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RESUMO

BACCHI, F. H. Dimensionamento dos principais componentes de uma bomba de
engrenagens aplicada a um veiculo de alta performance. 2018. 88p. Trabalho de
Concluséo do Curso de Engenharia Mecanica, Universidade Tecnolégica Federal do
Parana - Pato Branco.

Muitas vezes em veiculos de alta performance encontram-se dificuldades referentes
a alimentacéo de combustivel. As solugdes de bombas de combustivel disponiveis em
mercado ndo suprem a demanda requerida para a alimentacao desse tipo de veiculos,
sendo necessaria uma readequagao do sistema ou o uso de mais de um desses
componentes, funcionando em paralelo. Porém estas modificacbes podem ocasionar
muitos problemas para o sistema de alimentacdo. Este trabalho foi desenvolvido
baseando-se na necessidade de uma maior vazido da bomba de combustivel para
esse tipo de veiculos. Foram elaborados os dimensionamentos dos principais
componentes de uma bomba mecanica de engrenagens, voltando sua aplicagdo a um
veiculo de alta performance, que neste caso, trata-se do veiculo utilizado pela equipe
UTECH Performance, da Universidade Tecnoldégica Federal do Parana — Campus
Pato Branco. Neste trabalho s&o realizados os dimensionamentos e adequagdes do
eixo de transmissao, do engrenamento, da chaveta para polia, e da espessura minima
para carcaca, além de serem apresentados os calculos de verificagdo para vida util
dos rolamentos selecionados.

Palavras-chave: Bomba de combustivel, Veiculo de alta performance, Eixo de
transmissao, Engrenagens, Rolamentos.



ABSTRACT

BACCHI, F. H. Design of the main components of a gear pump applied to a high-
performance vehicle. 2018. 88p. Final paper of the Mechanical Engineering Course.
Federal University of Technology, Parana — Pato Branco.

Talking about high performance vehicles, difficulties about the fuel system are usually
found. The solutions for fuel supply available in the market to this type of vehicle, does
not provide the necessary demand of fuel, thus it is necessary to rearrange the system
or to use more of these pumps, shunt connected. However, these modifications can
cause a lot of problems in the system or in the components. This paper was developed
given the need of a higher fuel rate, provided by the fuel pump to this type of vehicles.
There were elaborated the design of the main components of a gear pump, applied to
a high-performance vehicle, that in this case is the vehicle used by the UTECH
Performance team of the Federal University of Technology — Parana — Campus Pato
Branco. In this paper are presented the design and the adjustments to the transmission
shaft, the gears, the pulley keyway, the minimum thickness for the housing pump and
besides being presented the bearings life check.

Keywords: Fuel pump, High-performance vehicles, Gears, Transmission shaft,
Bearings.
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1 INTRODUGAO

A busca pela melhora dos componentes de um veiculo se intensifica cada
vez mais com o passar do tempo. Em sistemas como o de veiculos de alta
performance, melhorar o funcionamento ou o resultado final de um dos componentes
pode ter grande influéncia no resultado final de um projeto, gerando um ganho de
poténcia, melhorando o rendimento, diminuindo o risco de quebras, aumentando a
autonomia do mesmo.

Para que possam ser arranjadas as condigdes ideais de funcionamento, o
motor de um veiculo possui sistemas complementares, como por exemplo o sistema
de alimentacdo de ar e combustivel, sistema de arrefecimento, sistema de
lubrificagao, sistema elétrico, entre outros.

Voltando um olhar mais focado para o sistema de alimentacdo de
combustivel do motor de veiculos de alta performance, encontramos uma variedade
limitada de bombas de combustivel, se levarmos em consideracdo os tipos de
funcionamento das que sdo produzidas comercialmente nos dias de hoje. Segundo
Truosolo (2013), normalmente sao usadas bombas elétricas, comandadas por meio
de relés de poténcia, que sao ligados a saida (output) do médulo de controle do motor
(ECM).

O uso de uma dessas bombas muitas vezes nédo € capaz de suprir a
alimentacgao desse tipo de veiculos, devido ao fato destas n&o alcangarem as vazdes
necessarias. Para se aumentar a vazao de uma bomba elétrica, € necessario um
aumento de corrente e tensao, fato este que provocaria falhas graves no sistema
elétrico do veiculo, entdo se faz necessario o uso de mais de uma bomba como
alternativa para superar este obstaculo. Porém, bombas elétricas acabam falhando
com frequéncia devido a uma série de fatores, tais como o acumulo de impurezas no
tanque, pré-filtro entupido ou danificado, sobrecarga de corrente de obstrugao, avaria
no filtro de combustivel, aplicacdo incorreta ou ainda o uso de combustivel adulterado
ou de baixa qualidade (PELLEGRINO, 2013). Entdo o uso de mais de uma dessas
bombas ndo é a solucdo ideal, visto que para veiculos de alta performance os
componentes sao dimensionados perto de seus valores limites de funcionamento.

Além disso, outro fator importante para ser levado em conta, € que veiculos

de alta performance ndo tem a mesma frequéncia de uso quando comparado a
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veiculos usados em nosso dia a dia, fato este que pode causar o engripamento da
bomba.

Uma alternativa para que este problema seja solucionado seria o uso de
outro tipo de bomba. Um dos modelos que poderiam ser utilizados seria uma bomba
mecanica de engrenagens. Este modelo tem seu funcionamento por meio de um
mecanismo de engrenagens, e funciona de modo totalmente mecanico, ja que sua
fonte de energia vem de um acoplamento ao eixo. Segundo Henn (2006) estas
bombas podem ser usadas para transportar uma grande variedade de liquidos, e com
uma ampla faixa de vazdes, para diferentes pressodes, viscosidades e temperatura. O
autor também nos diz que suas vazdes podem variar de 0,2 a 1000 m?¥h, e suas

pressdes de descarga podem chegar a 210 bar.
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2 OBJETIVOS

2.1 OBJETIVO GERAL

Realizar o dimensionamento dos principais componentes de uma bomba
mecanica de engrenagens que consiga suprir adequadamente a alimentagao de

combustivel de veiculos de alta performance.

2.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

Este trabalho tem como objetivos especificos:

o Estabelecer parametros de trabalho para a bomba de acordo com
as necessidades da equipe UTECH Performance;

o Dimensionar o sistema de engrenamento para a bomba mecanica
de engrenagens;

o Dimensionar o eixo principal para suporte do sistema de
engrenamento e para a ligagdo ao motor do veiculo;

o Dimensionar a espessura minima para a carcaga para a bomba;

° Dimensionar os rolamentos e verificar sua vida util.
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3 REVISAO BIBLIOGRAFICA

3.1 MAQUINAS DE DESLOCAMENTO POSITIVO

Maquinas de fluido sdo equipamentos utilizados para conversdo de
energia, seja ela extraida do fluido e transformada em energia mecéanica ou de
maneira oposta, onde a energia mecénica é transferida para o fluido utilizado.

Segundo Munson (2006), de uma maneira simples, bombas hidraulicas sdo
as que fornecem energia ao fluido, e turbinas sao as que retiram energia do fluido, em
outras palavras o fluido atua sobre a prépria turbina.

Dentre os diferentes métodos para classificarmos maquinas de fluidos,
duas categorias principais podem ser ressaltadas, as de deslocamento positivo e as
de deslocamento nao positivo, que também sdo conhecidas como turbomaquinas.

Nas maquinas de deslocamento positivo, que também sao chamadas de
estaticas, o fluido € forgado a variar sua energia, onde circula dentro da propria
maquina, e dentro desse confinamento o mesmo passa por alteracdes de pressao,
causadas pela variagdo do volume da maquina (Brasil, 2013). Munson (2006) destaca
que € imprescindivel lembrarmos que o trabalho realizado e a pressdo sao causados
por forgas estaticas e nao dinamicas. Como exemplos desse tipo de maquina pode-
se citar, os motores de combustdo interna, bombas de encher pneus, o coracéo
humano, ou ainda as “Bombas de Engrenagens” (Gear Pumps), que sao ilustrados na
Figura 1.

Nas turbomaquinas o fluido tem ou nao variagbes de energia, causadas
pelos efeitos dindmicos da corrente fluida. A corrente fluida é originada devido ao fluxo
continuo de fluido que passa através da maquina, principio basico do funcionamento
deste tipo de equipamento. Elas sdo baseadas em um rotor, formado por arranjos de
pas, canecas, ou canais, organizados ao redor de um eixo de rotacdo. A partir do
movimento desse rotor, efeitos dindmicos sao produzidos, estes podem fornecer
energia ao fluido, ou remover energia dele. Como exemplo deste tipo de maquina de
fluxo pode-se citar, ventiladores radiais e axiais, as bombas d'agua centrifugas,
turbocompressores, turbina das turbinas a gas dos avides, as turbinas a vapor, entre

outros. A Figura 2 ilustra alguns exemplos de turbomaquinas.
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Figura 1 - Exemplos de dispositivos de deslocamento positivo.
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Fonte: Munson (2006).
Figura 2 - Exemplos de turbomaquinas.
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1 Raotor 'I"’
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|
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N =e= _
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Rotor
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Fonte: Munson (2006).

Esta secao ira tratar apenas sobre maquinas de deslocamento positivo,

dando mais atencgao para as bombas, e com um enfoque especial para as bombas de
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engrenagens. O Quadro 1 mostra a classificagdo das bombas de deslocamento

positivo em relagdo ao seu principio de funcionamento.

Quadro 1 — Classificagdo das bombas de deslocamento positivo

Pistao

Bombas Embolo

Alternativas Diafragma

Engrenagens

Deslocamento Lébulos

Bombas rotativas Parafusos

Positivo Palhetas

Pistao

Fonte: Adaptado Senai-SC (2004).

Maquinas de deslocamento positivo fornecem quantidades constantes de
combustivel, fato este que facilita o calculo da vazdo média tedrica dessas bombas.
Se considerarmos que o fluido n&o retorne das regides com alta presséo para as de
baixa pressédo (devido as folgas especificas do equipamento), e também se for
considerado o fluido como incompressivel, REESE at al (2007) nos diz que a vazao

volumétrica média Q é calculada pela equacéo 1:

W*Z*xn

Q= 60 (1)

Onde o volume caracteristico de cada um dos componentes do
bombeamento é representado por w, o numero de rotagbes por minuto (Rpm) da
bomba é representado por n, e finalmente z, representa o niumero de componentes
de bombeamento, ou melhor, a quantidade de volumes caracteristicos para cada volta

do eixo:

3.2 BOMBA DE ENGRENAGENS

Bombas de engrenagens sdo um dos tipos de bombas hidraulicas mais
utilizadas nos dias de hoje devido a sua versatilidade no quesito de vazdes e pressdes
que podem ser atingidas. Este tipo de bombas possui uma construgao
consideravelmente simples, onde geralmente as unicas pegas que podem se mover,

sdo as proprias engrenagens. Segundo Henn (2006), estas bombas sao formadas
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baseadas em duas engrenagens, com um sistema de engrenamento que gira interna
ou externamente. Senai-SC (2004) explica que devido ao desengrenamento que
ocorre entre os elementos motor e movido, nos vaos formados entre os dentes da
engrenagem e a parede da carcaga, o liquido € movido da se¢ao de entrada para
segao de saida da bomba. A partir do momento que ocorre o reengrenamento, o
liquido sofre agao de pressao e é forgado a sair da bomba.

Santos (2007), afirma que o sistema de engrenagens em funcionamento,
teria a fungao de bloqueio do fluido, para que ele n&o retornasse para a entrada, porém
com a atuacao da pressao e de uma folga pequena que existe entre as engrenagens,
o fluido acaba retornando a entrada e reentrando no ciclo. A questao a ser levantada
€ que este retorno de fluido € benéfico para o sistema, pois essa pequena quantidade
de fluido que volta ao inicio do ciclo serve como sistema de lubrificagcdo dos
componentes, de uma maneira geral impedindo que eles sofram desgaste prévio. Na

Figura 3 pode-se observar um esquematico com o fluxo do fluido e suas diregdes.

Figura 3 — Bomba de Engrenagens Externa Simples

Bomba de Engrenagens

Fonte: Lopes (2007).

3.2.1 Bomba de engrenagens externas

De uma maneira simplificada a bomba de engrenagens externa como ja
citado anteriormente utiliza-se de um par de engrenagens, porém estas devem ser
iguais, diferentemente das que utilizam engrenamento interno. Estas engrenagens
sdo internas a uma carcaca, que possui uma entrada e uma saida para o fluido.

De acordo com Dalla Lanna (2005), o par de engrenagens, possui uma
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engrenagem motora e uma movida, a engrenagem responsavel por movimentar o
sistema € acoplada a um eixo que vai até a lateral externa de uma das tampas usadas
para vedar o sistema. Esse eixo serve para acoplamento a um sistema externo usado
para movimentar a bomba, e através dele que é feita sua regulagem, juntamente com

outros fatores.

Figura 4 - Bomba de Engrenagens

Carcaca

Buchas

'

Buchas

\

Engrenagens
Fonte: Dalla Lana (2005).

Na Figura 4 pode-se observar o sistema de engrenamento com a
engrenagem motriz e a engrenagem movida.

Korn (1969) afirma que a partir do movimento de rotagao das engrenagens,
espacos entre os dentes e a carcaca sao formados, e servem como “veiculo” de
transporte para o liquido, da entrada até a saida da bomba. De acordo com Goétz
(1991), para que ocorra a sucgao, faz-se necessaria uma subpressdo que € criada
com a variagao positiva do volume dos dentes quando em desengrenamento. O autor
ainda afirma que na parte interna da camara de pressao, ocorre o reengrenamento, e

a partir disso o fluido é forgado a movimentar-se para a parte externa.
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Um dado de extrema importédncia para calculos, dimensionamento e
selecdo de bombas externas de engrenagem, € o valor da vazao tedrica. Segundo
Dalla Lana (2005), este valor representa a taxa volumétrica de fluido que € movido
pelas engrenagens. Linsingen (2001) explana que é possivel considerar cada vao
formado entre os espacos do dente e a carcaga da bomba uma célula de transporte

de fluido. Essas células podem ser visualizadas de maneira esquematica na Figura 5.

Figura 5 - Area da célula de transporte de fluido.

Fonte: Dalla Lana (2005).

O autor também mostra que o deslocamento de volume tedrico pode ser

calculado a partir da equacéo 2:

_2Abz
Dtc= - (2)

Onde “Drc” representa o deslocamento de volumétrico da bomba (m3/rad),
“A” representa a area de segéao transversal entre cada vao de dente e a carcaga (m?),
“b” representa a largura da engrenagem (m) e “z” representa o numero de dentes de
uma das engrenagens.

O formato do dente varia de acordo com cada projeto, e a area de segao
transversal € uma area complexa para se calcular, entdo podemos usar uma formula
proposta por Ernest (1960), onde foi considerada a area o vao entre dois dos dentes

iguais a area de um dente da propria engrenagem. Sendo assim, logo pode-se deduzir
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que a o volume deslocado de liquido, ou melhor o deslocamento tedrico de liquido,
dentro destas consideracdes, € igual € o volume entre os diametros interno e externo
da engrenagem. De uma maneira simplificada pode-se observar isto na equagéo

abaixo, e ilustradamente na Figura 6.

nxde? mxdi’
D, = ()-CD)]» 3)

2n

Onde de € d; representam os didametros externo e interno respectivamente

(ambos medidos em metros).

Figura 6 - Representagao dos Diametros para calculo do Deslocamento Volumétrico.

A

ex

Fonte: Dalla Lana (2005).

Um perfil de pressdes uniformemente distribuidas € formado na parte
periférica das engrenagens (Dalla Lana, 2005). Este perfil tem origem devido a
atuacao de altas pressdes na saida da bomba, que sao originadas devido a oposigao
causada pelo sistema ao escoamento do fluido. Na Figura 7 pode-se observar um
modelo ideal do perfil de pressdes para o sistema, porém de acordo com Gotz (1991),
este perfil aparece mais subitamente.
Estas pressodes distribuidas, geram forgas que forcam a deformacao do
eixo e de outros componentes, desse modo o atrito entre o dente da engrenagem e a
carcaga da bomba é aumentado de modo mais elevado exatamente no ponto oposto
a aplicagao desta forga (Dalla Lana, 2005). Esta forga gera uma interferéncia entre as
engrenagens € a carcaga, € acaba ocorrendo um desgaste progressivo de ambas as
pecas, entdo normalmente €& considerado que apds um periodo chamado de
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“adaptacdo da bomba” as engrenagens trabalhnem com uma folga minima com a
carcacga. A agao destas forcas citadas pode ser observada na Figura 8, onde FMM e
FVM sédo as forgas na engrenagem motriz e FMC e FVC s&o as forgas nas

engrenagens movidas.

Figura 7 — Perfil de pressodes ideal a ser formado.

Ps

Pe f Pe

fPA

Fonte: Gotz (1991).

Figura 8 — Esquematico do diagrama de forgas atuantes.

Fonte: MANCO (1989).

O desgaste causado pela agdo destas forgas, se analisado para uma
pressao de trabalho qualquer, forma uma zona que serve para vedar de forma axial
as bombas. Manco (1989) obteve com auxilio de dispositivos de medigdo um perfil
para o desgaste causado. O fato interessante descoberto pelo autor foi que o desgaste
na parte da carcaga € diferente na segdo da engrenagem motriz € na engrenagem
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movida, e essa diferenga ainda segundo o autor € causada pela agcédo do perfil de
forgcas mostrado anteriormente. A diferenca dos perfis de desgaste obtidos na medigéo

pode ser observada na Figura 9.

Figura 9 — Perfil de Desgaste Medido

Lado Lado
Motriz Movido
Calculado Medido

Fonte: MANCO (1989).

3.2.2 Performance de bombas de engrenagens externas

De acordo com Linsingen (2001), dois fatores s&o primordiais para que se
possa analisar a performance de bombas de engrenagens externas: a exatidao no
quesito fabricagdo da bomba, e os parametros de trabalho em que ela ira operar. Para
0 autor é necessario que sejam prefixados os parametros de operagao anteriormente.
O primeiro fator que envolve a exatiddo na hora de se fabricar, depende diretamente
dos processos de fabricagao escolhidos, os modelos de maquinas e pecgas a serem
usados, tolerancias e processos de usinagem. Ja para o segundo fator que se refere
ao quesito operacéo, influenciam a temperatura de trabalho do fluido, a viscosidade,
pureza, rotacdo da bomba e pressdes que sdo demandadas (Dalla Lana, 2005).

Para calcular o rendimento volumétrico das bombas de engrenagens
precisa-se dos dados de vazdes, que variam de acordo com perdas volumétricas,
ocasionadas pelas folgas existentes entre as pegas moédveis. Alguns autores

consideram perdas ocasionadas pela cavitagdao, porém como este impacto deve ser
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evitado, ndo sao consideradas no calculo. Deste modo o calculo da vazao efetiva e

do rendimento volumétrico € dado a partir das equacgdes abaixo.

Qve = Qvic — Qvsin 4)

Onde qve representa a vazao efetiva da saida da bomba (m3s), qwc
representa a vaz&o tedrica (m?/s) e qvsin representa a vazéo de fuga interna da bomba.
(m?3/s).

Ja a vazao volumétrica é calculada a partir da equagao 5:

Qvic = Dic * @ (5)

Onde D¢ representa o deslocamento volumétrico calculado anteriormente
e w a velocidade angular da bomba (rad/s).

Ja para HONG (1986) podemos definir que a vazéo de fuga é dada pela
soma de duas fungas: a fuga devida a folga entre os dentes da engrenagem e a
carcaga, e a fuga entre a engrenagem e a placa de vedagéo. A fuga entre a carcaga

e o dente de engrenagem pode ser definida pela equacao:

R ldsh® B 6
Avsin = {500 * @b —Pa) ——*V (6)

Onde Id representa a largura da cabeca do dente, h a folga entre a cabeca
do dente e a carcaga (m), b a largura da engrenagem (m), u a viscosidade dinamica
(absoluta, (kg/m*s)), ps e pa representam as pressdes de saida e entrada na camara
respectivamente, e V a velocidade da placa (m/s).

Linsingen (2001) afirma que a velocidade da placa influencia na quantia de
vazamento entre a carcacga e a engrenagem, desta forma quando cresce a velocidade,

decresce o vazamento. E pode-se definir esta velocidade pela equagéao:

V=
w*T -
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Onde w, representa a velocidade angular da engrenagem (rad/s), e r
representa o raio da engrenagem (m).
O segundo vazamento que se da pela folga entre as placas e as partes do

lado da engrenagem, € modelada e mostrada por Hong (1986):

s . ld+c3 ld«h (8)

quin_&_W*(pb_pA)i 2 *V

Assim de acordo com Dalla Lana (2005), o rendimento volumétrico é

calculado através da seguinte equacgao:

_ Qye (9)

Qvtc

Ny

Para o calculo do rendimento mecanico da bomba de engrenagens, se faz
necessario o calculo dos torques, efetivo, tedrico e de atrito. Para Blackburn (1960),
as perdas relativas a mecanismos em bombas hidraulicas sdo causadas pelo atrito
interno entre os componentes. Linsingen (2001) afirma que o torque de atrito pode ser
calculado pela soma do torque relativo ao atrito mecanico, relativo ao atrito viscoso e
relativo ao atrito entre as vedagdes.

Desta forma Shigley (1984), ao considerar uma uniformidade da pressao
entre os componentes, descreve o torque devido ao atrito mecanico através da

equacao:

T =F*f_d2x_d?n (10)
am 3 d%x _ dlzn

Onde Tam, representa o torque de atrito mecanico (N*m), F a forga aplicada
(N), fo coeficiente de atrito, dex € din, 0s didmetros internos e externos do disco a ser

considerado (m), que sdo demonstrados na Figura 10.
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Figura 10 — Esquematico da area de contato entre engrenagem e placa de vedagao.

Placa

-

Area em contato
na placa

Fonte: Dalla Lana, (2005)

Para o calculo do atrito gerado pela viscosidade, é afirmado por
Blackburn (1960), que este atrito tem proporcionalidade com a viscosidade, rotagao e
areas do dente. Como citado anteriormente a modelagem matematica da area do
perfil do dente € uma modelagem complexa e para maior precisdo podem ser usados
softwares graficos, para auxilio no calculo desta area, que esta representada na Figura
11.

Figura 11 — Representacgao da area do perfil do dente.

Fonte: Dalla Lana, (2005).

Sendo assim, o torque influenciado pela viscosidade é definido por
Blackburn (1960) como:

TV=M4Z (11)
(5
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Onde TV representa o torque devido ao atrito viscoso (N*m), Asq a area
lateral do perfil do dente (m?), z o numero de dentes da engrenagem.

Para o calculo do atrito referente as vedacgdes T, Dalla Lana, (2005) utiliza-
se de experimentos para encontra-lo, porém, este atrito se mantém quase constante
conforme a diferenga de pressao entre a entrada aumenta e diminui, desta forma sera
considerado que este valor é £ 4N*m.

Assim podemos calcular o torque de atrito de acordo com a equacao:
To=Tan+Ty+T, (12)

O calculo do torque tedrico Tc pode ser calculado pelo produto entre a
quantidade de volume deslocado obtido teoricamente e a diferenca de pressao entre

a saida e a entrada da bomba, assim temos:

Tic = Dy * (pB — Pa) (13)

E com o torque total de atrito e o torque tedrico calculado, obtém-se pela

sua adic¢ao o torque efetivo Te com unidade em (N*m). Sendo assim temos:

T,=T,+T, (14)

Finalmente com todos os torques calculados podemos calcular o

rendimento mecanico da bomba, que € definido por Blackburn (1960) como:

T,

Ty

N (15)

Linsingen (2001), define que a divisdo da poténcia de saida pela poténcia
de entrada temos o célculo do rendimento global da bomba. Quando falamos em
bombas hidraulicas, a poténcia de saida, também conhecida como poténcia que €

repassada ao fluido, ou melhor, poténcia util, e pode ser calculada por:
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P, = qy. * Ap (16)

Ja a poténcia de entrada da bomba, ou também chamada de poténcia de

acionamento é definida por:
Pl = Te * (17)

Onde w representa a velocidade angular da bomba (rad/s).
Como ja citado anteriormente o rendimento global, é a relagdo entre as

potencias, entdo temos:

)”g = — (18)

3.2.3 Causas de falhas em bombas de engrenagens externas

Como todo equipamento, bombas de engrenagens exigem certos
cuidados para prolongar seu tempo de vida. Bombas sao usadas de forma continua e
tem a tendéncia de falhar com maior frequéncia, um dos motivos deste estudo. Se
voltarmos nossa analise para bombas de engrenagens externas, um estudo feito por
Amorim (2004), mostra que os principais agravantes para defeitos em bombas de
engrenagens sao a cavitagdo, a contaminagao do fluido de trabalho, faixas de
sobrepressao atingidas na bomba, e falhas de fabricagdo. A Figura 12 mostra um

grafico com porcentagens de falhas em bombas.

Figura 12 - Motivos de falha em bombas

Contaminagao

80%

Qutros Fatores Cavitagdo
8% 12%
Fonte: Amorim (2004).
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Rexroth (1988) afirma que cargas s&o aplicadas ao componente devido
a aparigao de substancias soélidas originadas pelo proprio desgaste natural da bomba
com o passar do tempo. Entre essas impurezas que se movem com o fluido, temos
particulas que nao interferem e ndo causam danos, sao os casos de particulas com
dimensbes menores do que a folga existente entre cada pega da bomba. Quando
surgem particulas intrusas com tamanho mais relevante, estas tendem entrar em
contato com a superficie dos componentes, desse modo novas particulas sao
originadas, ocasionando um ciclo continuo onde a folga entre os componentes é
aumentada, podendo ocasionar vazamentos e a possivel deterioragdo rapida da
bomba.

Segundo Dalla Lana (2005) quando a bomba esta em regime funcional,
os limites criticos de folgas entre as pegas variam de 0,5 até 5 ym. Quando temos
estas condigdes, um filme lubrificante originado pelo fluido, entre as pegas da bomba,
diminui o indice de desgaste. Porém para que isto ocorra e também para que a bomba
atinja a vida estabelecida em projeto, as particulas “intrusas” ndo podem ter
dimensdes maiores que as folgas criticas.

Quando a bomba inicia sua operagao sem ter uma lubrificagdo de forma
adequada (processo de trabalho a seco), o atrito entre as pegas causa uma elevacgao
de temperatura, que leva materiais a se fundirem e estes podem se unir, originando
particulas solidas. De acordo com Parker (2004) estas particulas levam a ocorréncia
de um desgaste que é chamado de desgaste adesivo. Quanto maior for a pressao de
trabalho da bomba, mais suscetivel a contaminagao do fluido, porém pode-se obter
um efeito regenerativo na bomba através do uso de pecas auto-compensadoras, e
desse modo sua durabilidade é aumentada de maneira consideravel.

Outro efeito pode ser encontrado quando a pressao estatica do fluido
atinge valores abaixo da pressao de vapor do proprio fluido. Quando isso ocorre,
segundo Dalla Lana (2005), ocorrem mudangas de fases onde do estado liquido o
fluido passa para gasoso e retorna para o liquido. Ainda segundo o autor, estas
mudancas de fases contribuem para a formagéao de bolhas de gas no fluido. Este efeito
€ chamado de cavitacao, e € bem comum em bombas.

De acordo com Bravo (2002), quando se reduz a pressao de um
determinado local, o ar que esta imerso no fluido comeca a deixar o sistema, e se
essa pressao for reduzida de forma maior e mais abrupta, este ar vai se somar a vapor

de evaporacgao do fluido, e estes bolsées irdao implodir de maneira violenta e causar
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picos de pressao de maneira localizada, que geram ondas de choques. Fitch (2005)
afirma que estas ondas de choque produzem uma tenséo na superficie que contribui
para gerar uma tensdo de tragcdo e causar a danificacdo da estrutura ou de
componentes. Na Figura 13 pode-se observar o efeito da cavitagdo em uma bomba

de engrenagens.

Figura 13 — Efeito da cavitagdo em uma bomba de engrenagens.
¥ '

Fonte: Palmieri (1994).

Como citado anteriormente bombas também estao sob riscos de defeitos
de fabricagéo e efeitos de sobrepressao. Quando a presséao € elevada subitamente a
niveis superiores aos considerados normais, chamamos esse efeito de sobrepressao,
além disso pode ser causado por diversos fatores. Quando atingidas estas pressdes,
defeito internos dentro da bomba podem ser causados, gerando queda de rendimento
ou até mesmo a quebra. A Figura 14 ilustra um efeito de sobrepressao na carcaca de

uma bomba de engrenagens.

Figura 14 - Carcaga de bomba de engrenagens que sofreu efeito de sobrepressao.

s,

Fonte: Palmieri (1994).
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Quando se fala em defeitos de fabricacéo, estes podem ser gerado por uma
grande gama de fatores. Porém ha fatores que tem maior influéncia. Estes estao
ligados, diretamente ao erro nas folgas estabelecidas para fabricagdo, defeitos
oriundos do processo de fundigdo, onde ocorrem entradas de ar na estrutura, gerando
porosidades e concentragcdo de tensao, e também um erro grave na montagem da
bomba em relagdo ao seu sentido de rotagao, que pode gerar ruido, causar cavitagao

e também diminuir o rendimento da mesma.
3.3 EIXOS DE TRANSMISSAO

Todas as maquinas rotativas utilizam eixos para realizar a transmissao
de torque entre posi¢des diferentes. Segundo Norton (2013), os eixos geralmente sado
acompanhados de outros componentes mecanicos, que podem ser engrenagens,
polias, catracas, que se utilizam de correntes, engrenagens e correias, para transmitir
o torque de uma direcao para outra, ou de um componente para outro.

Para Melconiam (2012), duas subdivisdes classificam os eixos como,
eixos fixos, que servem como suporte para os outros elementos acima citados, ou
eixos arvores que se movimentam juntamente com os elementos presos a ele.

Geralmente monta-se os eixos através de mancais, biapoiados gerando
reagdes normais e nesses pontos. Segundo Norton (2013), de uma maneira geral, sdo
dois os tipos de cargas que predominam em um eixo, que sdo as cargas de flexao,
devido as cargas atuando transversalmente nas engrenagens, polias, etc. e a carga
de tor¢cdo que € gerada devido ao torque atuante no eixo.

A engrenagem motora ocasiona uma carga que atua radialmente na
engrenagem que é movida, reagindo na mesma intensidade, mas no sentido contrario.

Isso gera uma forga radial Fr que segundo Norton (2013) € definida por:

F,.=Frxtan (0) (19)

Onde Fr corresponde a forga tangencial, ocasionada devido ao torque, que

ainda segundo o autor e definida por:
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FGT = L (20)

Tg

Onde rc corresponde ao raio primitivo da engrenagem, polia ou
componente sendo analisado e “T” corresponde ao torque provido pela bomba.

Faz-se necessario o calculo das reacdes nos apoios do eixo, para que com
elas seja calculado os momentos fletores atuantes, e a partir dai calcular as
dimensdes do eixo propriamente dito.

Para se calcular as reacbes € necessaria uma analise no eixo, usando
diagramas, equacionando as for¢as encontradas para que possa se calcular as forgas
desconhecidas. Existem também softwares de computagao grafica, calculadoras, que
ajudam a resolver este tipo de problema. Um desses softwares é chamado de MDSolid
4.0, que possibilita o calculo de vigas, retornando como output as reagdes, momentos
fletores, equacdes da cortante, bem como os diagramas e graficos resolvidos. As
Figuras 15 e 16 ilustram a interface do programa MDSolid 4.0 e também um diagrama
de corpo livre.

Posteriormente deve-se calcular os limites de resisténcia a fadiga, nao
corrigido e corrigido, de modo a adequar o componente a diversas situagdes
diferentes. O calculo do limite de resisténcia a fadiga n&do corrigido para agos é

mostrado na Figura 17 retirada de Norton (2013).

Figura 15 - Interface do software MD Solids 4.0 para resolugao de vigas
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Fonte: Google Images (2018).
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Figura 16 — Exemplo de diagrama de corpo livre

Diagrama de corpo livre

200N

= 2m

Fonte: Google Images (2018).

Figura 17 — Diagrama de forgas radiais no eixo

S, =058, para S,, < 200 kpsi (1400 MPa)
S, =100 kpsi (700 MPa)  para S,, > 200 kpsi (1400 MPa)

ut —

agos:
Fonte: Norton (2013) _

O limite de resisténcia a fadiga corrigido, € dado pela equagao:
St = Ccar. * Cram. * CSup * Crem * Ccon. * SF' (21)

Onde Ccar corresponde ao coeficiente de corregao de carregamento, Cram
corresponde ao coeficiente de corregcéo do fator de tamanho, Csyp corresponde ao
coeficiente de corregéao relativo a superficie da pega, Cremp corresponde ao coeficiente
de temperatura de trabalho, Ccon corresponde ao coeficiente de correcao relativo a
confiabilidade do projeto.

Para o calculo do didmetro do eixo os fatores de correcdo do limite de
resisténcia a fadiga permitem a realizagdo de um sistema interativo de equacgdes,
onde primeiramente estipula-se um didmetro “chute” para o projeto. Encontra-se o
primeiro valor para D, depois 0 processo retoma ao ponto de calculo do limite de

resisténcia a fadiga corrigido, realizando a interagao até uma convergéncia de valores.
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Norton (2013) mostra que a equacgao para calcular o diametro do eixo,
considerando torque constante e tesdes alternantes, esta pode ser escrita da seguinte

maneira:

(22)

Onde Nf é o coeficiente de seguranga previamente estabelecido, Kr e Krsw,
sao fatores de concentracao de tensédo usados para reduzir o limite de resisténcia a
fadiga do eixo. Ou seja, a resisténcia do material é corrigida através de diversos
calculos de coeficientes para obter-se um parecer mais perto da realidade. Se
corresponde ao limite de resisténcia a fadiga ja corrigido, Sy corresponde ao limite de

resisténcia ao escoamento, Ma corresponde ao momento alternante na seg¢ao do eixo.
3.4 CHAVETAS

De acordo com a Sociedade Norte-americana de Engenheiros
Mecénicos (ASME), a chavetas tem a fungao de transmitir torque entre elementos.
Para Antunes e Freire (1997), a chaveta tem a fungdo de tornar fixos componentes
dispostos sobre um eixo de transmissdo, sejam eles, engrenagens, polias, etc.
Existem diversos tipos de chaveta, porém a maioria deles tem 0 mesmo principio de
funcionamento, ou a mesma fungao. A Figura 18 ilustra um eixo acompanhado de

uma chaveta para transmissao de torque na ponta.

Figura 18 — Exemplo de diagrama de corpo livre

Fonte: Zbfix (2018).
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De acordo com Melconiam (2012), as cargas mais comumente atuantes em
chavetas s&o duas: cargas que atuam tangencialmente e s&o a causa do cisalhamento
na parte da superficie da chaveta, e também as cargas de esmagamento. A Figura 19
ilustra a atuagéo do cisalhamento em uma chaveta.

Norton (2013) define a tensao de cisalhamento v na chaveta pela equagao:

F
Ty = — (23)

Acis

Onde Fr corresponde a forga atuante, Acis corresponde a area de
cisalhamento que esta sofrendo o esforgo de “corte”, e pode ser calculada pelo calculo
da area da secgao transversal da chaveta que esta sofrendo o esforgo, geralmente o

produto da largura pelo comprimento da chaveta.

Figura 19 — Cisalhamento atuante na chaveta

Fonte: Melconiam (2012).

Em relagéo a falha por esmagamento, Norton (2013) define a tensdo média

de compressao Oesm por:

_FEsm

aEsm (24)

AEsm
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Onde Fesm corresponde a forca de esmagamento atuante na chaveta, e
Aesm corresponde a area do lado da chaveta, que fica diretamente em contato com o

cubo, calcula pelo produto entre a altura da chaveta e seu comprimento.

3.5 ENGRENAGENS

Norton (2013) afirma que engrenagens s&o elementos utilizados como
uma maneira de transmissado, seja ela de torque ou de velocidade angular. Existem
varios tipos de engrenagens, porém nesta se¢ao do trabalho iremos abordar somente
sobre o tipo cilindrico de dentes retos, que para Shigley (2011), sdo o tipo mais simples
de se construir, com os calculos simples e também as com menor custo de fabricacéo.
A Figura 20 ilustra diversos dos tipos de engrenagens existentes.

Um engrenamento tem como seu uso mais comum, reduzir a velocidade
e causar um aumento no torque. Um fato importante destacado por Norton (2013) é
que é sempre interessante que a razdo de engrenamento seja constante, pois quando
houver uma mudanca neste fator, existira uma variagao na velocidade e no torque do
eixo de saida.

Geralmente num par de engrenagens a engrenagem com maior didametro
€ engrenagem movida do sistema, e a engrenagem motora € aquela com menor

tamanho, que também é conhecida como “pinh&o”.

Figura 20 - Tipos de engrenagem

Cremalheira Engrenagens Conicas Engrenagem
’ Dentes Retos

Engrenagens Conicas 1:1 Sem Fim Pinhao

Fonte: Adaptado de Bormax: Correias e Mangueiras Industriais. (2018).
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Usualmente para o dimensionamento de engrenagens, existem algumas
medidas que sao estipuladas previamente ao comego do dimensionamento, de modo
a definir qual sera a forma de fabricagao, tamanho etc.

Uma dessas medidas € a do angulo de pressao s, que é definido por uma
relacdo matematica entre o angulo de pressao da ferramenta utilizada para a
fabricagdo da engrenagem, e pelo angulo de hélice no didametro primitivo. A Figura 21
retirada de Shigley (2011) ilustra o &ngulo de pressao em engrenagens.

Para a medida do angulo de pressdo existem alguns valores que sao
padronizados, que sédo os de 14,5°, 20° e 25°, sendo 20° o valor mais utilizado nos
dias de hoje. Norton (2013) afirma que existe a possibilidade de se fabricar uma
engrenagem com angulos de pressao diferentes desses apresentados, porém o custo
de fabricagédo nao justificaria a aplicagdo. Como dito essa medida é uma relagédo com
o0 angulo de pressdo da ferramenta, ou seja, as ferramentas sdo comumente

fabricadas para obter-se valores compativeis com estes angulos apresentados acima.

Figura 21 — Angulos em engrenagens

Fonte: Shigley (2011).
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Outra medida muito importante € o médulo métrico, que serve como
base para dimensionamentos no sistema internacional (Sl). Para que duas
engrenagens possam ser acopladas, as duas tem o mesmo médulo métrico. Segundo
Norton (2013), a medida do médulo métrico € dada por uma relagao entre o diametro
primitivo da engrenagem e o numero de dentes. Existem uma diversidade de modulos
métricos padronizados, e geralmente se estipula um modulo e o numero de dentes
para obter o didmetro primitivo da engrenagem, ou vice e versa.

Com o angulo de presséao definido, pode-se determinar o numero de dentes
necessario, porém para cada angulo de pressao existe um numero minimo de dentes
na engrenagem para que nao haja interferéncia entre um dente e outro. A Figura 22,
retirada de Shigley (2011), exibe o célculo do numero minimo de dentes para uma

engrenagem com angulo de pressao igual a 20°.

Figura 22 — Numero minimo de dentes para nao haver interferéncia

Para um angulo de pressao de 20°, com k = 1

231
Ny = 2 (1 + V1 +3ser? 200) = 12.3 = 13 dentes

- 3sen’ 20°

Fonte: Shigley (2011).

Depois de definidos estes parametros podem-se calcular varias dimensdes dos

dentes das engrenagens, que sao exibidas na Figura 23.

Figura 23 — Nomenclatura do dente da engrenagem
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Fonte: Norton (2013).
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O calculo destas medidas é todo baseado nas medidas do mdodulo, angulo
de pressao e numero de dentes, ou didametro primitivo.

A respeito do carregamento atuante nas engrenagens, na Figura 24, Norton
(2013) mostra através de um diagrama de corpo livre as cargas atuantes nos dentes
de uma engrenagem e nos dentes de um pinhao, bem como sua origem, os torques

atuantes e as reacoes.

Figura 24 — Forgas atuantes nos dentes da engrenagem e do pinhéao

linha de W, |
acio

J/ ponto de
referéncia

\\_/“’ -~ \ T,

| W linha de
! agio

Fonte: Norton (2013).

A forga tangencial Wr, de acordo com Norton (2013), pode ser calculada

por:

(T)
Wr = Ding (25)

2

Onde Deng, corresponde ao diametro primitivo da engrenagem e T
corresponde ao torque atuante.
A partir da forga tangencial pode-se calcular a forga radial Wr por meio de

analise trigonométrica, a forca radial € dada pela seguinte equacao:
Wgp =tan (0) « Wy (26)

Onde como ja visto anteriormente “«” corresponde ao angulo de pressao

da engrenagem.
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Ainda, por conseguinte, a forga resultante “W”, também pode ser obtida por

meio de analise trigonométrica onde temos:

w=2MXr (27)

cos

Em relacdo as tensdes atuantes nos dentes das engrenagens, Norton
(2013) afirma que existem dois fatores de falha, que s&o a fratura devido a fadiga,
oriunda das tensdes de flexdo, e também a falha por fadiga na superficie do dente.
Ainda segundo o autor, para falha de flexdo, consegue-se projetar uma vida infinita
com o uso de materiais adequados, porém para a falha superficial ndo se pode obter
este resultado, portanto € muito mais facil ou melhor, comum, que a engrenagem falhe
por desgastes ocasionados na superficie do dente, do que num regime normal de
trabalho.

Segundo Norton (2013) a equagéo para o calculo da tensdo de flexao “or”

€ dada por:

af=%ﬁ€"*Ks*Kb*K, (28)
Onde, m corresponde ao modulo métrico, K, € o fator de aplicagdo, Ks
corresponde ao fator de tamanho, Ky corresponde ao fator de espessura de borda, K;
corresponde ao fator de ciclo de carga, K, corresponde ao fator dinamico, J
corresponde ao fator geométrico de resisténcia a flexdo, e Km corresponde ao fator de
distribuicdo de carga, b corresponde a largura da face.
O autor também mostra que a tensao na superficie do engrenamento os é

dada por:

_ Wr * Cax O (29)
o5 = CP\/—b*I*DEng * Cg * Cy

Onde C,, corresponde ao coeficiente elastico, Cr corresponde ao fator de
acabamento superficial, / corresponde ao fator geométrico de superficie. Cs, Cm, Cy,

Cs, correspondem aos mesmos fatores representados anteriormente com a letra “K”.
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Para o calculo das tensdes de superficie, Norton (2013) afirma que os
fatores de aplicagao e distribuicao de carga, de tamanho e dindamico serao iguais aos
calculados para as tensdes de flexao.

Para se calcular o valor da resisténcia a fadiga, primeiro calcula-se o valo
nao corrigido, encontra-se os fatores de correcdo, assim pode-se ter o valor mais
realista. Entdo o limite de resisténcia a fadiga superficial ndo corrigido € baseado no
grafico para um ACO AGMA endurecido, conforme a Figura 25, retirada de Norton
(2013).

Figura 25 — Resistencia a fadiga de superficie nao corrigida

MPa psix 10°

1200 4 173 | T

S '=27000 + 364 HB
1100 - ‘ . /
//

150 Grau 2 maximo 2
1000 = /\/
900 - /
125

7
800 /
700 < 100 // \_ Grau | mdximo

S '=126000 + 327 HB

600 = ‘

7s |
150 200 250 300 350 400 450

AN

dureza Brinell HB

Fonte: Norton (2013).

Entao temos a equacao para o limite de resisténcia a fadiga de superficie
nao corrigida Sr’. Os fatores de corregdo do limite de resisténcia a fadiga sao
responsaveis por “adequar’ o material e o projeto a realidade. Entdo a segundo
Norton (2013), a equacao para se obter o limite de resisténcia a fadiga de superficie

corrigida Spc é:

_CrxCqy
Stoe = ¢ e, ¥ St (30)
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Onde C., CH, Cr, Cr, correspondem aos fatores de correcéo de vida de
superficie, fator de razdo de dureza, fator de temperatura e fator de confiabilidade,
respectivamente.

Para o calculo do limite de resisténcia a fadiga de flexdo o processo € o
mesmo, onde primeiro se calcula a resisténcia sem os fatores de correcdo, e
posteriormente, o valor corrigido através dos coeficientes. Entdo segundo Norton
(2013) a equagao para o calculo do limite de resisténcia a fadiga de flexdo nao

corrigida, que pode ser retirada da Figura 26.

Figura 26 — Resistencia a fadiga de flexao nao corrigida.

MPa psi x 10’
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Fonte: Norton (2013).

O autor também apresenta a equacao para o limite de resisténcia corrigido

St

K,
St = Kpr 15 * St
Kr+ Kp (31)

Onde K., Kr, Kr, correspondem aos fatores de correcdo de vida de
superficie, fator de temperatura e fator de confiabilidade, respectivamente.

Depois de calculadas as resisténcias para fadiga de flexdo e superficie
pode-se calcular os coeficientes de seguranca para o engrenamento. Segundo Norton
(2013), o coeficiente de seguranca contra falha de flexao Nr é dado por:
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_ 3
Nyp= (32)

Ainda segundo o autor, para o coeficiente de seguranga Ns contra a falha

superficial se tem a seguinte equacgao:

N, = (SL)2 (33)

Og
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4 METODOLOGIA

O dimensionamento destes componentes segue alguns passos, de modo
a obter-se as relagdes adequadas, na ordem correta, para dar seguimento ao projeto.

Estes passos podem ser visualizados na Figura 27:

Figura 27 — Fluxograma geral do projeto

Coleta de Dados

espessura minima para
da bomba

carcaca

Dfatermlnagao dqs Dimensionamento da
Parametros hidraulicos

Dimensionamento
do engrenamento

Verificagao dos
Rolamentos

Dimensionamentad
do eixo de
transmissao

Dimesionamento
da Chaveta

Fonte: Autoria prépria (2017).

4.1 LEVANTAMENTO DE DADOS E DETERMINACAO DOS PARAMETROS
HIDRAULICOS DA BOMBA

A coleta de dados € uma parte muito importante deste trabalho, pois &
através dela que foram obtidos os dados necessarios para se aplicar o
dimensionamento dos componentes ao veiculo de alta performance utilizado pela

equipe UTECH Performance, da UTFPR — Campus Pato Branco.
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Estes dados foram obtidos por meio de um benchmarking e conversas com
um dos membros da equipe, e também com auxilio do professor Janerson Flores,
além de outras conversas com pessoas que trabalham com este tipo de veiculo.

Com auxilio da literatura foram determinados quais seriam os principais
componentes presentes nas bombas de engrenagens externas, para que estes sejam
dimensionados.

Através dos dados obtidos com a equipe UTECH Performance, e seguindo
a metodologias propostas na literatura pode-se obter os parédmetros hidraulicos da
bomba, para que entdo, com eles se desse 0 seguimento ao dimensionamento aos

componentes escolhidos.

4.2 DIMENSIONAMENTOS

Os dimensionamentos propostos para este trabalho, foram realizados se
baseando em metodologias contidas na literatura de projetos de elementos de
maquinas, sendo algumas partes principais apresentadas na segao 3 deste trabalho.

Para o dimensionamento das engrenagens, do eixo, dos rolamentos e da
chaveta foram adotadas equagdes propostas, e com elas foram obtidos os parametros
de cada um destes elementos.

E importante ressaltar novamente a interdependéncia dos componentes e
dos parametros de trabalho da bomba, pois foram através destes que os foram
dimensionados, para atender as demandas de trabalho, ligadas ao veiculo usado pela

equipe UTECH Performance.
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5 RESULTADOS OBTIDOS

5.1 COLETA DE DADOS E DETERMINACAO DOS PARAMETROS HIDRAULICOS
DA BOMBA.

Através da literatura sobre bombas de engrenagens e discussdes a

respeito, foram escolhidos os componentes a serem dimensionados:

- Eixo de transmissao;
- Engrenamento;
- Chaveta para polia de ligagdo ao motor;

- Rolamentos.

Para o desenvolvimento metodoldgico deste trabalho, faz-se necessario os
dados do veiculo utilizado pela equipe UTECH Performance da UTFPR - PB.
O veiculo Astra 2.0 8V (Ano 2007) passou por modificagbes em seu sistema de
alimentagao de combustivel, tendo assim seus bicos injetores trocados por modelos
adequados ao projeto da equipe. Com a vazao e o tempo de abertura do bico injetor
pode-se calcular a vazao inicial necessaria para se iniciar o dimensionamento da
bomba. E importante ressaltar que o dimensionamento desse projeto é voltado para o
veiculo da equipe, posterior as suas modificagdes. Os dados de operacio obtidos e

estipulados sao apresentados no Quadro 2:

Quadro 2 — Dados obtidos e estipulados para a bomba.

Parametro Valor Unidade
Pressao 12 bar
Vazao Massica 320 Ib / h (Etanol)
Rotagao Minima 600 rpm
Rotagdo Maxima 6500 rpm
Angulo de pressio 20 graus

Fonte: Autoria prépria (2017).
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A escolha da pressao de saida da bomba, foi feita de maneira que os
componentes da bomba nao fossem superdimensionados, e foi determinada como 12
bar.

A vazao foi obtida através dos dados de trabalho dos bicos injetores, com
auxilio da equipe UTECH Performance. Sao quatro bicos injetores que correspondem
a 80 Ib/h de etanol para cada um deles. Assim, obtém-se um total de 320 Ib/h de
etanol.

Segundo Egbe (2013) engrenagem cilindricas de dentes retos sdo usadas
para bombas de baixa capacidade, que contempla o caso de estudo deste trabalho.
Quando se deseja bombas de alta capacidade, ou melhor, alta vazéo, que excedem
912 litros por minuto, deve-se utilizar engrenagens cilindricas de dentes helicoidais,
ou também as chamadas "herringbone gears". Sendo assim o tipo de engrenagem
escolhido para dimensionamento foi o “cilindrico de dentes retos”.

E importante ressaltar que as duas engrenagens foram estipuladas com as
mesmas dimensdes, pois assim pode-se obter uma carcagca uniforme com um
gradiente de pressao uniforme dentro da bomba.

O angulo de pressao mais utilizado € o de 20°, sendo encontrado em muitas
ferramentas de usinagem como padrao. Assim este foi o utilizado para os calculos de
dimensionamento das engrenagens. A Figura 28 ilustra o sistema renderizado por
meio do software, onde pode-se ver as engrenagens com as mesmas dimensoes e

ter uma ideia de como é o sistema e os componentes a serem dimensionados:

Figura 28 — Renderizagdao dos componentes selecionados para este projeto.

Fonte: Autoria prépria (2018).
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A rotacdo comumente encontrada para marcha lenta de carros com injecao
eletrénica gira em torno de 800 a 950 rpm, desse modo a rotagao minima do motor foi
estipulada abaixo desse valor para se ter uma margem confortavel de trabalho.

A rotacdo maxima foi obtida com auxilio da equipe, onde o valor de 6500
rpm foi estipulado, pois acima desta, a valvula sofre flutuagéo.

Segundo Egbe (2013) a quantidade de fluido bombeada em uma rotagéo,
depende diretamente da quantidade de fluido que se pode armazenar quando se
imagina o vao entre os dentes da engrenagem como um reservatorio.

Segundo Agéncia Nacional de Petrdleo, Gas Natural e Biocombustivel
(2011), o etanol comum encontrado em postos de combustiveis pelo pais, deve ter no
minimo 807,6 kg/m?, e no maximo 811,0 kg/m?, de densidade, levando-se em conta a
temperatura de 20° C.

Sendo assim foi usada a densidade de 811,0 kg/m? para os calculos. Assim

convertendo as unidades tem-se:

811k
PAlcool = Tg (34)
_ 3201b (35)
¢~ hr

Onde Qc corresponde a vazdo de combustivel de alcool e paicool
corresponde a densidade do alcool

Realizando a conversao, o valor dessa vazao seria 0,1789 m®/ h de etanol,
porém o valor utilizado para os calculos foi de 0,250 m*®/ h, de modo a se ter uma folga

razoavel, portanto, convertendo as unidades tem-se:

0 6.944 x 10> m?® (36)
C —_—

S

Com a vazéo estabelecida, pode-se agora calcular o didmetro minimo da

tubulagéo de saida da bomba, ou melhor, da tubulagdo de descarga.
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Segundo Fialho (2003), para se determinar o didmetro minimo adequado
para a tubulacdo de saida e entrada da bomba, deve-se calcular a velocidade de
escoamento do fluido dentro da camara. Entdo assim a velocidade de escoamento Vit
e o diametro da tubulacdo Dru» sao especificados pelas equagdes propostas pelo

autor:
1 cm
Vit = 121.65 + P33 = 258.307 ~ (37)

Onde P ¢ a pressao de trabalho que corresponde a 12 bar. Ainda segundo

0 autor o diametro da tubulagao € dado por:

_ Qc _
Dryp = \/0.015*n*v,ntema = 23.8853mm (38)

Deste modo, esse didmetro minimo foi determinado como 24 mm.
O volume armazenado no vao de um dente Dp é o volume deslocado em
uma revolugao, assim segundo Egbe (2013) através da seguinte equacao pode-se

obter a quantidade de liquido deslocada em uma rotacgao:

p. = T (ré-ra)b (39)
p 2

Ainda de acordo com Egbe (2013), pela geometria da bomba os raios do

adendo r, e do dedendo ry s&o dados respectivamente por:

R,=>+a (40)
D
(41)
Ry=——
4=7 d

Onde a e d correspondem ao adendo e o dedendo das engrenagens.

Por conseguinte, se baseando na equacao 37 tem-se:



51

__ mx(bxD?)x(9+n-2.35) (42)
P 8+n?

D

De acordo com Shigley (2011), o nUmero minimo de dentes para se utilizar
em um par de engrenagens com angulo de pressao igual a 20° é de 13 dentes, este
valor pode ser verificado na Figura 22, retirada de Shigley (2011).

Outro ponto importante é que foi determinado que devido as pequenas
dimensbes, as engrenagens fossem usinadas diretamente do eixo. Assim, se tem o
mesmo material, com as mesmas propriedades mecanicas para ambos 0s
componentes, € ndo ha a necessidade do uso de chavetas para a transmissao de
torque. A Figura 29 ilustra alguns exemplos de engrenagens ou elementos usinados

diretamente no eixo de transmissao.

Figura 29 — Exemplo de elementos usinados diretamente no eixo.

PINHAO ENGRENAGEM DE BOMEA

F———

EIXO SOLAR

Fonte: Adaptado de: O mundo da usinagem (2014).

5.2 DIMENSIONAMENTO DO ENGRENAMENTO

5.2.1 Calculo das dimensbes da engrenagem

Segundo Egbe (2013), a largura da face da engrenagem deve ser maior ou
igual ao didametro de descarga da bomba, que para este caso é de 24mm, conforme
calculado anteriormente. Entao foi determinado este valor como largura da face para

o calculo do didametro minimo. Tem-se entao a seguinte analise:
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. (60 *Qc)*8+n* (43)
DEng - \/ﬂ*(9*n—2,35)*N*b =0,033m

Onde n corresponde ao numero de dentes, N corresponde a rotagao
minima e b a largura de face minima calculada anteriormente.

Ou seja, o didmetro minimo primitivo para as engrenagens seria de 33
milimetros, porém o didmetro escolhido foi de 39 milimetros a fim de se ter um médulo
métrico padronizado para facilitar uma posterior fabricagao.

Diante disso, de acordo com Norton (2013), pode-se utilizar a seguinte

analogia para o calculo da largura da face para o novo diametro.
8 16
— — (44)
Pd <b< Pd

Onde Pp corresponde ao passo diametral. Desse modo a largura de face
escolhida fica com 44 milimetros.

Para verificar se as dimensdes adotadas conseguiriam suprir as demandas
da bomba foi utilizada a equacgao 41 a fim de saber qual o volume por revolugao Dp

que se obteve:

_ mx (b*D?)*(9*n-2.35) _

(45)
> 2 0,018 L

D

Para compararmos a minima vazdo do veiculo obtida com estas
dimensdes, pode-se usar a vazao de alcool, que o veiculo precisa para uma rotagao

da bomba de combustivel.
Desly, =25 = 0,007 L (46)

Ou seja, pode-se perceber que com as dimensdes adotadas, consegue-se
se suprir as demandas de combustivel do veiculo, e ainda assim, tem-se uma

quantidade extra, fator este que é adequado para o retorno e lubrificagcdo da bomba.
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Este retorno é ilustrado na Figura 30, adaptada de Lopes (2007), onde em
vermelho mostra-se o retorno da sora de fluido bombeada, pelo centro da bomba
devido a diferenga de presséo.

Para o calculo das dimensdes dos dentes das engrenagens, o mddulo
métrico de 3 mm foi utilizado e a partir dele foram calculadas as dimensdes dos dentes
da engrenagem. O Quadro 3 mostra os valores de dimensionamento encontrados

para os dentes das engrenagens:

Figura 30 — Retorno do fluido bombeado.

Bomba de Engrenagens

Fonte: Adaptado de Lopes (2007).

A distancia entre centros obtida é igual ao diametro primitivo das
engrenagens, visto que as duas tem as mesmas dimensdes. Entdo sera dada pela

soma do raio das duas engrenagens.
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Quando 3 - Dimensionamento encontrados para os dentes das engrenagens

Parametro

Equacao Utilizada

Resultado

Dimensionado

Passo

diametral
Moédulo

Passo
Circular
Angulo de
Presséao

Passo base

Adendo

Dedendo

Diametro
Externo
Diametro
Interno
Profundidade
Total
Distancia
entre centros

Folgas

Comprimento

de Acao

Razao de

Contato

Fonte: Autoria prépria (2018).

2 2
dy
+ a) — (7 * COS ((D)) )

20°

Pp = P * cos (D)
1
a =—
Pd
1,250
d =

Pd

Dext=dg+a*1,25
Dint=dg_d
ht=a+d

()4

f=d—-a

1
2

— C = sin (D)

333,333 m™!

3mm

9,425 mm

20°
8,856 mm

3mm

3,75 mm

45 mm

31,998 mm

6,75 mm

39 mm

0,75 mm

12,775mm

1,442
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5.2.2 Calculo das forgas no engrenamento

De acordo com Egbe (2013) o torque da bomba “T” pode foi obtido através

da seguinte relagéo:

T=800), p_13262Nm (47)
2xN*xT

Antes de calcular as forgas foi estipulado um material para o engrenamento
€ para o eixo.

Entdo o material selecionado € o Ago inoxidavel 304. Segundo Carbo
(2008) o0 aco inox 304, € um aco que pode ser utilizado em uma grande variedade de
aplicagdes, e pode ser encontrado dentro de nossas casas, em um talher de cozinha,
uma cuba, uma panela, mas também em aplicagdes na industria alimenticia como

frigorificos etc. A Figura 31 ressalta caracteristicas do inox 304.

Figura 31: Caracteristicas do inox 304.

Resisténcia Profundidade

a desgaste Tenacidade Usinabilidade de émpera Deformacio

Fonte: Adaptada de Favorit: Acos Especiais (2018).

Ja na Figura 32 estdo tabeladas as propriedades mecanicas do ago inox
304, onde é importante ressaltar a resisténcia mecanica e a de dureza, fatores que

tornam um bom acgo para a aplicagdo aos elementos deste trabalho.



56

Figura 32 - Propriedades mecanicas do acgo inox 304.

Tensile Hardness
rade Strength (MPa)

Yield Strength 0.2% Elongation (% in

Proof (MPa) min 50 mm) min e
min (HR B) max (HB) max

304 515 205 40 92 201

Fonte: Adaptada de AZO Materials (2001).

O Quadro 4, mostra os valores obtidos em relagéo ao calculo das forgas no

engrenamento:

Quadro 4 - Calculos das forgas no engrenamento

Parametro

Equacao Utilizada Resultado

Dimensionado

VOO LEE r-(60+0) , 1,3262 Nm
2+« Nx*xm
Engrenagens
W = (T)
r=
Forga Tangencial D;ng 68,01 N
Forga radial Wg =tan () W 24,754 N
e 72,375 N
Forga Resultante ~ Cos (0) 375

Fonte: Autoria Propria (2018).

5.2.3 Calculo das tensdes no engrenamento

Depois de calculadas as forgas resultantes no engrenamento, os calculos
em relacdo as tensbes puderam ser executados. Para se chegar em valores
adequados para estas tensbes, segundo Norton (2013), é necessario o
estabelecimento dos fatores de modificagéo, para adequar o engrenamento a diversas
situagdes diferentes. A determinacao e escolha destes fatores estarao apresentados
no apéndice A deste trabalho.

Norton (2013) também afirma que, em relagao aos calculos dos limites de

resisténcia a fadiga, também sao necessarios os calculos dos coeficientes de
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corregao, com o objetivo de chegar no que o autor chama de “Limite de resisténcia a
fadiga corrigido”, seja ela superficial ou de flexdo. Estes fatores de corregcdo também
estao apresentados no apéndice A.

O Quadro 5 mostra os resultados obtidos em relacdo ao calculo das

tensdes no engrenamento. fatores de corregao e coeficientes de seguranca.

Quadro 5 - Calculos das forgas no engrenamento

—cp |21l b, o 213,83 MP
Tensao superficial Os = CLp m *ls*ly ) a
_WT * pag* Ko* Ky

Tensao de flexdo 9 = b*]* K, *Ksx Kp + K 6,991MPa

Limite de Res. a Fadiga
Superficial Sfcl = 27000 + 364 «HB 690.606 MPa

NAO CORRIGIDO
Limite de Res. a Fadiga C, * Cy 748.14 MPa
Superficial CORRIGIDO Spoe = ¢ c St

Lim. de Res. a
~ == — 2
Fadiga por flexio NAO Sﬂ,, 6235+ 174 «HB — 0,126 x HB 249,028 MPa

CORRIGIDO

Lim. de Res. a

— _ 2
Fadiga por flexdo S¢pr = 6235+ 174+« HB — 0,126 « HB 269,77 MPa

CORRIGIDO
2
Coef. De Seg. de N = <Sﬂ) 12,241
Fadiga Super. o
_ Spp 38,591
Coef. De Seg. de N¢ = O
f

Fadiga por flexao

Fonte: Autoria propria (2018).
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5.3 DIMENSIONAMENTO DO EIXO DE TRANSMISSAO
5.3.1 Calculo das dimensdes, reacdes e momentos

Primeiramente, foi determinado um coeficiente de segurancga inicial “NF”
para realizagdo dos calculos em relagdo ao eixo de transmisséo, que ¢ igual a 2,5.
Assim, pode-se ter uma margem de seguranga. Como citado anteriormente, a opgéo
pela usinagem das engrenagens diretamente no eixo foi tomada, entdo o material do
eixo sera 0 mesmo das engrenagens.

Para o inicio do dimensionamento, baseando-se nas dimensodoes do
engrenamento, foi escolhido um didmetro inicial de 18 milimetros, que vira a ser
corrigido posteriormente, caso necessario.

A ligagcao do motor com o eixo sera feita por um sistema de polia, entao
com o torque calculado anteriormente no engrenamento, foi possivel calcular as forgas
radiais e tangenciais na engrenagem e na polia. Como nédo ha grande esforgo, a polia
selecionada é de certa forma simples, e foi retirada do catalogo da empresa SC Polias.

Suas dimensdes sao mostradas na Figura 33 e ilustradas na Figura 34.

Figura 33 — Polia do tipo A1

Tieo|gm | L wlF“"’ Jl""“'n

M.

o0 :_f_‘ cédigo

5::1]1 PA5S0Z1 | A1 | 36 | 28 | 16.7] 18 | 11.8] 0.1
Fonte: SC Polias (2015). )

Figura 34 — Dimensodes da polia A1

Ty ke

K18

Fonte: SC Polias (2015).
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Com as dimensdes da polia e da engrenagem definidas, pelo menos de
forma temporaria, pdde-se determinar um rolamento, para posteriormente se estipular
as dimensdes do eixo e dar seguimento ao projeto.

Para a selec&o, o rolamento escolhido foi o rolamento de agulhas, pois este
tipo € o0 que possui menores dimensodes, facilitando assim o posicionamento dos
elementos dentro da carcacga.

Entdo foi usado o catalogo interativo da SKF Rolamentos para a selegao
conforme os parametros adequados. A Figura 35 mostra a tabela de especificagdes
do rolamento escolhido.

E importante ressaltar que, pelos rolos estarem em contato direto com o
eixo, esta secdo do eixo tem de ser uma superficie com alta dureza, para resistir aos
impactos causados pelo rolamento. Entdo as dimensdes ficaram com um didmetro de

18 mm, e a largura da face como 20 mm.

Figura 35 — Rolamento escolhido para o projeto

K 18x24x20
Dimensodes
U g
F 18 m
T d |8
| E 24 m
20 mm
Ew Fy
. 1
| M
Dados de calculo
Classificacao de carga dinamica basica C 19 4 kN
Classificacao de carga estatica basica Co 27 kN
Limite de carga de fadiga Py 3.25
Velocidade de referéncia 20000 r/min
Velocidade-limite 24000 r/min

Massa

Massa do conjunto de gaiola e rolos de agulhas 0.018

Fonte: SKF Rolamentos (2018).
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Assim foi possivel a elaboragdo de um croqui do sistema disposto sobre os
eixos de transmissdo. Tem-se as medidas de largura da face da engrenagem, da
largura da face do rolamento e da polia. Além destas, foram estipuladas duas medidas
de folga para encaixe, e duas para as vedagdes. No apéndice B do trabalho
encontram-se os desenhos e croquis do sistema. Na Figura 36, esta ilustrado um
esboco de disposigao do sistema.

Entdo assim foi possivel a realizagao dos calculos das reagdes nos eixos,
bem como os momentos atuantes no mesmo. Para o auxilio do calculo das reacoes,
foi utilizado o software MDSolids 4.0, durante o periodo de teste do programa, que
nos fornece diversas alternativas para o calculo de vigas.

Estes calculos das reagdes, e dos momentos fletores estdo apresentados
no APENDICE A do trabalho.

Para realizar estes calculos foram feitas as analises das forgas distribuidas
no eixo, e com o croqui, utilizadas as distancias que nele constam. Assim foram feitos
calculos para as forgas tangenciais e para as forgas radiais. O Quadro 6 mostra os
resultados obtidos para a resolucéo de forgcas e momentos do eixo, e nas Figuras 37
e 38 estdo demonstrados os diagramas obtidos através do software MD Solid 4.0, na

versao de teste, para o calculo do eixo.

Figura 36 - Esbogo de disposicdo do sistema

Fonte: Autoria prépria (2018).
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Quadro 6 - Calculos das forgas no engrenamento

Parametro

Equacao Utilizada Resultado

Dimensionado

Forca tangencial na For = r 68,010 N
r J
engrenagem g
Forga radial na Fer = Fgr + tan (0) 24,7537 N
engrenagem
. T
Forca tangencial na Fpr = — 53. 048N
r J
polia P
Fpr = Fpr + tan () 19,3079 N

Forga radial na polia

_ (FGt *0,04'1+Fpt *0,116)

Reagao no mancal 2 R 109,05 N
_ 2y 0,082 '
Sentido YZ
Reagéo no primeiro Riy = —Ry, + Fg + Fp, 12,01 N.
mancal sentido YZ
Reacdo no mancal 2 Ry, = (Fgr » 0,041+ Fp, +0,116) 39,6905N
_ x 0,082 ’
Sentido XZ
Reagao no primeiro Ry, = —Ry, +Fg + Fpy 4,371 N.

mancal Sentido XZ

Fonte: Autoria prépria (2018).



Figura 37 — Diagrama de forgas tangenciais no eixo.
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Pl PZ
A 0 B
FAV A F S
X
(mm) 0 15, 56, 97, 131, 150,
Load Diagram
|n1m LI I Loads ZI Reactions LI
Cldcon an area of more detas M
53,05 53,05
12,01 12,01
0,00] 0,00
0,00 0,00
-56,00
-56,00
X
(mm)
M vI Shear Diagram ﬂ
492,39
0,00 ‘//"”\ 0,00
0,00 0,00
-1.803,63
X
(mm) 64,79
MN-mm hd Moment Diagram ﬂ

Fonte: Autoria Prépia (MDSolids 4.0) (2018).



Figura 38— Diagrama de forgas radiais no eixo

P
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M-mm

Moment Diagram

A O B
P A A P A A
X
(mm) 0 15, 56, 97, 131, 150,
Load Diagram
|mm j | Loads j | Reactions ﬂ
Click on an area for more details BY - 39[9 N (up)
=
19,31 19,31
4,37 4,37
0,00] 0,00
0,00 0,00
-20,38
-20,38
X
(mm)
M - Shear Diagram ﬂ
179,22
0,00 /\ 0,00
0,00 0,00
-656,47
X
(mm) 64,79

Fonte: Autoria Prépia (MDSolids 4.0) (2018).

Depois disso, dividindo o eixo em quatro sec¢des foram obtidos os

momentos, que também s&o apresentados nos diagramas, o calculo dos momentos

fletores esta apresentado no apéndice A. E com estes pode-se calcular a magnitude

dos momentos no eixo, que € um dado necessario para o calculo das interacdes na

hora de se obter o didmetro correto. A magnitude dos momentos é dada por:
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My =0 48)
My = (May,)” + (My,)?) /2 = 0,524 Nm (49)
Mys = (Msy,)" + (M3,,)%) /2= 1,919 N (50)
Mys =0 (51)

5.3.2 Calculo dos limites de resisténcia a fadiga.

Depois de calculadas as magnitudes dos momentos fletores no eixo, foi
possivel a realizagdo do calculo e da correcdo do limite de resisténcia a fadiga,
conforme apresentado na sec¢éo 3.3 da literatura deste trabalho. Entdo o Quadro 7

apresenta os resultados obtidos para os calculos do limite de resisténcia a fadiga.

Quadro 7 - Calculos das forgas no engrenamento

Parametro

Equacao Utilizada Resultado

Dimensionado

Res. a fadiga SF' =0,5%S,, 257,5 MPa
nao corrigido

Resisténcia a Sg = Ccar. * Cram. * CSup * Crem * Ccon. * SF' 355; 692 MPa
fadiga corrigido

Fonte: Autoria prépria (2018).

Os calculos e determinagdes dos fatores de corregao estao apresentados
no apéndice A deste trabalho.

Um ponto a ser ressaltado € que para a segao critica, foi considerada uma
chaveta colocada para transmissao de torque para a polia. Assim a partir da Figura
39, temos os fatores de concentracao de tensdo para chavetas fresadas, em flexao

Kt e torgcédo Krs, que serdo aproximadamente a 2.25 e 3 respectivamente.
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Figura 39 - Fatores de concentragao de tensdo para chavetas, em flexdo (Kr) e torgao (Krs).

o razio média aproximada r/d = 0,021
15 T para d < 6.5 in como sugerido na + [
- / padronizagdo ANSI .
3.0 . com chaveta colocada “ 1}} :
- transmitindo o torque * \_
25

==

L\EI]] nenhuma

\ chaveta colocada \
1.5 t K
| |
A

0 001 002 003 004 005 006 007 008

Fonte: Norton (2013)

As sensibilidades ao entalhe para flexdo gr e para tor¢do qr sdo obtidas
através da suposig¢ao de um raio de entalhe de 0.01” que € igual a 0.254 mm. Entao
com auxilio da constante de Neuber para acos retirado de Norton (2013) que é
mostrada na Figura 40, pode-se obter estes valores. Interpolando os valores para a
constante de Neuber, temos:

1 —

Ar = Tro0sesvin 0,536 (52)
VT
1 —

9t = Trooeovm - 0,602 (53)
Vr

Onde r corresponde ao raio de entalhe estipulado.

Entdo baseados na Figura 39, temos o fator de concentragdo de tenséo

para cargas dindmicas Kre Krs:

Kr=1+ q;+ (Kr—1)= 1,9383 (54)

KFS =1+ q: * (KTS - 1) = 2,205 (55)
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Figura 40 — Constante de Neuber para Agos.

Constante de Neuber para agos

S, (ksi) \Va (in®
50 0,130
55 0,118
60 0,108
70 0,093
80 0,080
90 0,070
100 0,062
110 0,055
120 0,049
130 0,044
140 0,039
160 0,031
180 0,024
200 0,018
220 0,013
240 0,009

Fonte: Norton (2013).

Para fins de calculos consideraremos o fator de concentracio relativo a
tensdo média Krum igual ao fator Kr para cargas dindmicas. E do mesmo modo para
Kesm € KFs.

5.3.3 Interagdes para calculo do diametro final
Para o calculo das interagdes a fim de encontrar o didmetro final do eixo,

foi usada a equacao 21, exibida na secao 3.3 da literatura deste trabalho, retirada de

Norton (2013), entédo através dela tem-se:

=17,442 mm (56)

2 2
_ 32*NF KF*MM3 3 Kpsm*T
DNO‘DO - * I( +Z* S

T SE

Para se obter valores com precisao o limite de resisténcia a fadiga corrigido
foi atualizado, uma vez que este ¢é influenciado pelos coeficientes de correcdo, que
sdo influenciados diretamente pelo didametro encontrado para o eixo.

Entao o novo limite de resisténcia a fadiga corrigido sera:
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St = Ccar. * Cram. * Csup * Crem * Ceon, * SF' = 387,38 MPa  (57)

Os calculos dos coeficientes estdo exibidos no apéndice A deste trabalho.

Assim foi possivel uma segunda interacédo para obter-se o novo diametro.

1
3=17,358mm (58)

Y3 SE

2 2
_ 32*NF KF*MM3 3 Kpsm*T
DNovo - * l( +Z* <

Pode-se notar que houve uma pequena alteragao no calculo do diametro
minimo para atender as demandas do sistema, porém foi realizada uma terceira
interacdo. Entdo novamente o limite de resisténcia a fadiga para o novo diametro foi

atualizado e tem-se:
SE = Ccar. * Cram. * Csup * Crem * Ccon. * SF' = 387,805 MPa (59)

E novamente o calculo do didmetro:

=7,3575mm (60)

2 2
_ 32*NF KF*MM3 3 Kpsm*T
DNO‘DO - * I( +Z* T <

Tl' SE

Entdo pode-se observar que este seria o didametro minimo final adequado
para o €ixo.

Para confirmarmos estes calculos foi realizado o célculo de um novo
coeficiente de seguranga, através do calculo de tensao, proposto por Von Mises e
retirado de Norton (2013):

O Nova = \/[(M)Z + (M)Z] = 122,817 MPa (61)

T*DNopo T*DNovo

Assim o novo coeficiente de seguranga € calculado por:
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Ngey = —2= 3,158 (62)

ONova

Nota-se que o coeficiente de seguranga atende as especificagbes, porém,
o eixo foi definido com um didmetro maior que se possa usar uma polia, visto que
geralmente trabalham com um eixo de 16mm.

Cabe o levantamento da seguinte questdo: “Por que n&o realizar um
ressalto no eixo, ao invés de superdimensiona-lo?” Como este € um projeto conceitual,
esta decisao cabera a equipe caso seja realizado um novo trabalho em cima destes
dimensionamentos.

Assim ficou definido como 18 milimetros para a dimensdo do eixo,

mantendo o que foi especificado previamente.
5.4 DIMENSIONAMENTO DA CHAVETA PARA A POLIA

Para o dimensionamento da chaveta, foi usada uma tabela de chavetas
paralelas mostrada na Figura 41 onde as dimensdes estao descritas e de acordo com
o didametro do eixo, assim foi possivel a realizacdo dos calculos adequados. Entao
usando as dimensdes da polia como apoio tem-se o Quadro 8 mostrando as
dimensbes da chaveta, bem como o calculo das areas de cisalhamento, e de

esmagamento:

Quadro 8 — Dimensoes da chaveta

Parametro
. . Equacgao Utilizada Resultado
Dimensionado
Comprimento Figura 34 28 mm
Largura Figura 42 6 mm
Altura Figura 42 6 mm
Area de Cis. ACis = LChav. * Comp-chav 168 mm?
HChav. 2
Area de esm. Agsm = 2 * Comp.cpqy 84 mm

Fonte: Autoria propria (2018).



Figura 41 — Tabela de dimensoes de chavetas paralelas
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Fonte: Adaptada de LPM - Laboratorio de projetos mecanicos (2018).
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Com as areas calculadas foi possivel calcular as forcas média “FMCh” e

alternante “FACh” atuantes na chaveta, bem como as falhas por esmagamento e

cisalhamento da chaveta. E posteriormente os coeficientes de seguranca.

O material escolhido para chaveta € o mesmo dos eixos e das

engrenagens, para possibilitar o aproveitamento de material, consequentemente as

propriedades mecanicas serao as mesmas. Entdo o Quadro 9 mostra os resultados

obtidos para estes dimensionamentos relativos a chaveta:



Parametro

Dimensionado

Forca
Cisalhante média

Forga Alternante

Tensao Cis. Média

Tensao Cis.

Alternante.
Tensao Equivalente
Média
Tensao Equivalente

Alternante

Coef. de seguranga

para cisalhamento

Tensao de

Esmagamento

Coef. de seguranga
para esmagamento

Fonte: Autoria prépria (2018).

5.5 VERIFICACAO DO DIMENSIONAMENTO DOS ROLAMENTOS

Quadro 9 — Dimensoes da chaveta

Equacao Utilizada

T
Fucn = Dfinal
2
F _ T
ACh = D final

Ngc =
(5) + (52

_ Fychav + Fachav

OFEsm =
AEsm

Sut

OFEsm

Nggs =

70

Resultado

73,678 N

73,678 N

0,439 MPa

0,439 MPa
0,76 MPa
0,76 MPa
193,037
1,754 MPa

293,576

Como o rolamento ja foi escolhido, os calculos realizados serviram para

saber se a vida util do rolamento sera suficiente. Abaixo a Figura 42 ilustra o rolamento

escolhido.

Segundo Norton (2013), o ciclo de vida do rolamento “L10H” sera calculado

por:
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=8,75x 107 Milhdes de Ciclos
(63)

Fonte: Sesso Rolamentos (2018).

Onde C corresponde a capacidade de carga estatica basica que equivale a
27 kN, exibida na Figura 35, P corresponde a forga resultante atuando na secéo do
rolamento, e equivale a 119,06 kN e N equivale a rotagdo da bomba.

O valor que serve de comparagao em ciclos € dado pelo calculo estimado

anteriormente:

- 6500 RPM;
- 30 minutos de funcionamento em uma semana, para testes e treinos;
- 52 semanas em um ano;

- Com trés anos de durabilidade estimada.

Resultando em 6,084 x 107 ciclos, valor que confirma que os rolamentos

escolhidos s&o adequados ao projeto.

5.6 DIMENSIONAMENTO DA ESPESSURA MIiNIMA DA CARCACA DA BOMBA

Segundo Egbe (2013), as engrenagens e a carcaga, sao as partes mais

complexas da bomba, ao contrario do eixo, que € um componente mais simples e mais
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facil de se produzir. O dimensionamento do eixo, muitas vezes acaba sendo
sacrificado devido ao dimensionamento e escolhas da carcaga e das engrenagens.

Os calculos que usados para dimensionamento da carcagca ndo sédo as
ideias, onde a escolha mais adequada seria o dimensionamento por meio da norma
da ASME para vasos de pressao, porém como este € um projeto com baixa pressao,
e como nao temos acesso a tal norma atualizada devido ao alto valor de compra,
seguiremos a metodologia adotada por Egbe (2013).

O material escolhido foi a liga de aluminio 443.0, que é uma liga de AL-Si,
nao tratavel termicamente, e segundo Szurkalo (2009), possuem boas propriedades
para fabricagcao de pegas como pistao de motores, etc.

Entdo primeiramente tem-se o torque maximo Tuax possivel no eixo, que de

acordo com Egbe (2013) é dado por:

n *Dfinals* TMax _ * 4
Tpigy = 2L M0x = 9 333 N*m (64)

Onde 7max corresponde a tensao de cisalhamento maxima, que é calculada

por:

16
Ty =———=* +/My;%+T?=2,037 Mpa (65)

n *Dfinal

Entdo assim a pressdo maxima atuante na bomba APMax, que segundo
Egbe (2013) é dada por:

= 21,10975 bar (66)

Ou seja, essa pressao poderia causar falha no eixo, e somente uma
pequena diferenga de pressao iria garantir a falha do eixo primeiro do que na carcaca.
Entao foi determinado um coeficiente de correcao de 1.2 para que seja garantido que

o eixo nao falhe antes da carcaca.
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APMaxZ = APMax * 1, 2 = 25,332 bar. (67)

Entdo a espessura minima para a carcaga t, € dada através da equagao

para vasos de pressao cilindricos:

AP * D i
t = —Hex2 _Cl - 3082 mm. (68)
Sy Carcaca

Onde Dci corresponde ao diametro interno do cilindro, que sera
considerado o diametro externo das engrenagens com uma folga de 0.2mm, sendo
igual a 45,2 mm. Sycarcaga €quivale a tenséo de escoamento do material que equivale
a 55 MPa.
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6 CONCLUSAO

Ao final deste trabalho, depois de serem seguidas todas as fases propostas
para a realizacdo do dimensionamento dos principais componentes da bomba de
engrenagem, aplicada ao veiculo da equipe UTECH Performance da UTFPR —
Campus Pato Branco, pode-se concluir que estes atendem as necessidades do
veiculo. Dessa forma, pode-se dizer que os objetivos propostos para este trabalho
foram concluidos com éxito.

Em relacédo aos parametros de trabalho, com os dados dos bicos injetores,
rotacao, etc. Foi possivel determinar estes parametros de maneira que a bomba que
for produzida com estes componentes atendera toda a demanda de combustivel que
o carro necessitara. A vazao estipulada é de 0,250 m3/h de etanol, valor que tem uma
sobra razoavel em relagdo aos 0,1789 m3/h que corresponde ao valor demandado
para o veiculo caso este esteja com os bicos abertos 100% do tempo de
funcionamento.

O eixo de transmissao ficou dimensionado com 18 mm de diametro, e este
esta superdimensionado em relagao ao minimo requerido (aprox. 8mm) para suportar
os esforgos. Porém esta medida foi escolhida visando o uso de uma polia e da
usinagem direta das engrenagens no préprio eixo.

As engrenagens foram dimensionadas com um didmetro primitivo de 39
milimetros e 44 milimetros de largura de face. O moédulo métrico € de 3 mm, o numero
de dentes equivale a 13 dentes e o0 angulo de presséao escolhido € de 20°. Sendo que
ambas as engrenagens serao com as mesmas dimensdes.

Os rolamentos escolhidos tém sua vida util maior do que a vida estimada
para a bomba com sobra. E a chaveta para a polia foi dimensionada adequadamente,
seguindo uma tabela para chavetas paralelas.

Com a analise deste trabalho, pode-se concluir que o desenvolvimento de
uma bomba de engrenagens, seguindo os parametros aqui adotados, seria uma
solugéo para o veiculo em termos de alimentagado de combustivel, mas nédo sé para
este, porém diversos veiculos de alta performance, visto que as solugdes no mercado
sao limitadas. Este trabalho deixa a possibilidade de uma continuagdo onde venha a

ser desenvolvida esta bomba, com um projeto dos seus outros componentes.
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APENDICE A - CALCULOS COMPLEMENTARES

Calculo das tensoes (fatores de corregao) no ENGRENAMENTO.

Para tensao de flexao:

Fator geométrico de resisténcia a Flexao “Jp” que é igual a 0,215 pode ser
visualizado na Figura A.1 desta segdo.

Para o calculo do fator dindmico “K.’, Norton (2013) afirma que, quanto
menor a qualidade do engrenamento, maiores serao os erros de transmissao, que sao
pequenos choques entre os dentes das duas engrenagens. Entdo a qualidade de
engrenamento escolhida para este trabalho foi 9, j& que ndo possuimos dados

experimentais para calcula-la.

Entao tem-se:

2

B=@= 0,52 (A.1)

A=50+56+(1—-—B)=176,879 (A.2)

Wene = 600 + 2 + T %~ = 62,832 rad/s (A3)

V, = % * Wene = 1225,22 mm/s (A.4)
4 \B

Ky = (A+\/V_T> = 0,823 (A.5)

Onde “Vt” é a velocidade da linha de passo do engrenamento.
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Figura A.1 — Fator geométrico de resisténcia a flexdao
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Fonte: Shigley (2011)

O fator de distribuicdo de carga “Km” é igual a 1,6 e foi obtido através dos
valores da largura de face, na Figura A.2, retirada de Norton (2013) pode-se observar

os valores de “Km.”

Figura A.2 — Fatores de Distribuicdo de Carga

Fatores de distribuicao de carga K|,

Largura da face

in (mm) K
<2 (50) 1.6
6 (150) 1.7
9 (250) 1.8
=20 (500) 2,0

Fonte: Norton (2013).
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Fator de aplicacdo “Ka” é igual a 1,5 e foi determinado para motores

multicilindros com choque moderado, que é apresentado na Figura A.3

Figura A.3 — Fatores de aplicagao

Maquina movida

Maquina motora Uniforme Choque moderado Choque severo
Uniforme (motor elétrico, 1,00 1,25 1,75 ou mais
turbina)

Choque leve (motor multi- 1,25 1,50 2,00 ou mais
cilindros)
Choque médio (motor de um 1,50 1,75 2,25 ou mais

unico cilindro)

Fonte: Norton (2013).

Em relacdo ao fator de tamanho “Ks”, segundo Norton (2013), a AGMA né&o
determinou valores para esses fatores, e aconselha a iguala-lo a 1 para casos
normais. Em casos especiais ou mais conservadores, pode-se usar um valor que varie
entre 1.25e 1,5.

Fator de espessura de borda “Kv”, € definido através da razao de recuo,
que para nosso caso € maior que 1,2, entdo sera 1.

Fator de ciclo de carga “KL.” é definido pela AGMA, para diminuir a
resisténcia do material quando se trata de uma engrenagem solta, que ndo € nosso
caso, por isso adotamos 1.

Para o calculo das tensdes de superficie, Norton (2013) afirma que os
fatores de aplicacao e distribuicao de carga, de tamanho e dindmico serao iguais aos

calculados para as tensées de flexao.

O fator geométrico de superficie “I” € dado por:
cos(0
=29 __9069 (A6)
o)
Pp Pp

Onde “pc” e “pp” correspondem aos raios de curvatura e sdo dados por:
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2 2
Pp = (dz—“’ + p—ld) — (dz—g * COS ((D)) — :—d *cos (0) = 0,004 m (A.7)
py = Cx sin (9) — pp =9,138 mm (A.8)

O coeficiente elastico “Cp” € dado por:

C, = = 182,656 VMPa (A.9)

w((F+(5)

Fator de acabamento superficial “CF” € igual a 1 para engrenagens feitas

pelos métodos convencionais.
Calculo dos limites de resisténcia do engrenamento (fatores de corre¢ao).
Resisténcia a fadiga de superficie.

Seguindo com os coeficientes de corregcdo do limite de resisténcia, o fator
de temperatura “CT”, é dado pelo combustivel chegando na bomba a uma condi¢ao

extrema, diga-se 40°C, ou 104°F.

_ 460+Tp
Cr=—+=10,91 (A.10)

O fator de corregao relativo a confiabilidade é de 99%. Ou seja, segundo
Norton (2013), “CR” é igual a 1. O fator de dureza “Cn” é escolhido igual a 1.

Para o calculo de correcao do fator de vida, foi definida uma jornada de
trabalho para o componente. Entdo analisando o pior caso, que seria com a rotacao

na maxima velocidade, temos:

- 6500 RPM

- 30 Minutos de funcionamento em uma semana, para testes e treinos.
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- 52 Semanas em um ano

- Com 3 anos de durabilidade estimada.

Assim o numero de ciclos de vida “NL” sera dado por:
N iclos = 6500 * 60 * 52 * 3 = 60840000 (A11)

E o fator de vida de superficie “CL” € dado pela equagao proposta por Norton (2013):
C; =1,3558 % Ngicos' 017® = 0,985 (A12)

Ent&o estes sdo os fatores faltantes para o calculo da resisténcia a fadiga de superficie

corrigida.
Para a resisténcia a fadiga de flexao.

O fator de temperatura € o mesmo calculado anteriormente para a tensao
de fadiga superficial, ou seja, teremos “KT” =a 0,91.

A confiabilidade também sera dada como 99%, assim “KR” também é igual
a 1. 3Finalmente o fator de vida € o mesmo calculado para as tensdes superficiais,

entdo “KL” também é igual a 0,985.
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Calculos das reagoes no eixo.

Foram elaboradas equacdes para resolver as reacdes, usando a somatéria
de momento e de forgas nos sentidos “X” e “Y”. Entdo temos a somatéria de momento
na sec¢ao do rolamento 1, ja isolando a reagao 2y e a somatoria de forgcas na diregao
Y:

__ (Fe#0,041+Fp; %0,116)
yo 0,082

R, = 109,05 N. (A.13)

Ry, = —Ry, + Fg + Fp, = 12,01N. (A.14)

Onde “Fet” € a forga tangencial na engrenagem, e “Fp1” € a forga tangencial na polia.

No sentido X, as forgas radiais atuando no sistema foram calculadas, entao

tem-se o seguinte equacionamento, seguindo as mesmas diretrizes do sentido Y:

R,, = Lorx004+Fp 0116) _ 39 905N, (A.15)
0,082
Ry, =—Ry, +Fg + Fp, = 4,371 N. (A.16)

Onde “FcRr” € a forga radial na engrenagem, e “Fpr” € a forga radial na polia.
O caélculo do momento fletor foi realizado através do método dos cortes em
cada secgdo. Entdo tem-se a seguinte analogia, de acordo com as dimensdes vistas

nos diagramas gerados por software.

X;=0m (A.17)
X, = —0,041m + X, = 0,041m. (A.18)
X;=0,041m+ X, = 0,082m (A.19)

X,=0,082m + X3 =12,01 N.= 0,116m (A.20)
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My, =0 (A.21)
M,,, = Ry, * X, = 0,4924 Nm. (A.22)
M3y, = Ry, * X3 — Fg (X3 — X;) = —1,8036 Nm (A.23)
Myy, = R1y * X4 — Fg (X4 —X2) + Ry * (X4 —X3) =0 (A.24)
My,=0 (A.25)
M,,, = Ry, * X, = 0,1792 Nm. (A.26)
M3y, = Riy* X3 — Fygr (X3 — X;) = —0,656 Nm (A.27)
Myyz = Ryx ¥ Xq — Fgr x (X4 —X3) + Rpy * (X4 —X3) =0 (A.28)

Calculo dos fatores de correg¢ao do eixo:

Em relacdo ao coeficiente de carregamento “Ccar’, foi definido para
torcéo e flexdo, e é igual a 1.
Para o coeficiente de acabamento superficial, foi definido através da

equacao proposta por Norton (2013):
Coup = 4,51 % S, % = 1,438, (A.29)

Como temos uma estimativa para o tamanho do eixo, podemos calcular o coeficiente

de correcéo de tamanho “CTam”:
Ciam = 1,189 % d-0097 = 0,8983. (A.30)

O coeficiente de confiabilidade “Cr” é igual a 1.

Em relagdo a temperatura, agora falamos do eixo entdo escolhemos a
temperatura de trabalho do motor, que em média é de 92°C, de acordo com DRS Car
(2013), entdo tomamos um extremo de 95°C.

Cr=222"r — 1,069 (A.31)
620
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APENDICE B - DESENHOS

Neste apéndice estao representados croquis representativos do sistema.

N° DA PECA

DESCRICAO

QTD.

K 18x24x20

Engrenagens

Mancal

Reparo (llustrativo)

P R R

Eixo Movido

Eixo Motor

carcacga

N
ay

DETALHE B
FOLGA ENTRE O
DENTE E ACARCACA
ESCALA S 1

Projeto: Croquiilustrativo do Sistema

Projetfista: Fernando H. Bacchi
Data: 01/03/2018
OBs: Esboco de disposicdio dos comp.
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f I@
-
1

SECAO C-C
ESCALA 1:2

Projeto: Croqui Sistema

Projetista: Fernando H. Bacchi

Data:
OBs:

01/03/2018

Esboco de disposicdo dos comp.
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44

49

20

Secdo
para polia

Projeto: Croqui Sistema
Projetista: Fernando H. Bacchi

Data: 01/03/2018
OBs: Esbocgo de disposico dos comp.



