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Barbieri, E. PROJETO DE UM EQUIPAMENTO PARA DETERMINACAO DE ESFORCOS DE
ROLAGEM NO PNEU DO VEICULO BAJA. 2012. 26 folhas. Monografia (Trabalho de
Conclusdo do Curso em Engenharia Mecénica) — Departamento de Engenharia Mecanica,
Universidade Federal do Rio Grande do Sul, Porto Alegre, 202.

RESUMO

Este trabalho teve como objetivo projetar um equipamento para se realizar a medicdo dos
esforcos de rolagem no pneu utilizado pelo veiculo Baja da equipe Tché, da UFRGS. A fim de
ser atingir este objetivo, primeiramente definiu-se a configuracdo do equipamento, tomando-se
como base solucdes utilizadas em projetos anteriores mostradas na revisdo bibliografica.
Entretanto, utilizou-se um método de simulacdo da pista de rolagem ndo encontrado na
literatura, optando-se pela utilizacdo de uma série de rolos com 0s quatro rolos na posicao
central acionados por engrenagens. Apés isto, foram definidos os componentes criticos para o
funcionamento do sistema, dimensionando-se 0os mesmos. A correia foi escolhida através da
utilizagcdo do programa Design Flex Pro®, fornecido pela fabricante de correias Gates®, tendo
sido escolhida uma correia do tipo Micro V. As engrenagens foram escolhidas utilizando-se
catalogo de fabricante, e realizou-se o calculo da resisténcia a fadiga nas mesmas para avalia-
las. Os rolamentos foram dimensionados segundo procedimento indicado pelo fabricante NSK,
sendo escolhido o0 modelo 6.900 ZZ. Para a definicdo do material a ser utilizado na fabricacéo
dos rolos, realizou-se o calculo de resisténcia estatica e de fadiga nos mesmos, tendo se
optado pela utilizacdo do aco inoxidavel AISI 420. Realizou-se, ainda, a analise estrutural da
estrutura e determinou-se o didmetro minimo, para diferentes materiais, a ser utilizado pela
haste/eixo que aplica peso ao pneu.

PALAVRAS-CHAVE: BAJA, resisténcia a rolagem, projeto mecanico.



BARBIERI, E. DESIGN OF EQUIPMENT TO DETERMINE THE ROLLING STRENGTH IN THE
TIRE OF THE BAJA VEHICLE. 2012. 26 folhas. Monografia (Trabalho de Conclus&o do Curso
em Engenharia Mecanica) — Departamento de Engenharia Mecanica, Universidade Federal do
Rio Grande do Sul, Porto Alegre, 2012.

ABSTRACT

This work had the objective of designing an equipment to perform the measurement of
the rolling strength in the tire used by the Baja vehicle of the team Tché, from UFRGS. In order
to achieve this goal, first was defined the equipment’s configuration, based in previous solutions
shown in the bibliographic review. However it was used an rolling track simulation method not
found in the literature, using a series of rollers, with the four in the central position gear driven.
After this, the critical components of system operation were defined, dimensioning them. The
belt has been selected using the program Design Pro Flex ®, supplied by the manufacturer
Gates ®, choosing a Micro V belt type. The gears were chosen by the use of a manufacturer
catalog and a fatigue calculation was performed, in order to evaluate them. The bearings were
designed based procedure indicated by the manufacturer NSK, being selected the 6900 ZZ
model. To define the material to be used in the manufacture of the rolls, was performed static
resistance calculations and also fatigue calculations on them, been chosen an AISI 420
stainless steel. Yet, was performed the structural analysis of the structure and was determined
the minimum diameter, for different materials, of the shaft/axle which applies weight to the tire.

KEYWORDS: BAJA, rolling resistance, mechanical design.
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1. INTRODUCAO

A movimentacdo de veiculos automotores € afetada por diversas forcas e momentos,
sendo distinguida em forcas aerodinamicas, gravitacionais e de resisténcia a rolagem.

“Em baixas velocidades, e em piso irregular, a resisténcia a rolagem ¢é a principal causa
de resisténcia. Na verdade, a resisténcia aerodindmica s6 se torna igual a resisténcia a
rolagem em velocidades superiores a 80 km/h. Para veiculos “fora de estrada”, a resisténcia a
rolagem é a unica forga de retardo significativa” [Gillespie, 1992].

Enquanto as demais resisténcias comecam a atuar em condi¢cdes especificas de
movimento, a resisténcia a rolagem esta presente desde o instante em que as rodas comeg¢am
a girar. Quando um pneu macio desloca-se ao longo de uma pista, 0 mesmo se deforma, e
para reencontrar a sua forma inicial, ap6s cada deformacgéo, o mesmo dissipa certa quantidade
de energia na forma de calor. Essas perdas energéticas ddo origem a resisténcia ao rolamento
do pneu, e tem origem devido a duas fontes dissipadoras principais, sendo uma delas o proprio
pneu, e a outra a pista no qual o mesmo trafega. Além disso, segundo Gillespie, 1992, o calor
gerado pela deformacdo, leva a um aumento da temperatura do pneu, com consequente
reducdo da resisténcia a abrasao e da resisténcia a fadiga do mesmo, e pode se tornar um
fator limitante no desempenho do veiculo.

Ainda segundo Gillespie, 1992, a resisténcia ao rolamento ocorre devido a pelo menos
sete mecanismos, sendo eles:

- perda de energia devido a deflexéo lateral do pneu pr6ximo a area de contato;

- perda de energia devido a deflexdo dos elementos de banda;

- adesao na area de contato;

- escorregamento dos pneus nas dire¢des longitudinal e lateral;

- deflexd@o da superficie da pista;

- arrasto do ar no interior e exterior do pneu; e,

- perda de energia em solavancos.

Os principais fatores que afetam a resisténcia a rolagem séo a temperatura, a carga
sobre o pneu e a pressdo do mesmo, a velocidade do veiculo, o material e desenho do pneu e
0 escorregamento dos pneus.

Como pode ser visto, a resisténcia a rolagem possui uma enorme influéncia no
desempenho dos veiculos. Neste sentido, dispor de um equipamento que possibilite uma
comparacdo entre diferentes modelos/configuracdes de pneus representa um grande
diferencial competitivo para equipes envolvidas em competicbes com veiculos fora de estrada,
pois permite avaliar e escolher entre diversos modelos e possiveis configuracdes aquele que
comparativamente apresenta a menor dissipacao de energia, resultando em uma melhoria de
desempenho do veiculo.

2. OBJETIVOS
2.1. Objetivo Geral

Projetar um equipamento destinado a medir os esforcos de rolagem em um pneu
utilizado em veiculo Baja.

2.2. Objetivos Especificos

- definicdo do mecanismo para simular a pista de rolagem;
- definicdo da configuragdo do equipamento;

- definicdo das relagbes de transmisséo;

- analise estrutural de elementos criticos.



3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Na literatura, existem diversas bancadas experimentais para realizacdo de estudos
sobre o contato entre 0 pneu e 0 solo e para levantamento dos parametros dindmicos dos
pneus.

Gass, 2008, apresentou uma bancada utilizada na medigéo dos esforcos de rolagem de
um veiculo super econdmico, como apresenta a Figura 3.1. Este equipamento utilizava uma
esteira de borracha para simular a pista de rolagem, um motor elétrico equipado com polias
para transmitir o movimento para a pista, um sistema que utiliza juntas universais para fixacéo
do pneu na bancada com o intuito de ndo absorver as forcas provenientes da rolagem, um
sistema para aplicar peso no pneu e uma célula de carga.

Figura 3.1 - Bancada de medicédo utilizada por Gass, 2008.

Para o levantamento dos parametros dindmicos de um pneu utilizado em cadeira de
rodas, Silva, 2011, construiu uma bancada composta por uma mesa articulada para permitir a
medicao de forcas laterais e longitudinais, células de carga para medir estas forcas e um trilho
por onde corre a estrutura de fixacdo da roda. A movimentagdo longitudinal da roda era
realizada a através de um fuso acoplado a um motor e fixado na estrutura de fixacdo da roda.
O equipamento desenvolvido pode ser visto na Figura 3.2.

L

Figura 3.2 - Bancada desenvolvida por Silva, 2011.

Segundo Grand, 2003, apud Silva, 2011, foi utilizada uma bancada de testes em
cadeiras de rodas, como pode ser visto na Figura 3.3. Este equipamento utilizava pares de
roletes que eram montados em eixos independentes, sendo um para cada roda da cadeira. Os
rolos eram acoplados em um dispositivo para medir os esforcos e deslocamentos angulares. A
transmisséo de poténcia se dava por meio do uso de correias.
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Para testes de motores elétricos em carros hibridos, foi desenvolvido por Rahim et al.,
2006, apud Silva, 2011, uma bancada composta de um conjunto formado entre um pneu
acoplado a um motor elétrico, ambos sustentados por um brago articulado, que giravam em
contato com um rolo de pequena dimensao, que girava liviemente. Este equipamento pode ser
visto na Figura 3.4.

Figura 3.3 - Plataforma para medi¢cdo em Figura 3.4 - Bancada utilizada para testar
cadeiras de rodas [Grand, 2003 apud Silva, motores elétricos em carros hibridos
2011]. [Rahim el al, 2006 apud Silva 2011].

Foi desenvolvido por LU, 2005, apud Silva, 2011, uma bancada para avaliar os esfor¢os
referentes ao rolamento em uma motocicleta, como pode ser visto na Figura 3.5. O
equipamento consistia de uma estrutura para suportar a motocicleta, mantendo o pneu
dianteiro em contato com um tambor acionado através de motores elétricos. No intuito de se
avaliar o comportamento conjunto de ambas as rodas, o0 pneu traseiro podia ser desmontado e
instalado ao lado do dianteiro, em uma estrutura apropriada. A medicdo dos esforcos de
rolagem se dava através de células de carga instaladas na estrutura que suporta a motocicleta.

Figura 3.5 - Equipamento para medicdo em motocicletas [LU, 2005 apud Silva, 2011].

Segundo Economou e Colyer, 2006, apud Silva, 2011, para obtencéo de dados relativos
ao rolamento de um pneu, utilizou-se uma bancada composta de uma trilha, servindo esta para
simular a pista, um sistema para aplicacdo de carga vertical, sistemas para ajustar o
posicionamento do pneu e de transdutores para medir os esfor¢cos. O equipamento utilizado
pode ser visto na Figura 3.6.

A Ulltima bancada de testes abordada é utilizada pela Universidade Técnica Middle East
(METU), segundo Tonuk e UnIUsoy, 2001, apud Silva 2011. Esta bancada era dotada de um
tambor de grande didmetro, usinado em conjunto com 0 eixo, para simular a pista de
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rolamento. O sistema era acionado por um motor elétrico de corrente alternada, ligado a um
inversor de frequéncia. A estrutura do equipamento era responsavel pelo suporte o
posicionamento dos pneus, aplicacdo da carga e suporte do transdutor de forca. Devido a
vibragdo gerada pela maquina, esta possuia uma fundagdo de concreto, no intuito de isola-la.
O equipamento citado acima pode ser visualizado na Figura 3.7.

Figura 3.6 - Bancada de testes com uma trilha Figura 3.7 - Bancada com fundacéo de
simulando a pista [Economou e Colyer, 2006 concreto [METU, 2001 apud Silva. 2011].
apud Silva 2011].

Como pode ser observado, existem varias formas de se realizar a medicao de esforcos
de rolamento, entretanto, pode-se agrupar os equipamentos, segundo o método de simulagéo
da pista de rolagem, em quatro grandes grupos:

a) os que se utilizam de esteiras;

b) aqueles na qual a pista de rolamento ndo se movimenta, sendo a roda transladada por
algum dispositivo;

c) os que se utilizam de tambores de grande diametro;

d) os que se utilizam de roletes.

4. CONFIGURACAO DO EQUIPAMENTO
4.1. - Dados de Projeto

Ao se definir a configuracdo a ser utilizada pelo equipamento, deviam ser respeitadas
algumas condicionantes, os quais eram:

- Utilizagdo de perfis de ago disponibilizados pela equipe Tché Baja SAE da UFRGS
(retangulares de 40 x 60 mm e 20 x 40 mm ambos com espessura de 4 mm e tubos circulares
de 31,75 mm de didmetro com espessura de 3 mm).

- Utilizagéo de um motor de 3 HP (2,24 kW) e 1.700 RPM.

- Capacidade de fazer o pneu girar a até 60 km/h (velocidade maxima de teste requerida
pela equipe).

- Capacidade de simular o peso maximo sustentado por um pneu (750,5 N na roda
traseira esquerda, segundo dado fornecido pela equipe).

- Ser 0 mais simples possivel.

4.2. - Configuragéo

A fim de se determinar a configuracdo do equipamento, analisaram-se as opcoes
mostradas na revisdo bibliogréfica, verificando-se a mais adequada para a aplicacdo neste
projeto. O equipamento utilizado por Gass, 2008, apresentava um projeto bastante simples e
barato, entretanto o metodo de simulacdo da pista de rodagem, realizado através de uma
esteira de borracha € um fator limitante para este tipo de equipamento, devido a baixa
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resisténcia da mesma. O equipamento projetado por Silva, 2011, também possuia um desenho
bastante simples, entretanto ndo é adequado quando se deseja realizar testes a velocidades
mais elevadas, devido ao pequeno curso do equipamento. O equipamento utilizado por Grand
2003, e o desenvolvido por Rahim et al., 2006, apresentavam como principal limitante o fato
dos mesmos possuirem um baixo contato pneu/solo, devido aos mesmos utilizarem apenas um
rolo de pequenas dimensdes. Os equipamentos utilizados por LU, 2005, Economou e Colyer,
2006, e 0 mostrado por Toniik e Unliisoy, 2001, possuiam dimensdes muito elevadas, além de
possuirem projetos complexos, inviabilizando a sua utilizacéo principalmente devido aos custos
envolvidos.

Com estas consideracoes, decidiu-se basear o projeto no equipamento mostrado por
Gass, 2008. Entretanto, conforme citado, a utilizagdo de uma esteira de borracha ndo era
viavel, devido as cargas envolvidas, portanto partiu-se para uma solucao alternativa. Avaliou-se
inicialmente a possibilidade de se utilizar uma esteira metélica ou um rolo de grande diametro
(superior ao pneu). Segundo Silva, 2011, a utilizacao de esteiras resulta em uma superficie de
contato perfeita, ao passo que a utilizacdo de um tambor de grande dimensao resulta em um
projeto mais simples, mas com um contato pneu/solo imperfeito. Nesse sentido, visando um
projeto de execug¢do mais simples, mas ao mesmo tempo com uma superficie de contato
adequada, partiu-se para uma solucao nao encontrada na revisao bibliografica, a qual consiste
em dispor um numero de roletes em sequéncia, sendo quatro posicionados no centro
acionados através de engrenagens, transmitindo o movimento ao pneu, que por sua vez faz
girar os restantes. Esta escolha se justifica pelo fato de serem disponibilizados pela equipe, de
maneira gratuita, servicos de usinagem (bem como 0s materias necessarios para 0S mesmos)
através de um patrocinador.

Com a analise do pneu do veiculo, Figura 4.1, determinou-se que o diametro de cada
rolete deve ser de 23 mm, com comprimento Gtil de 400 mm e que a distancia entre centros dos
mesmos deve ser de 28 mm, sendo estas dimensfes as necessarias para garantir um maximo
de roletes em contato como pneu simultaneamente. Com estes dados, chegou-se a um nimero
de 16 rolos para simular uma “pista” com cerca de 450 mm de comprimento.

Figura 4.1 - Pneu Pirelli ATV MUD 22x8/10 similar ao utilizado no dimensionamento.

No equipamento utilizado por Gass, 2008, o método de aplicacdo de peso ao pneu
consistia em prologar o eixo da roda, e aplicar o peso na extremidade deste prolongamento,
pois segundo Gillespie, 1992, “o carregamento estatico de um veiculo é suficientemente
acurado para calcular os esforgos de rolagem”. Cabe destacar que na extremidade fixa do eixo
(a qual o prende a estrutura do equipamento) deve-se utilizar uma junta universal a fim de
evitar que o eixo receba parte dos esfor¢cos de rolagem, resultando em uma medic¢éo imprecisa.

Para a medicao da forca, a solugdo empregada por Gass, 2008, consistia em uma haste
na qual é instalada uma célula de carga, sendo este conjunto preso ao prolongamento do eixo,
impedindo o mesmo de se deslocar, medindo assim a for¢a de atrito de rolagem. Assim como
na extremidade do eixo, é necessaria neste componente a instalacdo de uma junta universal, a
fim de garantir que a haste esteja sempre na posi¢céo horizontal e funcione como elemento de
rétula. Quando do funcionamento do equipamento, 0 pneu tendera a entrar em movimento,
entretanto este movimento sera restringido por esta haste a qual através da sua célula de
carga ira registrar o esforco necessario para “segurar’ o pneu. Cabe destacar que esta célula
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de carga ird registrar a for¢a de rolagem total, ndo distinguindo a parcela de contribuicdo neste
esforco causado por cada um dos sete mecénismos citados na introducao.
Na Figura 4.2 pode ser visualizada a configuragdo escolhida para o equipamento
(maiores detalhes do equipamento podem ser vistos nas Figuras A.1, A.2 e A.3 no Apéndice | e
nas imagens do Apéndice IlI).

Figura 4.2 - Vista da configuracdo do equipamento.

Apoés a definicdo da configuracdo do equipamento, fez-se necessario o calculo da
relacdo de transmissao utilizada com a posterior definicgdo dos componentes responsaveis por
esta, dimensionamento dos rolamentos a serem utilizados com os rolos, analise estatica e
dindmica dos rolos e analise estrutural do equipamento. Destaca-se que a escolha das juntas
universais e da célula de carga nao foi efetuada neste trabalho.

5. DIMENSIONAMENTO
5.1. Calculo da Relacéo de Transmisséo

Considerando-se a rotacdo do motor, a velocidade desejada para o pneu e o diametro
dos rolos, obteve-se a relacédo de transmisséo através da equacao 5.1:

7= Vpneu-5305 (5.1)

Dyolos-ROtag¢aomotor

onde Vpneu [kKm/h] € a velocidade de simulagéo e Dio0s [MmM] € 0 didmetro do rolete.
O resultado obtido pode ser visto na Tabela 5.1.

Tabela 5.1 - Relacdo de transmisséo.

Rotag&0omotor [rPM] Vpneu [KmM/h] Drolos [MM] Rotag&o;oi0s [Fpm] z
1.700 60 23 13.839,56 8,14

Para se obter esta relacdo, tornou-se necessario dimensionar um sistema de
transmissdo na forma de um trem composto por um conjunto correia/polias acionando um
segundo conjunto composto por engrenagens.

Devidos as limitagfes de espaco e a configuracdo escolhida do equipamento, algumas
restricbes foram impostas nas dimensées das polias e engrenagens. Para a polia instalada sob
o conjunto de rolos, deveria ser escolhida uma que ndo causesse interferéncia nos demais
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componentes, assim, avaliou-se que a dimensdo maxima para esta polia deveria ser de até 40
mm. Desta forma, utilizou-se numa abordagem inicial uma polia menor com 35 mm de
didametro, a qual sera acoplada solidaria ao eixo da engrenagem maior. O conjunto de
engrenagens também foi escolhido levando-se em conta a restricdo de espac¢o: sendo o
didmetro primitivo da engrenagem menor de 24 mm e da engrenagem maior de 80 mm,
optando-se por uma de 36 mm para transmitir a rotacdo entre os rolos, a qual ndo se levou em
conta no célculo da relagdo de transmisséo. A disposicao das engrenagens pode ser vista da
Figura A.2 do Apéndice I.
Com esses dados, obteve-se o diametro primitivo teérico da polia a ser acoplada no
motor, através da equacao 5.2:
d, = 22X (5.2)

Zxd3

onde d; é o didametro primitivo da polia acoplada ao motor [mm], d, o diametro estimado para a
polia menor [mm], d; e d4 os didmetros primitivos das engrenagens utilizadas [mm] e z é a
relacdo de transmisséo desejada.

Tabela 5.2 - Diametros utilizados no calculo da relacao de transmissao.

z d; [mm] d, [mm] ds [mm] | dg [mm]
8,14 85,47 35,00 80,00 24,00

O diametro real das polias, assim como a relagédo de transmissao final do equipamento,
foram obtidos apds o dimensionamento da correia.

5.2. Dimensionamento da Correia

Para a escolha do modelo de correia adequada a este equipamento, utilizou-se o
programa Design Flex Pro®, fornecido pela fabricante de correias Gates®. Na utilizacdo deste
programa necessitou-se, obrigatoriamente, realizar a entrada de alguns dados, sendo eles:
poténcia do motor (2,24 kW), condicdes de operacao (torque e carga uniformes), rotacao [rpm]
do motor, relacdo de transmissdo nas polias, distancia entre centros das polias
(aproximadamente 400 mm). Além disso, podiam ser inseridas restricdes dimensionais no
conjunto de polias, as quais foram: didmetro de eixo na polia acoplada ao motor (19,05 mm)
didmetro de eixo na polia menor (10 mm) e didmetro externo maximo de 40 mm nesta mesma.
Com esses dados, o programa gerou as op¢des mostradas na Figura 5.1.

Belt

Prod DriveR | DriveN | dN Rel. , | CD ACD Width
Line | Delt (mm) (mm) rem | ARPMHODR | eodi 4 mm) | (mm) [F'h'f]” (mm)
MicroV PJ9ES12 J80.00 J3200 42500 102 10 10 3 I 542 2
MicroV PJI016M0 JB500 J3600 40139  -134 10 10 412 12 509 12

Figura 5.1 - Opc¢oes de correias geradas pelo programa Desing Flex Pro®.

Dentre as duas opgles apresentadas, escolheu-se 0 modelo PJ965/12 (comprimento
externo de 965 mm e 12 frisos) com polia maior de 80 mm de didmetro e menor com 32 mm.
Justifica-se a ndo escolha do segundo modelo pelos didmetros de polias sugeridos, os quais
causariam uma redugdo na relagdo de transmissdo, sendo preferivel um leve aumento de
2,33%, resultando numa relagéo de transmisséo de 8,33.
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Como pdode ser visto, ambos os modelos de correias sugeridos pelo fabricante eram do
tipo Micro V. Este fato se deve principalmente a restricdo de didmetro na polia menor, pois
segundo o catalogo da Gates, as mesmas sdo indicadas para transmissdes compactas.

5.3. Dimensionamento das Engrenagens

Conforme citado anteriormente, as engrenagens escolhidas possuem diametro primitivo
de 24, 36 e 80 mm. Consultando-se o catalogo fornecido pela fabricante KHK Stock Gears,
escolheu-se primariamente engrenagens em aco carbono de médulo 1, com 24, 36 e 80
dentes. A fim de se verificar a adequacao ou nado destas engrenagens as condicdes de carga e
operacdo do equipamento, foi necessario avaliar a sua resisténcia a fadiga por flexdo, sendo
desconsideradas, neste trabalho, as falhas causadas por fadiga por contato.

Segundo Shigley, et. al., 2005, para o calculo de resisténcia a fadiga por flexdo é
necessario estimar a tensdo de flexdo no pé do dente de engrenagem, através da equacao 5.3
indicada pela AGMA (Associacdo Americana de Fabricantes de Engrenagens):

1 KyKg

0y = WK, KoKy 2

(5.3)

sendo, W; é a forca tangencial na engrenagem [N], K, € o fator de sobrecarga, e leva em conta
os choques decorrentes da fonte de acionamento e da carga, K, é o fator dindmico, aplicado
com o intuito de levar em consideracdo o efeito das tolerancias de fabricacdo nos choques
sofridos pelos dentes devido as diferencas dimensionais, Ks € o fator de forma, e leva me conta
a nao uniformidade do material devido ao tamanho, b é a largura de face da engrenagem [mm],
m é o moddulo da engrenagem [mm], Ky € o fator de modificacdo para levar em conta a
distribuicdo ndo uniforme de tensdes ao longo da linha de contato , Kz é o fator de espessura
da borda, e pode ser incluido quando a espessura da borda for muito fina, gerando falha por
fadiga na mesma ao invés de na raiz do dente, e, por ultimo, Y; é o fator de geométrico, que
leva em conta o numero médio de dentes em contato no engrenamento.

Para a determinacdo da forca tangencial na engrenagem maior utilizou-se a equacgao
5.4:

W, = ZPm(c;ﬂ (5.4)

onde, W, é a forca tangencial [N], Pmotor € @ poténcia fornecida pelo motor [W], @ é a velocidade
angular na engrenagem [rad/s] e d é o diametro primitivo da mesma [m].

Para a obtencgéo do fator K,, utilizou-se a tabela fornecida na pagina 711, em Shigley,
et. al., 2005. Para este projeto, considerou-se as condigbes de operacdo do motor e do
equipamento como moderadas, sendo o valor de K, igual a 1.

Na obtencéo do coeficiente K,, utilizou-se a equagéo 5.5:

2
0,25(12-Q,)3

2
50+56|1—0,25(12—-Q,)3|+V200V

K, = (5.5)

50+56

2
1—0,25(12—Q,,)§]

sendo K, o fator dindmico, Q, tem valor numérico igual ao indice de qualidade da engrenagem,
considera-se como 6 para a engrenagem calculada, e V é a velocidade tangencial na mesma
[m/s].

O fator de forma K, por sugestdo da AGMA, pode ser estimado como igual a 1 quando
nao se possui maiores informacdes a respeito das ndo uniformidades no material.

Obteve-se fator Ky utilizando-se a equacéo 5.6:
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Ky =1+ Cne(CppCom + CingCime) (5.6)

sendo todos os valores obtidos a partir da utilizagéo de tabelas encontradas nas paginas 705 e
706, em Shigley, et. al., 2005.
Para o calculo do fator Kg utilizou-se a equagéo 5.7:

1,61In (%“‘f) <12
Ky = R ¢ (5.7)
tr
1, B> 12
he

sendo, tr igual a espessura de borda abaixo do dente [mm] e h; igual a altura do dente [mm].
Para as engrenagens deste projeto, o valor de Kg é igual a 1.

O fator Y, (ou J) pdde ser obtido utilizando-se a tabela constante na pagina 699, em
Shigley, et. al., 2005, obtendo-se um valor de 0,42 para a engrenagem com 80 dentes e 0,36
para a de 24 dentes.

ApOs a determinacd@o da tensao de flexao na raiz do dente, esta devia ser comparada
com a resisténcia a fadiga do mesmo. Segundo Shigley, et. al., 2005, esta pode ser estimada
através da equacéo 5.8:

_ 9P YN
Oall = "7 (5.8)

onde, oy representa a resisténcia a fadiga por flexdo [MPa], orr é a tensdo admissivel por
flexdo [Mpa], Yy € o fator de ciclagem de tenséo para flexao, Y, € o fator de temperatura, Yz € 0
fator de confiabilidade e S é o fator AGMA de seguranca.

Para acos de grau 1, endurecidos por completo, orp € calculado pela equacéo 5.9:

orp = 0,533.HB + 88,3 (5.9)

onde HB é a dureza do aco utilizado, na escala Brinell.
Para uma vida estimada entre 12° e 10 ciclos, para acos com dureza entre 160 e
400HB, o fator de ciclagem Yy pode ser estimado interpolando-se a equacéo 5.10:

1,3558N 90178 OB = 160
=" ’ 5.10
N {1,6831N‘°'°323, HB = 400 (.10
onde N é o numero de ciclos.

O fator de confiabilidade, Y, introduzido para considerar-se o efeito da distribuicdo
estatistica de falhas por fadiga € igual a 1,25 para uma confiabilidade de 99,9%.

Para temperaturas no corpo de engrenagem inferiores a 120 °C, o fator de temperatura
Ygé€igual a 1.

Apos a determinacgéo da tenséo de flexdo no pé do dente, o, € da resisténcia a fadiga,
oal, POde-se calcular o coeficiente de seguranga N, utilizando-se a equacgéo 5.11:

Op

N, =2 (5.11)

Oall

Através do procedimento indicado acima, e considerando-se o contato entre uma
engrenagem de 80 dentes e apenas uma de 24 obtiveram-se os resultados mostrados na
Tabela 5.3 (com dados dos material obtidos no catdlogo KHK, 2012).
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Tabela 5.3 - Resisténcia a fadiga por flexdo nas engrenagens.

Modelo | N2dedentes | Material | Mddulo Dureza cal(MPa) | o, (MPa) (S

5524 24 80,89 1,68
Aco 1045 1 194 HB 135,81

SS80 80 67,73 2,01

Como pode ser observado, as engrenagens escolhidas atendem aos requisitos do
projeto, com uma margem de seguranca satisfatéria.

Ainda cabe destacar que nao se realizou o calculo para as engrenagens de 36 dentes,
gue acionam os demais rolos, devido ao fato de a carga na mesma ser significativamente
menor que nas demais.

5.4. Dimensionamento dos Rolamentos

Para a escolha do rolamento a ser utilizado, partiu-se da condicionante inicial de que o
didmetro externo deveria se situar na faixa de 20 mm, a fim de possibilitar a montagem dos
rolos em série. Com esta condicdo, analisou-se o catalogo fornecido pela empresa NSK, e
verificou-se que os rolamentos do tipo rigido de esferas da série 6.800 e 6.900 cumpriam esse
requisito, pois sdo especificados para didmetros de eixo de 10 mm e alojamento de 19 e 22
mm, respectivamente, além de ambos operarem normalmente na rotacéo desejada.

A fim de se escolher o0 modelo exato do rolamento, utilizou-se o procedimento indicado
pelo fabricante, calculando-se a vida nominal, em horas, e o coeficiente de seguranca para
carga estatica. Segundo o catalogo NSK, 2012, para uma confiabilidade de 90%, temperatura
de operacdo de até 150°C e uma boa lubrificacdo, estimou-se a vida nominal através da
equacdo 5.12:

6 3
Ly == (%) (5.12)
onde L, é a vida nominal do rolamento [horas], n € a rotacdo do mesmo [rpm], C, € a
capacidade de carga dindmica [N] e P é a carga equivalente [N].

Obtiveram-se o valor da capacidade de carga estatica C, e dindmica C,, para cada
rolamento, através do catalogo do fabricante.

A carga dindmica equivalente P [N] foi obtida através da equacéo 5.13:

P=X.F.+Y.F, (5.13)

onde X e Y séo os coeficientes de carga radial e axial, respectivamente, F, € a carga radial [N]
e F, é a carga axial [N].

As cargas radial e axial foram obtidas através do carregamento de projeto em cada
mancal, corrigido por um fator para levar em conta a condi¢cdo de operagéo. A equacgéo 5.14 é
valida para os dois tipos de carga.

F=f.F (5.14)

onde F é a carga corrigida [N], fa € o fator de operacdo e F’é a carga ndo corrigida [N].

Segundo o catédlogo do fabricante, para uma condicdo de operagdo suave e sem
choques, o valor de fy situa-se entre 1 e 1,2, sendo escolhido um valor de 1,1 para este
trabalho.

Os valores dos coeficientes X e Y foram obtidos utilizando-se o catalogo fornecido pelo
fabricante. Para os modelos 6.800 e 6.900, o valor de X é igualal e ode Y éigualaO.

Para a determinacdo do coeficiente de seguranga para carga estatica, utilizou-se a
equacédo 5.15:
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N =% (5.15)

Po

onde C, é a capacidade de carga basica estatica [N], tabelada para cada rolamento, e P, é a
carga estética equivalente [N], obtida através da equacéo 5.16:

0,6.F +0,5.F, > 08

P, = r (5.16)
Fa

E, = 0,8

T

Para a utilizacdo do procedimento supracitado, considerou-se que a carga estatica em
cada rolamento seria devida exclusivamente ao peso maximo aplicado pelo pneu ao solo
(750,5 N), e que esta carga seria sustentada por apenas dois rolos (quatro rolamentos) vindo
esta acepcdo em favor da seguranca, visto que quando em utilizacdo, mais de dois rolos
estardo sustendando a carga. Além disso, considerou-se inexistente as cargas axiais.
Utilizando-se o programa Ftool, verificou-se que a carga estatica é de aproximadamente 227 N.
Os diagramas gerados pelo programa podem ser vistos na Figura A.4 no Apéndice Il e os
valores calculados pela Tabela 5.4.

Tabela 5.4 - Valores calculados para os rolamentos.

Tipo deixo (MM) | Dexierno (MM) | F (N) | C, (N) | Co (N) | Ly (horas) N
6.800 ZZ 10 19 250 1720 840 385 3.4
6.900 ZZ 10 22 250 2700 | 1270 1487 5,1

Através da Tabela 5.4, escolheu-se o rolamento 6.900 ZZ, blindado e vedado, pois o
mesmo apresenta uma 6tima durabilidade e ndo necessita lubrificacao.

5.5. Dimensionamento dos Rolos

Para se garantir o funcionamento do equipamento, foi necessario definir-se o material a
ser utilizado nos rolos a fim de assegurar que 0s mesmos resistirdo adequadamente as
solicitacBes estaticas e dinamicas impostas pela utilizacdo do equipamento.

Segundo Shigley, et. al., 2005, o valor tedrico para o limite de resisténcia a fadiga
(tensdo abaixo da qual o componente tem vida infinita) pode ser obtido utilizando-se o seguinte
critério da equagéo 5.17.

—
e

(5.17)

0,504. Oy, Oy < 1460 MPa
{ 740, 0y > 1460 MPa

onde S’c representa o limite tedrico de resisténcia a fadiga [MPa] e o, a tensédo de ruptura do
material [MPa].

Para se ajustar o resultado desta equacdo para as particularidades de cada projeto e
condi¢Bes de operagdo, devem-se introduzir coeficientes de ajuste, equagéo 5.18.

Se = Stkakpkckakoky (5.18)

onde S, é a tensdo limite de resisténcia a fadiga [MPa], k, o fator modificador relativo ao
acabamento superficial, k, o fator relativo a dimenséo, k. o fator relativo a modificacdo de
carga, kq o fator de modificacdo de temperatura, k. 0 fator de confiabilidade e k; o fator de
modificacdo devido a efeitos variados.

O parametro k, foi estimado utilizando-se a equagéo 5.19:
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k, = aarupb (519)

com os valores dos coeficientes “a” e “b” tabelados. Segundo Shigley et al., 2005, para um
material usinado, o valor de “a” é de 4,51 e o do expoente “b” é igual a -0,265.
O fator k,, relativo a dimenséo do eixo, para cargas de flexdo ou torcdo, e didmetros da

secdo transversal circular entre 2,79 e 51 mm, foi estimado pela equagéo 5.20 como:
k, = 1,24d~%107 (5.20)

onde d é o diametro da sec¢ao circular [mm].

Para eixos sujeitos a flexdo, o fator k. é igual a 1.

Para eixos operando a temperaturas de até 450°C, ndo existe influéncia desta sobre o
limite de resisténcia a fadiga, assim kq = 1.

O fator k. assume o valor de 0,753 para uma confiabilidade de 99,9% e o fator k; pode
ser estimado como igual a unidade quando se carece de maiores informacdes.

A fim de se determinar a vida em fadiga de um componente, deve-se comparar o limite
de resisténcia a fadiga com a maxima tensao trativa no componente. Segundo Shigley, et. al.,
2005, a presenca de descontinuidades em uma peca aumenta a tensdo tedrica
significativamente. Assim, para se calcular a tensdo no ponto onde ocorre a transicdo de
didametros utilizou-se a equacgéo 5.21:

kf.M.32
O'f = W (521)
onde M é o momento fletor no ponto considerado [Nmm], ki é o fator de concentracdo de
tensdes para fadiga e d € o didmetro menor [mm].
Quando a concentracdo de tensdes se der por uma transicdo de diametro, obtém-se o
valor do concentrador de tensao para fadiga, k; através da seguinte equacao 5.22:

k¢

139
Orup

2(k¢—1
142ke= DN

k¢ VT

ke = (5.22)

onde k; é o fator geométrico de concentracdo de tenséo (obtido na tabela da pagina 921, em
Shigley, et. al., 2005), oy, € a tenséo de ruptura do material e r € o raio de transi¢do [mm].

Neste projeto, os rolos foram dimensionados para que obtenham vida infinita. Assim,
deveria se garantir que para o material escolhido, o; seja menor que S. Devido a esta escolha
de projeto, ndo se fez necessario o calculo do nimero de ciclos até a falha em materiais que
nao satisfizessem essa condicao.

Além da resisténcia a fadiga, € necessario garantir que o componente também seja
capaz de resistir ao carregamento estatico. Assim, fez-se necessario calcular a maxima tenséo
atuante na peca, e compara-la com a tenséo de escoamento do material.

Nos pontos onde ocorrem as transi¢cdes de didmetro, deve-se corrigir a tenséo estatica
atuante a fim de levar em conta a concentracdo de tensdes, além disso existe a presenca de
um esforco cortante devendo-se utilizar a tensdo de von Misses para se encontrar a tensdo
equivalente:

o = | (252)" 43 (25) (529

onde V representa o esfor¢co cortante no ponto [N], sendo as demais variaveis iguais as
apresentadas nas Equacgbes 5.21 e 5.22.



13
A situacdo de carregamento nos rolos é a mesma que a considerada para 0S
rolamentos, podendo ser vista na Figura A.4 no Apéndice Il. A Figura 5.2 ilustra o ponto de
aplicacdo da carga, bem como as dimensdes do rolo.

Y r , P .

Figura 5.2 - Ponto de aplicacédo da carga no rolo.

Verificou-se que o ponto de maior solicitacdo no componente encontra-se na transicao
de didametro que ocorre a 170 mm na Figura 5.2, sendo este o ponto de interesse para o
calculo.

Para a escolha do material do eixo, avaliaram-se trés possibilidades diferentes: ago AlSI
1040 (temperado e revenido a 205°C), aco AISI 1095 (temperado e revenido a 540°C) e 0 aco
inoxidavel AISI 420 (temperado e revenido a 205°C). As propriedades mecéanicas destes
materiais foram obtidas através de tabelas encontradas em Shigley, et. al., 2005, em eFunda,
2012.

Tabela 5.5 - Resisténcia a fadiga e ao escoamento.

. c o Se o . o
Material | B2y | pay | (MPa) | (Pay | Vi@ Mpa) | "
AISI 10401 | 5930 | 779.0 | 2263 | 308.9 i 3216 |18
AISI 10951 | 6760 | 1.090.0 | 2896 | 3124 i 3216 |21
AISI 4202 | 1.480.0 | 1.720,0 | 3457 | 3157 |INFINTO| 3216 |46

1 Shigley, et. al., 2005
2 eFunda, 2012

Como pode ser visto todos 0os materiais considerados resistem com boa margem as
solicitagcOes estéticas, entretanto, no que tange a fadiga, somente o aco inoxidavel AISI 420
possui vida infinita, sendo assim o escolhido.

5.6. Resisténcia Estrutural

A estrutura do equipamento sera construida utilizando-se perfis retangulares de aco de
40 x 20 x4 mm e de 60 x 40 x 4 mm, ambos em aco AlSI 1008.

Necessita-se, contudo verificar a adequacdo destes materiais as condigbes de
carregamento do equipamento. Assim, realizou-se o calculo das tensdes atuantes no ponto de
maior carregamento no equipamento, a qual é a estrutura em formato de pdrtico que possui
uma viga formada por um perfil de 40 x 20 mm e duas colunas com perfil de 60 x 40 mm.
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Figura 5.3 - Estrutura do equipamento em formato de portico.

Para se calcular a maxima tensdo atuante na estrutura, utilizou-se a equagao 5.24:
M.
g== (5.24)

onde ¢ é a tensdo atuante na estrutura [MPa], M € o momento fletor [Nmm], | € o momento de
inércia [Nmm?“] e ¢ é a distancia entre o centro de massa da secdo e a posicdo mais esterna da
mesma [mm].

Para a obtencado dos esforcos atuantes no portico, utilizou-se o programa Ftool, e
considerou-se que cada portico suportasse a metade do peso total sobre a estrutura
(considerado como o peso aplicado ao pneu, peso estimado do pneu, peso da sede dos
rolamentos e peso dos rolos) totalizando aproximadamente 525 N por p6rtico. O momento de
inércia foi obtido utilizando-se o programa SolidWorks. Ainda, visando o célculo, considera-se
gue a carga € distribuida uniformemente na regido abaixo da sede dos rolamentos. Os
diagramas gerados pelo programa podem ser vistos na Figura A.5 no Apéndice Il. Com essas
consideracfes, gerou-se a Tabela 5.6, mostrando a maxima tensdo atuante na estrutura. As
propriedades do aco foram obtidas em eFunda, 2012.

Tabela 5.6 - Tensdo maxima no portico.

Material | cesc (MPa) | o (MPa) n
Aco 1008 180 35,6 5,05

Como pbde ser visto, os perfis disponiveis atendem com seguranca 0s requisitos de
projeto, dispensando demais verificacdes.

Ainda no dimensionamento estrutural, foi necessario definir-se o diametro minimo a ser
utilizado na fabricagdo da haste/eixo que aplica peso ao pneu. Para obtengdo deste dado,

utilizou-se a equacéo 5.25:
d= 3/7:;‘4 (5.25)

onde d é o didmetro minimo para a haste [mm], M é o momento fletor maximo [Nmm], n é o
coeficiente de seguranca desejado e cesc a tensdo de escoamento do material [MPa].

Para a utilizado desta equacgdo, considerou-se a haste como biapoiada, com um
segmento em balancgo, no qual foi aplicado o peso. Com esses dados, com auxilio do programa
Ftool (Figura A.6 no Apéndice Il), e com as propriedades mecéanicas dos acos obtidas através
de tabelas encontradas em Shigley, et. al., 2005, gerou-se a Tabela 5.7:
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Tabela 5.7 - Diametros da haste para diferentes materiais.

Material Gesc (MPa) n Amin (MM)
Aco 1020 (Laminado a quente) 210,0 1,6 28,7
Aco 1020 (Normalizado a 870°C) 346,5 1,6 24,3
Aco 1045 (Laminado a frio) 550,0 1,6 20,8

Neste trabalho ndo se optou por um ou outro material, escolha essa que se fara apés o
conhecimento do modelo da junta universal acoplada a haste.

5. CONCLUSOES

O objetivo principal deste trabalho foi o de projetar um equipamento para medir esfor¢os
de rolagem em um pneu utilizado pelo veiculo Baja. A configuracdo geral do equipamento foi
realizada baseada em solu¢6es apresentadas por outros autores, endo diferenciada no método
de simulacéo da pista de rodagem que conta com uma série de rolos.

Esta configuracdo para a pista de rodagem faz com que seja necessaria uma alta
rotagdo nos rolos, de aproximadamente 14.000 RPM. Esta elevada rotagdo, aliada a carga
aplicada, gera a necessidade de uma atencao especial a prevencao da falha por fadiga nos
rolos, principalmente devido a mudanca diametro presente nos mesmos, sendo para tal
necessaria a escolha de um material de altissima resisténcia mecanica.

Durante o dimensionamento, realizou-se ainda a escolha da correia, polias,
engrenagens e rolamentos, e com intuito de facilitar a obtencdo dos mesmos nho momento da
fabricacdo, escolheram-se modelos de facil obtencdo no mercado.

Os célculos realizados atestam a viabilidade técnica do projeto, podendo-se seguir para
a etapa de construcao da estrutura e dos roletes do equipamento.
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APENDICE | - Desenhos do Equipamento.

Figura A.2 - Detalhe da instalacéo das engrenagens e polia menor.

Figura A.3 - Sistema de medicao de forca, com célula de carga representada em vermelho.
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Apéndice Il - Diagramas de carregamentos, esforgos cortantes e momentos fletores.

52N

—22667 —226687

AN p— T L7,
= _—HB} P

Figura A.5 - Carregamento, esforco cortante e momento fletor no portico.
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Figura A.6 - Carregamento, esfor¢o cortante e momento fletor na haste/eixo.



APENDICE Ill - Desenhos de fabricacéo.

Figura A.7 - Indicacdo das pecas do equipamento.

ML M® DA PECA MATERIAL  |@DT.
1 Travessa A AlSl 1008 1
2 Folo gera ATST 420 T2
3 MSE/SEKF 490071 - kL]
< SEF - Forca de seguranga ERMD - 70
5 SEF - Arruela de Teguranga MED - 70
& Sede dos rolos - Deslizante ACD F
7 Travessa T AlSl 1008 4
:] Travessa B AT TOCE L
2 Maoncal polia menor - fixo AZD 2
10 Eixo A ACC 1
11 Engr. KHE - 80 dentes Modula 1 - 551-80A - 1
12 Polia 32mm - Correig Micro V12 - 1
13 P& AlS| 1008 4
14 Apocic do tubo AlSl 1008 1
15 Tuioo 1 ACO 1
16 Tubo 2 ACO 1
17 Sede dos rolos - Fixoe COo 2
- 18 Folo 2 engrenagens A5l 420 2
1% |Engre. KHEK - 24 dentes Modulo 1 - 551-24C - &
20 Rolo 1 engrenagem AlSl 42 2
21 Mancal polia menaor - Deslizante AZD 2
22 Sede infericr engr. 34 - Fixo AZD 1
23 sede infericr engr. 34 - Deslzante AL 1
24 Eixc B ACD 2
25 Engr. FRE - 38 denfes Modula T - E51-388 - 2
28 sede supericr engr. 38 - Deslzanfe AL 1
27 sede supenor engr. 36 - Flxo AL 1
28 Correia Micro ¥V - Gates PJ?45/2 - 1
2% Actor 3HP - 1
30 Polia 80mm - Correig Micre V12 - 1
31 Parafuso M4 - 0.7 - 60 mm - =]
3z Porca M4 -0.7 - 3z
a3 Porafusc M4 - 0.7 - 30 mm - 4
34 Porafusc M4 - 0.7 - 35 mm - 4
as Porafusc M5 - 0.8 - 55 mm - 4
3é Porca M5 - 0.8 - 4
ar Porafusc M4 - 0.7 - 45 mm - 20

Figura A.8 - Lista de materiais.
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Figura A.9 - Exemplo de para rolamentos dos roletes.
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Figura A.10 - Exemplo de sede para rolamentos dos eixos para engrenagem de 36 dentes.
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Figura A.11 - Um dos eixos para engrenagem.
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