adicionadas aos
pares ao engrenamento central. Elas s&o montadas de forma invertida conforme ilustra

a imagem 7-3 (a) e (b):

Figura 7-3 (a) Montagem do primeiro par; (b): Montagem das Planetérias restantes

A carcaca é entdo adicionada, notando os rebaixos para os furos de lubrificagdo nas
tampas. A tampa superior € entdo adicionada e os parafusos séo colocados e apertados

com 2kgf de torque. A figura 7-4 (a) e (b) ilustra essa etapa da montagem:
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Figura 7-4 (a) e (b): Montagem do Diferencial

Para montagem do prensador do adaptador € interessante que se coloque entre o
prensador e o adaptador da coroa um anel de borracha (o’ring) para atuar como uma
trava da rosca do prensador. Além disso deve ser passado um arame de freno nos furos
do prensador para que ele ndo se desenrosque. O aperto do prensador é feito pela

chave de fresa.

Para desmontar os rolamentos dos mancais basta utilizar as chapas metalicas, tabela
7-1 para acessar 0s rasgos nos mancais e pressionar gradativamente as pistas interna
e externa do rolamento simultaneamente. Para desmontar rolamentos que estdo com

seu diametro maior expostos basta utilizar a ferramenta saca polia.

Para montar as tulipas é necessario utilizar um martelo de borracha e pressiona-la
gradativamente até que o rolamento atinja seu batente na tulipa. Para desmonta-las,
basta retirar os parafusos principais da carcaca do diferencial e sacar uma das tampas,
uma de cada vez para que as engrenagens possuam apoio, e bater com o martelo de

borracha na parte da tulipa que se sobressai da tampa.

Para adicionar o 6leo deve-se utilizar o furo maior dos mancais para se ter acesso com
uma seringa e introduzi-la no furo de 4 mm em uma das tampas. O volume de 6leo deve
ser de 80 a 85% do volume vazio da carcaca. Com mais testes, € possivel rever e
atualizar essa porcentagem. Para drenar o diferencial, basta alinhar o diferencial com o
furo maior de um dos dois mancais e retirar o parafuso de 4 mm pelo qual se teve acesso

com a seringa. Para acelerar o procedimento deve-se retirar 0 mesmo parafuso contido

129



na outra tampa que Serve como respiro para que o ar entre na carcacga e permita a saida

do 6leo.

Os outros componentes do diferencial sdo de facil montagem e estdo dispostos no

desenho de montagem com vista explodida do diferencial.

7.1.2 VERIFICACAO E REPOSICAO DE PECAS

Uma grande vantagem desse diferencial é que ha poucas pecas que necessitam de
reposicdo. Eventualmente, serd necessario trocar algumas pecas ou trocar o 6leo do
diferencial.

¢ O rolamento do lado esquerdo do diferencial possui uma expectativa de vida de
cerca de 110 horas, isso equivale a 2 anos de uso do carro levando em conta os
fatores apresentados no capitulo 6, se¢cdo 6.1.3. Ele deve ser substituido a cada
dois anos, ou antecipadamente caso haja ruido ou dificuldade de gira-lo.

e O Oleo deve ser avaliado, no minimo, em relacdo a sua viscosidade em um
viscosimetro a cada dez horas de funcionamento para que se obtenha uma curva
de degradacao do 6leo. Com a curva sera possivel predizer a vida Gtil do dleo
no diferencial.

e Deve-se prestar atencdo nas faces das engrenagens, para acompanhar
evolugdo do dano e melhorar projetos posteriores para esse componente. Os
logs da central, parte do sistema de aquisicdo de dados, deve ser utilizado para
monitorar quilometragem e horas de funcionamento do carro.

e Deve-se verificar se o respiro de 6leo estd cumprindo sua fung&o. Para isso
basta verificar as coifas das tulipas, se houver quantidade excessiva de 6leo, o

respiro deve ser refeito.

7.1.3 LUBRIFICACAO

As engrenagens do diferencial estardo imersas em 6leo, uma vez que a carcaga é
selada por dois tipos de vedacédo na carcaca. A primeira € na interface carcaca/tampas
onde é utilizada Loctite 598, um silicone utilizado para selar tampas de cabecote. A
segunda sdo os retentores de 6leo localizados nas tampas da carcaca. Esses retentores
séo utilizados para selar caixas de cambio. A tabela 7-2 indica os seladores utilizados
no diferencial:
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Tabela 7-2: Selantes e retentores utilizados no diferencial.

Loctite 598 1 - -
Retentor de 6leo 2 25 mm /35 mm /7 mm 0734300302ZF

E importante que exista no sistema um respiro de 6leo para que a pressdo dentro do
diferencial ndo aumente e comece a romper as vedacdes. Assim, o respiro do diferencial
é central feito por um cilindro dentro da junta de transmissdo. Isso porque com o
movimento rotativo da carcacga o 0leo tende a ficar nas extremidades, assim dificulta-se

a perda de 6leo pelo respiro.

O respiro € apenas um furo que permite a passagem do ar, mas impde grande
dificuldade para o 6leo escoar por ele em razéo de suas propriedades. Foi feito um teste
simples no laboratério da faculdade de tecnologia da UnB e o furo de 1 mm se mostrou

bastante eficiente em desempenhar essa funcéo.

O 6leo utilizado € um SAE 75W140 da Motul Gear competition. O 6leo foi escolhido em
raz&o da indicagdo de fabricantes renomadas em transmisséo. Além disso, é sugerido
que diferenciais trabalhem com 6leos de viscosidade minima de SAE 75 [32]. Outro
ponto importante é que foi evidenciado em anos anteriores certa degradacdo do 6leo
quando se utilizou o éleo 75W90 e espera-se que com o aumento da viscosidade a
manutencdo do filme de 6leo nas engrenagens seja garantido. Essa decisdo também
se apoia em benchmarking de outras equipes que ja utilizam 6leos mais viscosos e nao

apresentam problemas de lubrificacéo.

Os valores de viscosidade sdo importantes para que se tenha uma referéncia para
eventuais testes do lubrificante, para ver se este se degradou apos determinado tempo
de uso e estabelecer um limite seguro de uso e de troca do 6leo. Para fazer a conversao

da escala SAE para a escala ISO é possivel utilizar a figura 7-5.
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Viscosidade Viscosidade
Cinematica Saybolt
Kinematic Sayboit
Viscosities Viscosities
Grau Motor Caixa
cSt cSt IS0 AGMA SAE SAE SUS SuUs
@40°C @100°C VG Grade Crankcase Gear @100°F @210°F
2000 — — 10000
—70
— 8000 — 300
B L 6000 n
1000 — 50 — 5000
00— | . -4000 —200
80— | 4 — 3000 i
500 —
400 — +— 2000 =
300 — | - 1500
20 —100
200 — — 1000 a0
— 800 — 80
+— 600 —T70
1 s 60
— 400
-0
% — 55
60 — — 300
.+ I— 50
50 — —200
40 — 6 —45
30 — 5 +— 150
-4
20 — - el SW.w E — 100 —40
10— — 60

Figura 7-5: Tabela de conversédo de viscosidade - padrbes da industria [32]

A figura 7-6 ilustra a queda de viscosidade com a temperatura do 6leo para diferentes

viscosidades.
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Figura 7-6: Variagdo da viscosidade com a temperatura ISO [32]
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8. CUSTOS

O custo do diferencial envolve quatro custos principais, relativos a:

¢ Material

¢ Usinagem

e Tratamento térmico

e Componentes periféricos (rolamentos, retentores, selantes, parafusos, 6leo e

outros)

A tabela 8-1 indica os custos totais do diferencial. Os custos sdo unitarios, para

encontrar o valor total € necessario multiplicar pela quantidade.

Tabela 8-1: Custos de fabricacdo do diferencial

Corpo Carcaca 1 82,88 240,00 -
Tampa Superior 1 87,62 320,00 -
Tampa Inferior 1 46,21 195,00 -
Engrenagem Solar MD 1 18,00 250,00 35,00
Engrenagem Solar ME 1 18,00 250,00 35,00
Engrenagem Planetéria MD 4 20,00 200,00 35,00
Engrenagem Planetéria ME 4 20,00 200,00 35,00
Disco de Atrito Comum 2 20,00 65,00 -

Disco de Atrito Intermediério 1 20,00 65,00 -

Disco Exc. Direito 1 49,50 250,00 -

Disco Exc. Esquerdo 1 49,50 250,00 -
Mancal Direito 1 68,54 240,00 -
Mancal Esquerdo 1 68,54 240,00 -
Adaptador Coroa 1 35,00 420,00 -

Unido Entre Mancais 2 21,30 80,00 -
Prensador Rolamento 1 20,00 30,00 -
Prensador Adaptador 1 20,00 120,00 -
Flange Coroa 1 72,35 90,00 -
Periféricos (R$) 500,00
Total (R$) 5640,00
Total (R$) 6603,00

O custo total do diferencial foi de R$ 6603,00. Esse valor ainda pode ser reduzido, uma
vez que alguns componentes ja foram fabricados em anos anteriores pela equipe. Os
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componentes estdo destacados em vermelho na tabela 10-1, o valor, desconsiderando

a fabricacao dessas pecas é de R$ 5640,00.

O custo do tratamento térmico foi de R$ 350,00, porém esse valor é o valor de minimo
faturamento de algumas empresas em S&o Paulo. Assim, é possivel dentro desse valor
requisitar o tratamento de outras pecas, como as tampas e o adaptador da coroa, que
sdo muito solicitadas, para que o fator de seguranca dessas pecas aumente

consideravelmente e o projeto se torne mais confiavel ainda.

Como dado de referéncia o valor de uma unidade comercial desenvolvida para a FSAE
como o diferencial Drexler — considerado o melhor diferencial para FSAE — é de 1850
euros, com a conversao (Euro = 3,844 Reais — cotacdo 15/11/17) e considerando o
imposto de importagéo (Il de 60%) e o imposto ICMS (17% no DF), apenas o diferencial
custa cerca de R$ 13300,00. Além disso, é ainda necessario comprar as juntas e 0s
eixos préprios (4 juntas e 2 eixos) para esse diferencial para que ele seja utilizavel no
veiculo. Com esses componentes adicionais, aproximadamente 220 US$ cada (Délar =
3,26 Reais — cotacdo 15/11/2017), o custo total chega aos R$ 21355,00. Esses dados
podem ser visualizados na tabela 8-2 que fornece informacdes pertinentes em relacéo
ao projeto desenvolvido neste trabalho, o projeto anterior da equipe e um diferencial

proprio para Formula SAE.

Tabela 8-2: Comparativo Projeto AF18, AF17 e o diferencial para formula SAE Drexler

Peso (Montagem) 5,1 (8,9) kg 6,9 (11,2) kg 2,6 (5,5) kg
TBR 2,73:1 1,51 15:1/4:1/3:1
Dimensodes Gerais [mm] @109/ 196,7 @110/ 212,8 100/ 195
Custo [R9] 5640,00 4200,00 21355,00
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9. RESULTADOS

Aqui sdo apresentados os resultados obtidos neste
trabalho.

O presente trabalho teve como resultado o projeto para a fabricacdo imediata de um
diferencial para veiculo Formula SAE, alcancando o principal objetivo estipulado. As
pecas projetadas atendem as restricdes da situacdo Formula SAE e as metas
estabelecidas por este trabalho principalmente em relagdo ao peso, melhoria da

resposta dindmica e ao custo.

Além disso, foi calculado como um diferencial deveria se comportar para que se
maximize a tracdo do veiculo no circuito da Férmula SAE Brasil, o que é um dado

bastante til no momento de decidir a respeito de realizar outro projeto de diferencial.

Obteve-se também um projeto bastante confidvel uma vez que o sistema conta com
varios pontos de redundancia, principalmente para os mancais que sofreram falhas em
anos anteriores, 0 que torna 0 conjunto menos propenso a manutenc¢des antes do

previsto e a falhas.

Pela tabela 8-2 observa-se que houve reducéo de mais de 25% do peso do diferencial,
e com relacdo a montagem, pela mudanca do conceito do mancal a reducéo foi de 20%,
atingindo assim a meta estipulada por esse trabalho. Com relagdo ao diferencial
comercial, ndo ha duvidas, o Drexler € 50% mais leve e com a adicdo dos componentes

essa diferenca percentual cai para 40%.

Do ponto de vista do TBR, pelos célculos realizados na secdo 5 deste trabalho, os
valores de TBR sdo de no maximo 3,2 com todas as condi¢cdes 6timas. Porém, os
valores que mais se repetem durante as provas dindmicas estao entre 2,7 e 2,9 de TBR.
Assim, parte da vantagem de se ter um TBR modificavel, como no Drexler, ndo se
transmite em uma grande diferenca na pista, pois os valores de TBR do Drexler variam
de forma pouco sensivel para a aplicacdo FSAE, isso considerando apenas a
capacidade trativa. O TBR do projeto do AF18 se situa dentro da faixa 2,7 e 2,9 e pode

ser considerado 6timo para um veiculo Formula SAE.

Do ponto de vista de custos, é possivel fazer um comparativo de precos entre
diferenciais produzidos exclusivamente para veiculos FSAE e projetos customizados.
Essas solugcbes comerciais possuem valores de bloqueio mais altos e peso reduzido,
porém cobram um alto preco por isso. Pelos resultados da tabela 8-2, verifica-se que os

custos de um diferencial Drexler pode ser proibitivo para muitos projetos, e mostra que
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a customizacao pode ser uma boa alternativa para se obter um custo beneficio alto com

relacdo a performance, peso, tempo e preco.

Ainda no escopo dos custos, o projeto atingiu o objetivo de ser acessivel, principalmente
pelo fato de ser de facil manufatura o que ajudou a reduzir os custos que sao,

majoritariamente, em raz&o de usinagem.

Outro ponto importante atingido no trabalho foi o resumo de conhecimentos da area de
transmissdao, diferencial e engrenagens em geral, o0 que sera de grande valia para os
membros futuros da equipe Apuama Racing da UnB. Este trabalho vai auxiliar em

futuras decisdes de projeto e no estudo da area de transmissao.
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ANEXO | = METODOLOGIA AGMA

Projeto de Engrenamento Helicoidal AGMA - 2001

O dimensionamento seguira a metodologia AGMA. Para isso é necessario determinar
alguns fatores e incognitas para realizar os calculos de tenséo por flexdo e tensao por

esforgos compressivos.
Forca Tangencial (W)

Primeiramente vamos determinar a carga a ser transmitida (W;). Pela equacgéo (106) é

possivel definir o valor da for¢ca tangencial

D
Tigx = We.— - (106)

Onde:

e  Tmac Torque maximo transmitido pela engrenagem [N.m];
e W Forca tangencial [N];

e D,: Didmetro primitivo [m].

Pelos dados do TTC, o maximo de torque que passa pelas engrenagens solares € de
630 N.m. Assim, W, = 35 kN.

Fator de sobrecarga (Ko)

Vamos agora determinar o fator de sobrecarga (K,), para isso sera necessario consultar

a figura 0-1:

TABELA 15.6 Fator de Aplicagdo, K,

Caracteristica da Maquina Acionada

Caracteristica da Fonte Choque Choque

de Movimento Primdria Uniforme Moderado Pesado

Uniforme (por exemplo, motor elétrico, turbina) 1.00 1,25 1,75 ou superior
Choques leves (por exemplo, motor de virios cilindros) 1,25 1,50 2,00 ou superior
Chogues médios (por exemplo, motor monocilindro) 1.50 1,75 2,25 ou superior

Figura 0-1: Fator de sobrecarga Ko [1].

Na competicdo, a transmissdo sofre bastante em razdo de arrancadas e retomadas,
porém como o torque considerado é referente ao limite trativo, e este representa o

maximo de trag@o que o pneu pode gerar, Ko é considerado igual a 1.

Fator de velocidade (Kv)
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O fator dindmico é utilizado para levar em conta imprecisdes na fabricacdo e no
engrenamento dos dentes de engrenagens em acgao. Para determinar o fator de

velocidade sera necessario o auxilio da figura 0-2:

TABELA 15.4 Niveis de Precisio Tiplcos para Vérios Tipos de Aplicagies de Engrenamentos

Faixas Aproximadas das

Qualidades Normalizadas

Nivel de Precisdo Designagio Dudley' Valor @, da AGMA? Valor DIMN?

Mais alta qualidade possivel. Obtida por métodos de ferramentaria AA 14 2
especiais. Utilizada para engrenagens principais, cngrenagens com Precisio ou au
altas velocidades criticas incomuns ou quando ambos, elevada ultra-alta I5 3
capacidade de carregamento e a mais elevada conflabilidade
slio necessirios.

Alta gualidade. Obtida por retificagio ou raspagent com méiquina A 12 4
ferramenta de primeira linha operadas por trabalhadores qualificados, Precisio ol ou
Largarments utilizada para engrenamentos de turbinas e alta 13 5
aeroespaciais. Algumeas vezes empregada em engrenagens
industriais criticas,

Precisdo relarivamente alta. Obtida por retificagdo ou raspagem com B 10 f
énfase na taxa de produgio mais do que na alta qualidade. Pode Precisio ou o
ser obtida por usinagem com ferramenta hob ou perfilagio com o média-alta 11 7
melhor equipamento sob condigtes favordveis. Utilizada para
engrenagens industriais de média velocidade e engrenagens
aulomdivas criticas.

Boa precisde. Obtida por retificagio ou raspagem com énfase na taxa C 8 ]
de produgio mais do que na alta qualidade. Pode ser obtida por Precisao ou ol
usinagem com ferramenta hob ow perfilagio com o melhor midia 9 9
equipamento sob condigdes favordveis, Utilizada, normalmente,
para engrenagens automotivas e engrenagens de motores elétricos
industriais operando a velocidades mais baixas,

Frecisdo nominal. Obtida por usinagem com ferramenta hob ou D 6 10
perfilagio utilizando maquinas mais antigas e operadores menos Precisdo ou ou
qualificados. Utilizada, normalmente, para engrenagens de baixa baixa 7 11
velocidade que se desgastardo para alcangar um ajuste razodvel,

(Durezas menores promovem o desgaste.)

Precisdo minima, Para engrenagens utilizadas em velocidades baixas E 4
e cargas leves. Os dentes podem ser fundidos ou moldados em Precisio ou 12
pequenos tamanhos, Utilizadas, normalmente, em bringuedos ¢ muito baixa 5

engenhocas. Podem ser empregadas em engrenagens de baixa
dureza quando uma vida limitada e uma confiabilidade menos
Torem aceitdveis,

Figura 0-2: Niveis de precisdo tipicos de fabricacédo de engrenagens [1].

As classes de 3 a 7 sdo engrenagens geralmente comerciais. De 8 a 12 sao
engrenagens de qualidade precisa. A usinagem das engrenagens sera feita por CNC
gue possui boa precisdo e constara no projeto um acabamento superficial bom. Dessa
forma sera assumido que a classe da peca obtida sera de 7. Pela figura 0-3 é possivel
selecionar a curva que corresponde a classe da peca final e assim calcular o fator de

velocidade.
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Figura 0-3: Fator dindmico Ky e o grau de precisé@o na fabricagdo Qv [1].

O fator de velocidade é obtido por meio das equacdes (107), (108), (109) e (110):

= (R W)B , (107)
A=50+56.(1-B) , (108)
B=0,25.(12 — QV)%, (109)
V(O = A Q=) (110)

200
Onde:
e V:velocidade de operacéo;

e Q. grau de precisdo na fabricagéo;

e V(1) max: velocidade maxima para a engrenagem.

Fator de Tamanho (ks)

Reflete a ndo uniformidade das propriedades do material em razdo do tamanho. A
equacdao (111) fornece o valor desse fator.

Ky =0,8433.(m.B.VY) . (111)
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Onde:

e m: moédulo da engrenagem [mm/dentes];
e b: largura de face [mm];

e Y: fator geométrico de Lewis.

Para obter o fator geométrico de Lewis utiliza-se a figura 0-4:

Nomero de dentes Y Numero de dentes Y
12 0,245 28 0,353
13 0,261 30 0,359
14 0,277 34 0,371
1.5 0,290 38 0,384
16 0,296 43 0,397
17 0,303 50 0,409
18 0,309 40 0,422
19 0,314 75 0,435
20 0,322 100 0,447
21 0,328 150 0,460
22 0,331 300 0,472
24 0,337 400 0,480
26 0,346 Cremalheira 0,485

Figura 0-4: Fator geométrico de Lewis [1].
Fator de distribuicdo de carga (Kn)

Esse fator reflete a ndo uniformidade de distribuicdo de carga ao longo da linha de
contato. O ideal é posicionar a engrenagem “a meia distancia” entre mancais, em uma
posicdo de inclinacdo nula quando a carga € aplicada. A figura 0-5 ilustra alguns

parametros a serem considerados no calculo do fator.

L.inha de centro da face
da engrenagem

[.inha de cenuro Linha de centro
do mancal do mancal
] |
I
ety
I I
I
]
s S
SOl O E— . |
- S, 5
| 1
~< S >

Figura 0-5: Posicionamento relativo da engrenagem e dos mancais [1].
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O fator de distribuicdo de cara é dado pelas equagfes (112) a (116):
Km = Cime =14 Cme - (Cpg-Cpm + Cima - Ce) , (112)
Onde:

Cme = 1 para dentes sem coroamento,

(113)
Cme = 0,8 para dentes coroados,
Cor = b 0,0375 4+ 0,000492 .b (114)
PP=10.d ’ Y
o Sy
Cpm = 1 para pinhdo montado com 35 < 0,175,
(115)
S
Cpm = 1,1 para pinhdo montado com El > 0,175,
C. = 0,8 para engrenamento ajustado na montagem ou lapidado,
(116)

Ce = 1 para todas as outras condicdes .

Fator de Espessura (Ks)

Quando a espessura de borda nado é suficiente para proporcionar suporte completo a
raiz do dente, a localizacdo da falha por fadiga flexional pode ocorrer ao longo da borda
da engrenagem, e ndo no filete do dente. A figura 0-6 indica os fatores para o célculo
do fator de espessura:

24 P 1.2 e
aram, < 1,2 g
8 22 . b L ~ A
by e Ky=1.061In (77;_) h,
o ! {
5 2.0 /) |
2 18 +
8 gl y
L R ,./,—_\
g ol Para s, > 1,2 }//—/ 0
2 L4 i = G my=
& 12+ Ky=10 b,
) *”>. 7
2 /
8 10
E
0 [ O 0 —_— | \ { S [ A A [ 1) I
05 0.6 08 1.0 1,2 2 3 4 5 6 7 8 910

Razéo auxiliar, g

Figura 0-6: Fator de espessura de borda [1].

144



Com as equacgbes (117), (118) e (119) é possivel calcular o fator:

2,242
Ky =16 .Ln( ) my < 1,2, (117)
mpg
KB = 1 ) mB 2 1,2 ’ (118)
R
mpg = -—. (119)
hy

Onde:

e mg: razdo entre profundidade total do dente e profundidade da borda da
engrenagem;
¢ h: profundidade total do dente [mm];

e tr: espessura da borda da engrenagem [mm].
Fator Geométrico Flexional (Y))

O fator “Y,;“ da AGMA emprega valor modificado do fator de forma de Lewis “Y”, um fator
de concentracdo de tenséo de fadiga “K:” e uma razdo de partilha de carga de dente

“mn”. A equacdo (120) ilustra o céalculo desse fator:

Y

O fator pode ser obtido graficamente também, utilizando as figuras 0-7 e 0-8 para

engrenagens helicoidais:

Figura 0-7: Fator Geométrico Yj para engrenagens helicoidais [1].
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Q fator modificxdor pode ser aplicado ao lator J quando outro

niamere de dentes que niio 75 ¢ ulilizado na engrenagem par

105 ——— - e

1.on

Fator modificador

054

095 //

0,85
o g 10° 15" 207 25"

Angulo de hélice ¢

Figura 0-8: Fator de Modificagdo de Y, [1].

Equacdo de Tenséao de flexdo AGMA
A equacdo é dada pela equacao (121):

Ky. K
or=W,;. Ko. Ky . Kg. ———

Onde:

e 0. tensdo de flexdo AGMA,;
e b: largura de face;

e m¢ modulo métrico transversal.

500

150
50
30

20

Nimero de dentes na engrenagem par

(121)

Para encontrar o fator de seguranca contra a flexdo € necessario levar em consideracao

mais alguns fatores de modificagdo de tenséo:

e Yyn: Fator de ciclos de carga,;
o Ky fator de temperatura;
e Kg: fator de confiabilidade;

e Si Resisténcia a flexao.

Fator de ciclos de carga (Yn)

O fator de ciclos de carga é dado pelo grafico representado na figura 0-9:
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Figura 0-9: Fator Yn x numero de ciclos de carga [1].

Esse fator consiste em modificar as resisténcias AGMA para outras vidas que ndo 10’

ciclos. Para 107 ciclos o fator assume valor unitario.
Fator de Temperatura (Ky)

O fator de temperatura é calculado se a temperatura de trabalho ultrapassar 120°C pela
equacdo (122) para acgos. Caso a temperatura de trabalho for abaixo de 120°C o fator

de temperatura assumira valor de 1.

460 + Ty

Ky = 122
T= "0 (122)

Fator de Confiabilidade (Kg)

Leva em consideracdo o efeito das distribuicdes estatisticas das falhas por fadiga do
material. A resisténcia AGMA “S;* (flexdo) é baseada em uma confiabilidade de 99%. O

fator “Kr” pode ser obtido pela figura 0-10:

Confiabilidade Kq(Y>)

0,9999 1,50
0,999 1,25
0,99 1,00
0,90 0,85
0,50 0,70

Figura 0-10: Fator de Confiabilidade Kr [1].
Resisténcia a Flexao (St)

A resisténcia a flexdo consiste na resisténcia de diferentes materiais que séo

usualmente utilizados na fabricacdo de engrenagens. Os valores de “Si* se destinam a

147



carregamento unidirecional 107 ciclos de carga aplicados de forma repetitiva com
confiabilidade de 99%.

Os valores de “S;” sao fornecidos por meio de gréficos e tabelas tendo como parametro

o grau de qualidade que pode ser aferido pela figura 0-11.:

TABELA 15.11 Caracteristicas de Qualidade dos Graus' para A¢os da AGMA (por tentativa)

Grau de Qualidade

Caracteristicas

0 (qualidade comum)

I (boa qualidade)
2 (qualidade prémio)

3 (qualidade super)

Sem defeitos grosseiros: sem controle fechado dos itens de qualidade.?

Controle modesto dos itens de qualidade mais importantes; pratica industrial

tipica.

Controle fechado de todos os itens de qualidade criticos; resultam em desem-

penho melhorado, mas eleva o custo do material.

Controle absoluto de todos os itens de qualidade criticos; resulta em desempe-
nho excelente, mas elevado custo de material; raramente requerido.

'"Weja ref.1.

“ltens de qualidade incluem dureza superficial, dureza do nucleo, estrutura periférica, estrutura do nicleo, limpeza do ago, condi-
¢io superlicial do flanco, condigdo superficial do adogamento da raiz, tamanho de grio e dureza nio-uniforme ou estrutura.

Figura 0-11: Grau de qualidade do engrenamento [1].

Para cada material h4 um gréfico relacionando a resisténcia do material com sua dureza

e 0 seu grau de qualidade. Para acos totalmente endurecidos, a figura 0-12 nos indica

a tensdo admissive

| para esse material.

Z
g
= 50
=1
2
D 40
£
o 30
z
3
o2
Z
10
150

Pracedimento metalirgico e de contrale
de qualidade requerido

Grau 2
S, =102 i, + 16 400 psi
5\

\

\

Grau |
S, =773 Hy + 12 800 psi

200 250 300 350 200

Dureza Brinell, #,

450

Figura 0-12: Valores da tens@o admissivel para flexdo para acos totalmente endurecidos [1].

Para acos endurecidos completamente por nitretacdo, a figura 0-13 nos indica a tenséo

admissivel correspondente:
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80

Procedimentas metaliraicos ¢ de controle de qualidade requeridos

Grau 2
S, = 108,64, + 15 890 psi

50 M
10 -_'____/—/‘T/’_ |

Grau ]

Nimero de tensdo admissivel de fexiio, S, kpsi

A $,=82.3Hy + 12 150 psi
20 b -
250 275 300 25 180

Dureza de niicleo, i,

Figura 0-13: Valores de tensdo admissivel para flexdo agos totalmente endurecidos por nitretagdo [1].

Para acos nitretados, a figura 0-14 nos indica a tensdo admissivel correspondente:

—

Procedimentos metaldrgicos ¢ de controle de qualidade requeridos

Grau 3 - 2,59 Cromo
S, = 105,2H, + 29 28 psi "\,

Grau 2 - 2,5% Croma
S, = 105,2H, + 22 28 psi

Ll

Grau

2 - Nitralloy
S,= 113,8H, + 16 65 psi
50 5\

Grou 1 - 2,5% Cromo

S, = 105,2H,, + 9280 psi
\
\
. //

A\
Grau | - Nitralloy
8, =86.2Hp + 12 730 psi

Ntimero de tensio admissivel de flexaor 5 Kpsi

30 R - -
250 275 300 325 350

Dureza de micleo. H,
Figura 0-14: Valores de tenséo admissivel de flexdo para acos nitretados e nitralloys [1].

Fator de Seguranca contra Flexdo AGMA

Combinando todos esses fatores, € possivel obter o fator de seguranca “Sg” contra
flex&o pela equacéo (123):

S¢. Yy

Sp=—t N _
F KT.KR.O'

(123)
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Equacdo paratensdes de contato AGMA

A tensédo de contato AGMA é dada pela equagéo (124):

Ky.Z
6c=7Zg. |(WeKo.Ky. Kg.—n | (124)

S dywi.b.Z;

Onde:

e O tensao de contato;

e Zg ou Cp: Coeficiente elastico do material;
e Zg: fator de condicdo de superficie;

e dwi: didmetro do pinhdo;

o Z;: fator geométrico.

Coeficiente elastico (Cp) ou (Zg)

O coeficiente elastico depende do material selecionado para as engrenagens e é dado

pela figura 0-15:

Material da coroa e médulo de
elasticidade E,, Ibf/in’ (MPa)*

Ferro Ferro Ferro Aluminio- Estanho-

Médulo de elasticidade Ago maleavel nodular fundido bronze bronze

Moterial do pinhéo E, 30x10° 25x 10° 24x10° 22x 10° 17,5 x 10° 16 x 10°

do pinhéo psi (MPa)* (2x 10°) (1,7 x 10°) (1,7 x 10°) (1,5 x 10°) (1L.2x 10°) (1,1 X107

Aco 0% 10° 2300 2180 2160 2100 1950 1900
(2% 107 (e 1181} 1179) {174) [162] [158|
Ferro moledwe 25x10° 2180 20900 2070 2020 1900 185¢
(1.7 x 107 (181) 1174} 1172) 1168) 158 (154
Ferro nodular 24 x10* 2160 2070 2050 2000 1880 1830
1.7 %107 (179) (172} {170) {166) [156] (152
Ferro fundido 22 x 10" 2100 2020 2000 1960 1850 1800
1,5x 107 (174) [168} 166) 1163) (154 (149
Aluminio-bronze 17,5 10" 1950 1900 1880 1850 1750 1700
1,2 %107 (162) [158) {156 1154] (145} (141}
Eslonho-bronze 16 % 10° 1900 1850 1830 1800 1700 1650
0,1 %107 (158) [154) nsz2| 1149] (141} (137}

Figura 0-15: Coeficiente elastico de diferentes materiais [1].

Fator de Condicao de Superficie (Zr)

O fator de distribuicdo de carga depende de acabamento superficial, tensdes residuais

e efeitos plasticos. Condic6es padronizadas de superficies de dentes ainda ndo foram

estabelecidas. Quando se sabe que um efeito prejudicial causado pelo acabamento

superficial esta presente, a AGMA recomenda que se utilize valor maior que a unidade.

Fator geométrico (Z))
Fornecido pelas equacdes (125) e (126):

_ COS@¢.Sin@¢.mg
B sz(mG‘l‘l)

I

para engrenagens externas,

(125)
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COS ¢ . Sin . mg

I para engrenagens internas . (126)

N ZmN(mG_l)
Onde:

e mg: relacdo de transmissao;
e my: dado pela equacéo (127) para engrenagens helicoidais;

e pn: passo normal de base — equacéo (128).

my = goe— (127)
PN = Pn - COS @y, (128)
E “Z” na equacédo (127) é obtido pela equacéo (129):
_ 2 _ .2 198 2 _ .2 195 :
Z=[(p+a)?—rdp|  +[(rg+a)?—rig] ~ — (rp+rg).sing;. (129)

Resisténcia a fadiga de contato (Sc)

A resisténcia a fadiga de contato consiste na resisténcia de diferentes materiais que sao
usualmente utilizados na fabricacdo de engrenagens. Os valores de “S¢* se destinam a
carregamento unidirecional 10’ ciclos de carga aplicados de forma repetitiva com
confiabilidade de 99%.

Os valores de “S¢“ sdo fornecidos por meio de gréficos e tabelas tendo como parametro

o grau de qualidade.

Para cada material ha um gréfico relacionando a resisténcia do material com sua dureza
e 0 seu grau de qualidade. Para acos totalmente endurecidos, a figura 0-16 nos indica

a tensdo admissivel de contato para esse material.
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e

1000 Ihfin~

Procedimentos metalurgicos ¢ de controle de qualidade requeridos

-
wn

Grau 2
S, =349 iy, + 34 300 psi

CGiraw ]
S.=322 H, + 29 100psi
100

Niimero de tensdo admissivel de contato. S.

150 200 250 300 350 400 450
Dureza Brinell, H,

Figura 0-16: Tensdo admissivel de contato para engrenagens de a¢o endurecidas por completo [1].

Fator de vida para ciclagem de tenséo para resisténcia a contato (Zn)

O propdsito do fato de ciclos de carga “Zn” consiste em modificar as resisténcias AGMA
para outras vidas que ndo de 107 ciclos. Para 10’ ciclos, o fator assume valor igual a

um, para outros valores basta consultar a figura 0-17:

50
Nota: A escolha de Zy na zona
440 sombreada ¢ influenciada por
Regime de lubrificaciio
= 30 Critério de falha
Oy =2 Maciez requerida durante operagao
,':j Velocidade na linha primitiva
& Grau de limpeza do material das
2 aq cngrenagens
3 X { Ductilidade do material e tenacidade
= Zy =466 N "0 de fratura
) / lensiio residual
-:; ¥ Z,\: 14488 N 0023
S L e — e —
5 1.0 f 8 S——
= 09 Ni & .
L ; Nitretado
s Zy= 1249 N 001
0.7 2 S
0.6
Gt Un LUk e ,
[ 1o’ 10! 10° 1o 1o’ 10% 10" 10"

Nimere de ciclos de carga, ¥

Figura 0-17: Fator Zn x nimero de ciclos de carga [1].

Fator de razdo de dureza (CH)

O pinhdo geralmente tem menos dentes que a coroa e, por isso, € submetido a mais
ciclos de tenséo de contato. Se pinh&o e coroa sé&o endurecidos por completo, entédo
uma resisténcia superficial uniforme pode ser obtida ao se fazer o pinhao mais duro que

a coroa. A equacao (130) fornece os valores desse fator.

152



A constante A pode ser obtida pelas relagdes (131), (132) ou (133):

Hpp

A=0 “BP 92, (131)
Hpc
Hpp Hpp

A =0,00898. — | — 0,00829 1,2<—<1,7, (132)
HBC HBC
Hpp

A = 0,00698 TBP S 1,7, (133)
Hgc

Fator de seguranca contra desgaste por fadiga de contato (Sn)

Esse fator € dado pela relagéo (134):

_ Cy.Sc.Zy

Sy=o07—7-—+—.
H KT'KR'GC

(134)
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©

(o] ~
e N° DA PECA DESCRICAO QTD.
] ___Carcaca . Aco AlSI 4340 Normalizado ]
2 Unido Entre Mancais Aluminio 6061-T6 2
3 Engrenagem Planetaria Mao Direita Aco AlSI 4320 4
4 Engrenagem Planetdria Mao Esquerda Aco AISI 4320 4
) Disco de Atrito Comum Aluminio 6061-T6 2
6 Porca Autrofravante Méx1.00 9
/ Disco Excéntrico Direito Aluminio 7075-T6 1
8 Parafuso Sextgvado Méx1,00 / 25 mm 4
9 Retentor de Oleo 25 x 35 x8.5mm 2
10 Tulipa Lado Drreito Aco AlSI 4340 Normalizado |
] Rolamento de Esferas 25 x 3/ x 7/ mm 2
2 Parafuso Sextavado Méx1,00 / 17 mm
3 Rolamento de Esferas 50 x 65 X 7 mm
4 Tampa Inferior Aco AlSI 4340 Normalizado
S Mancal Direito Aluminio 7075-Té ]
16 Parafuso Allen M4x0.7 / 6 mm _ 2
/ Tampa Superior Aco AlSI 4340 Normalizado |
18 Parafuso Sextavado M8x1,25 / 95 mm 4
9 Mancal Esquerdo Aluminio 7075-T6 ]
20 Disco Excéntrico Esquerdo Aluminio 7075-Té6 ]
21 Parafuso Sextavado Méx1,00 / 22 mm
22 Prensador Rolamento Aco AlSI 1020 Normalizado
23 Rolamento Esferas 90 x /2 x 12 [mm
2 Parafuso allen escareado M8x1,25 / 25 mm 6
25 Parafuso Sextavado M8x1.,25 / 30 mm 5
26 Porca Autotravante M8x1,25 15
27 Tulipa Esquerda Aco AlSI 4340 Normalizado 1
28 Prensador do Adaptador Coroa Aco AISI 1020 Normalizado |
29 Flange Coroa Aluminio 7075-Té 1
30 Coroa 52 7 525H Aluminio 7075-T6
31 Adaptador Coroa Involuto Aco AlSI 4340 Normalizado
32 Engrenagem Solar Mdo Direita Aco AlSI 4320 1
33 Disco de Atrito Intermedidrio Aluminio 6061-T6 '
34 Engrenagem Solar Mdo Esquerda Aco AlSI 4320
Departamento de Engenharia Mecdnica - FT - UnB Data:  07/11/2017
UnB : . drey
Apuama Ziraldo dos Santos Junior Diedro: q
Racing Transmissdo - Diferencial I Diedro
Material: Revisdo: Escala: 1:4
Dimensdo: Milimetros Nome da Peca: Folha: 1 de 1

Toler@ncia: indicado: 0,1 mm

onde ndo

Montagem Explodida do Diferencial

Rebarbar e Escarear




NOME DA z
PECA DESCRICAO | QID.
1 Parafuso Allen M4x0,7 / 6 mm 2
2 Carcaca Aco AISI 4340 Normalizado 1
3 Porca Autofravante M8x1,25 4
4 Parafuso Sextavado Méx1,00 /17 mm 3
5 Disco Excéntrico Direito Aluminio 7075-Té 1
6 Mancal Direito Aluminio 7075-Té 1
7 Rolamento de Esferas 50 x 65 x 7 mm 1
8 Unido Entre Mancais Aluminio 6061-Té 2
9 Tampa Superior Aco AlSI 4340 Normalizado 1
10 |Parafuso Sextavado Mé6x1,00 / 25 mm 4
11 Porca autrovante Méx1,00 9
12 Disco Excéntrico Esquerdo Aluminio 7075-Té 1
13  |Mancal Esquerdo Aluminio 7075-Té 1
14 |Parafuso Sextavado Mé6x1,00 / 25 mm 4
15 |Parafuso Sextavado Méx1,00 / 22 mm 6
16 |Rolamento Esferas 50x72x12mm 1
17 |Tampa Inferior Aco AlSI 4340 Normalizado 1
Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB Data: 07/11/2017
Apuama Ziraldo dos Santos Junior Diedro:
Racing Transmissdo - Diferencial Primeiro Diedro
Material: Revisdo: Escala: 1:4

Dimensdo: Milimetros Nome da Peca: Submon’rogem Mancais Folha: 1

Tolerancia: Ondende . Rebarbar e Escarear




R50

/9

+0,05
R14,31 -0,05

D 106,2
®109,2

50

1%

UnB
Apuama
Racing

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB

Ziraldo dos Santos JUnior

Transmissdo - Diferencial

Material:  Aco AlSI 4340 Normalizado Revisdo:
Nome da Peca:

Carcaca do Diferencial

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



NN}
L

I\

© 109,20

\ @50 mé
% @54

' @33

U~| —
M4x0,70

i

@ 45,50
® 106,20

1,50

Informagdes sobre o Estriado Involuto

Modulo:

Angulo de Pressdo

NUmero de dentes:
Di@metro Primitivo:
DiGmetro de topo:
DiGmetro de raiz:

Largura minima dos dentes:
Passo Diametral:

Raio do filete da raiz:

2
30°
24
48.00 mm
49.80 - 49.90 mm
45.00 - 45.10 mm
3.14 mm
6.28 mm
Mdx 0.40 mm

Apuama

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

(@)
O
o
chl Q
\ - )
e\O
=8
S ol a
STl
g S
7
4
5,50

i

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Ziraldo dos Santos JUnior

Transmissdo - Diferencial
Material:  Aco AlSI 4340 Normalizado

Nome da Peca:

Tampa Superior

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear
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21,70

!

N

37,20

® 109,20

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB

NB - Ng
Apuuomo Ziraldo dos Santos Junior
Racing Transmiss@o - Diferencial

Material:  Aco AlSI 4340 Normalizado Revisdo:

Dimensdo: Milimetros | Nome da Pega:

Tampa Inferior

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



A Flank case thickness

B Root case thickness

C Tip case thickness

D Core hardness taken here

Tratamento Térmico - Aco AlSI 4320

1. Cementacdo: a 200°C - 925°C

2. Resfriamento até 840°C -

850°C

manter até atingir temperatura
homogénea em toda secdo transversal

3. Témpera em dleo
4. Revenido: a 150° - 200°C

Dureza Superficial Final: 60 HRC - 62 HRC
Dureza Nucleo: 35 HRC e 40 HRC

Profundidade do Tratamento

A: 0,64 mm - minimo
B: 0,32 mm - minimo

C: 0,80 mm - mdaximo

Informacdes sobre a Engrenagem Heicoidal

Informacdes sobre a estria de lados retos

Moédulo Normal 2 mm Moédulo: 0.79375 mm
Médulo Transversall 2,44 mm NUmero de dentes: 28

NUmero de Dentes 21 DiGmetro Primitivo: 22.2250 mm
Angulo de Pressdo Normal 25° Didmetro de topo: 23.300 - 23.400 mm
Angulo de Hélice 35° Didmetro de raiz: 21.600 - 21.700 mm
DiGmetro de Topo 55,27 mm Largura minima do espaco entre dentes: 1.294 mm
DiGmetro Primitivo 51,27 mm Largura actual do espaco enfre dentes: 1.331 - 1.370 mm
DiGmetro de Base 44,56 mm Angulo do espaco entre dentes: 68°

Di@metro de Raiz 46,27 mm Raio do filete: Mdx 0.30 mm
Largura de Face 22 mm

Passo Circglcr , gg; mm UnB Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Espessura de Dente ,69 mm . o

Tolerancia Fab. Dente -0,0/+0,1 mm Apuama Ziraldo dos Santos Jonior

Raio do Filete de Raiz 0,5mm Rocing Transmissdo - Diferenciall

Chanfro de Topo de Dente I mm Material:  Aco AlSI 4320 Revisdo:
Mé&o da Engrenagem Direita

Dimensdo: Milimetros = Nome da Peca:

Engrenagem Solar Mdo Direita

A i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



Tratamento Térmico - Aco AlSI 4320

1. Cementacdo: a 900°C - 925°C

2. Resfriamento até 840°C - 850°C
manter até atingir temperatura
homogénea em toda secdo transversal

3. Témpera em dleo

4. Revenido: a 150° - 200°C

ee —T:: —_  Dureza Superficial Final: 60 HRC - 62 HRC
~D

- Dureza NUcleo: 35 HRC e 40 HRC
Profundidade do Tratamento

A Flank case thickness A: 0,64 mm - minimo OO

? !]{iml(.l,w]l!\i]tknu\\ B: 0,32 mm - m|'r)|mo 8\2

- Tip case thickness . - i

D (_lllrt‘ hardness taken here C:0.80 mm - maximo ANN

S

Informacdes sobre a Engrenagem Heicoidal Informacdes sobre a estria de lados retos
Moddulo Normal 2mm Modulo: 0.79375 mm
Médulo Transversal 2,44 mm NUmero de dentes: 28
NUmero de Dentes 21 DiGmetro Primitivo: 22.2250 mm
Angulo de Pressdo Normal 25° Diémetro de topo: 23.300 - 23.400 mm
Angulo de Hélice 35° Di@metro de raiz: 21.600 - 21.700 mm
Didmetro de Topo 55,27 mm Largura minima do espaco entre dentes: 1.294 mm
DiGmetro Primitivo 51,27 mm Largura actual do espaco entre dentes: 1.331 - 1.370 mm
DiGmetro de Base 44,56 mm Angulo do espaco entre dentes: 68°
Diémetro de Raiz 46,27 mm Raio do filete: Mdx 0.30 mm
Largura de Face 22 mm
Passo Circgllor ’r gg; mm UnB Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Espessura de Dente ,69 mm . o
Toler@ncia Fab. Dente -0,0/+0,1 mm Apuama eroldo'dcis SO”TOS Jum.or
Raio do Filete de Raiz 0,5 mm Rocing Transmissdo - Diferencial
Chanfro de Topo de Dente 1 mm Material:  Aco AlSI 4320 Revisdo:
M&o da Engrenagem Direita

Dimensdo: Milimetros

A i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Nome da Peca:

Engrenagem Solar Mdo Esquerda

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



A Flank case thickness
B Root case thickness

C Tip case thickness
D Core hardness taken here

Informacdes sobre a Engrenagem Heicoidal

Modulo Normal

Moédulo Transversal
NUmero de Dentes
Angulo de Pressdo Normall
Angulo de Hélice
DiGmetro de Topo
DiGmetro Primitivo
Didmeftro de Base
DiGmetro de Raiz

Largura de Face

Passo Circular

Espessura de Dente
TolerGncia Fab. Dente
Raio do Filete de Raiz
Chanfro de Topo de Dente
Mdao da Engrenagem

Tratamento Térmico - Aco AlSI 4320

1. Cementacdo: a 900°C - 925°C
2. Resfriamento até 840°C - 850°C
manter até atingir temperatura
homogénea em toda secdo transversal
3. Témpera em déleo
4, Revenido: a 150° - 200°C

Dureza Superficial Final: 60 HRC - 62 HRC
Dureza Nucleo: 35 HRC e 40 HRC

Profundidade do Tratamento
A: 0,46 mm - minimo
B: 0,32 mm - minimo
C: 0,80 mm - maximo

chil chl

D 17,40

42

2mm
2,44 mm
10
25°
35°
28,42 mm
24,42 mm
21,22 mm
19,42 mm
52 mm Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Z.o7. mm UnB Ziraldo dos Santos Junior
3,69 mm Apuama R : .
-0,0/+0,1 mm Racing Transmissdo - Diferencial

0,6 mm Material:  Aco AlSI 4320 Revisdo:
T mm . RN .
Direita Dimensdo: Milimetros Nome da Peca:

A i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Engrenagem Planetdria Mdo Direita

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



A Flank case thickness

B Root case thickness

C Tip case thickness

D Core hardness taken here

Tratamento Térmico - Aco AlSI 4320

1. Cementacdo: a 200°C - 925°C
2. Resfriamento até 840°C - 850°C
manter até atingir temperatura
homogénea em toda secdo transversal
3. Témpera em doleo
4. Revenido: a 150° - 200°C

Dureza Superficial Final: 60 HRC - 62 HRC
Dureza Nucleo: 35 HRC e 40 HRC

Profundidade do Tratamento
A: 0,46 mm - minimo
B: 0,32 mm - minimo
C: 0,80 mm - mdéximo

Informacodes sobre a Engrenagem Heicoidal

Moddulo Normal

Modulo Transversal
Numero de Dentes
Angulo de Pressédo Normall
Angulo de Hélice
Didmetro de Topo
DiGmetro Primitivo
DiGmetro de Base
Didmetro de Raiz

Largura de Face

Passo Circular

Espessura de Dente
Tolerancia Fab. Dente
Raio do Filete de Raiz
Chanfro de Topo de Dente
Ma&o da Engrenagem

2 mm
2,44 mm
10
25°
35°
28,42 mm
24,42 mm
21,22 mm
19,42 mm
52 mm
7,67 mm UnB
ohi0 puams
06 Racing
T mm i - -
Direita Dimensdo: Milimetros

A i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

chl

D 17,40

chl

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB

Ziraldo dos Santos JUnior
Transmissdo - Diferencial
Material:  Aco AlSI 4320

Nome da Peca:

Revisdo:

Engrenagem Planetdria M&o Esquerda

Data:  01/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



44,5

7

D 440
+

7

Apuama

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB

Ziraldo dos Santos JUnior
Transmissdo - Diferencial
Material:  Aco AISI 1020 Revisdo:

Nome da Peca: Peca 8: Disco de Afrito Comum
Peca 9: Disco de Atfrito Intermedidrio

Data:  01/11/2017

Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear
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UnB Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB Data: 01/11/2017
Apuama Ziraldo dos Santos Junior Diedro:
Racing Transmissdo - Diferencial Primeiro Diedro
Material: - Aluminio 7075-Té Revisdo: Escala: 1:1
Dimensdo: Milimetros Nome da Peca: Folha: 1

Tolerancia: Ondenge Disco Excéntrico Direito Rebarbar e Escarear
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Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Ziraldo dos Santos JUnior

Transmissdo - Diferencial
Aluminio 7075-T6

Nome da Peca:

Apuama

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm

Disco Excéntrico Esquerdo

Data:  01/11/2017

Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



165,60
165,55

1o
o~ 9 RN N o
— Q —| O
4,50 S
134,50
Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB Dafa: 01/11/2017
UnB . . Diedro:
A Ziraldo dos Santos Junior
puama .. . . Primeiro Diedro
Rocmg Transmissdo - Diferencial
Material:  Aluminio 7075-Té Revisdo: Escala: 1:2
Dimensdo: Milimetros Nome da Peca: .. Folha: 1
o Ondendo Mancal Direito
Toler@ncia: Rebarbar e Escarear

indicado: 0.1mm
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134,50
UnB Departamento de Engenharia Mecdénica - FT - UnB Data:  01/11/2017
Ziraldo dos Santos JUnior Diedro:
Apuama - X ' .
Rpgcing Transmissdo - Diferencial Primeiro Diedro
Material:  Aluminio 7075-Té Revisdo: Escala: 1:2
Dimensdo: Milimetros Nome da Peca: Folha: 1

- Mancal Esquerdo
Tolerancia: Ondende . a 9 Rebarbar e Escarear
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Informacdes sobre o Esfriado Involuto —

Modulo: 2

Angulo de Pressdo 30°
NUmero de dentes: 24
Didmetro Primitivo: 48.00 mm
Dié@metro de topo: 50.90 - 51.00 mm
Diémetro de base: 45.90 - 46.00 mm
Largura minima espaco entre dentes: 3.14 mm
Passo Diametral: 6.28 mm
Raio do filete da raiz: Mdx 0.40 mm

25

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Ziraldo dos Santos JUnior
Transmissdo - Diferenciall
Material:  Aco AlSI 4340 Normalizado
Dimensdo: Milimetros | Nome da Peca:

PS i~- Onde ndo
Tolerancia: indicado: 0.1 mm

Adaptador da Coroa

Data:  02/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear
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UnB
Apuama
Racing

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.2mm
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A peca 17 é feita em aco AISI 1020 13

Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Ziraldo dos Santos JUnior
Transmissdo - Diferencial

Material:  Aluminio 6061-Té Revisdo:

Nome da Peca:

Peca 15: Unido entre Mancais
Peca 16: Prensador do Rolamento
Peca 17: Prensador do Adaptador

Data:  02/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:1
Folha: 1

Rebarbar e Escarear
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UnB
Apuama
Racing

Dimensdo: Milimetros

N i~ Onde ndo
Toler&ncia: indicado: 0.1mm
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Departamento de Engenharia Mecanica - FT - UnB
Ziraldo dos Santos JUnior

Transmissdo - Diferencial
Material:  Aluminio 7075-Té Revisdo:

Nome da Peca:

Flange Coroa

Data:  02/11/2017
Diedro:
Primeiro Diedro

Escala: 1:2
Folha: 1

Rebarbar e Escarear



