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Resumo
Um dos elementos de transmissão mais usados e que ainda proporciona a inclusão de novas tecnologias na Engen-
haria Mecânica é a engrenagem de aço cilı́ndrica de dentes retos. Embora seja um elemento mecânico muito usado
na indústria e testado pelos cientistas, há pouca informação atualizada e disponı́vel sobre seu equacionamento no
Sistema Internacional para o cálculo à fadiga: análise de tensão ao contato e consequente avaliação da resistência
ao crateramento na superfı́cie do dente da engrenagem; análise da tensão à flexão e consequente avaliação da
resistência a fratura na região do cordão raiz do dente da engrenagem. Para tal, tem-se mapeado os artigos mais
relevantes dos últimos 8 anos da área de Engenharia Mecânica que abordam a análise desse elemento mecânico,
destacando a norma ANSI/AGMA 2101 para o sistema internacional. Nesse sentido, o presente trabalho detalha
dita norma e a complementa com informações da literatura consolidada de Projeto de Máquinas, proporcionando
ao mundo acadêmico e industrial, mais um material que possa auxiliar no projeto para a análise de uma engre-
nagem, nos seus cálculos de análise à fadiga e mitigação de possı́veis falhas causadas por erros de projeto. Para
maior entendimento da aplicabilidade dessa norma, foi desenvolvido um estudo de caso que compara a norma
AGMA com resultados obtidos no software Solid Edge que usa para seus cálculos a norma ISO 6336. O principal
resultado deste trabalho é a comprovação que os resultados de ambas normas diferem muito, sendo os valores no
Solid Edge mais conservadores. Finalmente, este trabalho compartilha uma planilha com todo o equacionamento
para a análise analı́tica de qualquer engrenagem cilı́ndrica reta de aço, seguindo a modelagem analı́tica da norma
ANSI/AGMA.

Palavras-chave: AGMA 2101-D04. Engrenagem cilı́ndrica reta, ISO 6336. Solid Edge.
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1 Introdução

Na grande área de Engenharia Mecânica, a engrenagem é um elemento mais relevantes associa-
do ao Projeto de Máquinas são, que transmitem rotação, torque e potência entre eixos por meio
do engate de dentes com involutas especiais. Mudando os diâmetros desses elementos podem
ser aumentadas as velocidades de rotação de um eixo e diminuir o seu torque, manter a veloci-
dade e o torque constantes ou reduzir a velocidade de rotação e aumentar o torque (Wicker &
Lewis, 2015).

A grande maioria de falhas que pode apresentar uma engrenagem tem origem em anomalias
associadas ao seu uso incorreto, tais como montagem e lubrificação inadequadas, sobrecargas,
etc. As falhas podem ser classificadas em: desgaste, fratura por fadiga e deformação plástica.
Além disso, uma das principais causas que produz ditas falhas é devido a erros no projeto e de
fabricação (Amaral, 2012).

Nesse contexto, (Lisle et al., 2017), consideram uma análise de tensão à flexão de uma en-
grenagem cilı́ndrica de dentes retos pode ser obtida de forma analı́tica por meio das normas
ISO (6336-3, 2006) e ANSI/AGMA (2101-D04, 2016). Já para uma análise por simulação
computacional de elementos finitos (FEA do inglês Finite Element Analysis) pode ser usado
o software ANSYS, por outro lado, quando é preciso realizar uma análise estática com testes
experimentais, o uso do extensômetro é apontada como a técnica mais usada.

Para testes experimentais, especificamente quando usado o extensômetro, um fator que induzir
a erros de coleta de dados é a posição inadequada do extensômetro no cordão raiz do den-
te, e isso ocorre pelo tamanho do filete que normalmente oferece um espaço limitado para a
montagem do sensor.

Por outro lado, ao usar a norma ISO ou AGMA existem discrepâncias quando comparados
seus resultados. A literatura aponta que isso deve-se principalmente a como cada norma con-
sidera a geometria do dente da engrenagem, especificamente o efeito no filete do cordão raiz.
A ISO considera uma parábola base com ponto tangente de um triângulo reto de 30°, já a nor-
ma AGMA considera a parábola de Lewis. Além disso, o cordão raiz usando a norma ISO
é praticamente o dobro daquele usando na norma AGMA. Também, aponta-se que na norma
ISO considera-se apenas a carga tangencial, já na norma AGMA considera-se a carga tangen-
cial e radial. Finalmente, outro motivo de discrepância entre ambas normas deve-se ao fator de
concentração de tensão à fadiga, a norma AGMA é 9,3% menor do que a norma ISO, e por
esse motivo a norma ISO pode ser considerada, também, mais conservadora do que a norma
AGMA, (Lisle et al., 2017).

Na análise de uma engrenagem, usando o software ANSYS para FEA, aponta-se que a melhor
forma de estudar a engrenagem é com a representação de apenas 3 dentes da engrenagem.
Mas, embora destaca-se o ANSYS na precisão de resultados, essa análise leva em consideração
apenas cenários de projetos limitados quando comparados a engrenagens em funcionamentos
reais que sim são consideradas nas normas AGMA e ISO. Sendo assim, nesse estudo pode-se
concluir que a modelagem analı́tica da norma AGMA é mais real na sua representação de um
cenário industrial e mais fácil de ser adotada na análise à flexão de uma engrenagem cilı́ndrica
de dentes retos (Lisle et al., 2017).

No trabalho de (Marques et al., 2017), é realizado um estudo sobre o comportamento da
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distribuição de carga ao longo da face do dente de uma engrenagem. Para tal, são analisadas
engrenagens cilı́ndricas de dentes retos e de dentes helicoidais, usando as normas ISO 6336-3
(2006) e ANSI/AGMA 2101-D04 (2016), testes empı́ricos usando extensômetro e programas
de FEA.

Um dos resultados desse trabalho foi a comprovação que ambas engrenagens, de dente reto e
helicoidal, possuem a mesma rigidez no engrenamento, mas, afirmam que os dentes helicoidais
possuem um engrenamento com variação mais gradual, o que consequentemente faz que sejam
mais suaves do que um de dentes retos. Além disso, nesse estudo também comprovou-se que
um dente quando possui alı́vio (remoção de material), no adendo do dente da engrenagem,
produz um engrenamento ainda mais suave (Marques et al., 2017) .

Já no trabalho de (Wen et al., 2018), é analisado o cordão raiz do dente de uma engrenagem
cilı́ndrica reta, usando também as normas: ISO 6336-3 (2006), ANSI/AGMA 2102-D04 (2016),
extensômetro e programas de FEA. Nesse trabalho, destaca-se a facilidade e rapidez de análise
do cordão raiz de um dente de engrenagem usando ferramentas de FEA, já que pode ser atua-
lizada constantemente a geometria do elemento em estudo, sem nenhum custo de insumo ou
processo de fabricação.

No caso de analise por meio de testes experimentais, além de destacar o uso do extensômetro,
apontam o método fotoelástico como uma boa técnica que pode auxiliar na corroboração ou
comprovação da eficiência de modelos analı́ticos e/ou de simulação (Wen et al., 2018). Por ou-
tro lado, os autores apontam um ponto negativo no estudo de uma engrenagem quando usados
testes experimentais ou de FEA, o custo envolvido em softwares de simulação, processadores
de computadores e insumos para testes experimentais. Além disso, o tempo de análise nor-
malmente é maior nestas duas formas de análise do que a modelagem analı́tica. Também nos
testes experimentais um ponto negativo é que para poder analisar a engrenagem ela deve ser
ampliada, na sua reprodução, para poder coletar dados confiáveis.

Por outro lado, quando comparadas as normas ISO e AGMA, a primeira destaca-se quando
usada para análise de engrenagens de dentes helicoidais. Mas, o principal ponto negativo da
norma ISO é que no seu cálculo considera-se apenas a carga tangencial, e nesse estudo destaca-
se também o uso da norma AGMA por ser menos conservadora e mais fácil de ser usada do que
a norma ISO. Nesse trabalho, uma informação importante é que o cordão raiz é o produto do
módulo vezes a constante 0,38. Além disso, nesse trabalho comprova-se que a maior número
de dentes, a tensão no cordão raiz diminui, e quando o módulo aumenta também é menor a
tensão no cordão raiz (Wen et al., 2018).

No trabalho de (Wei et al., 2019) é analisada a tensão ao contato num dente de engrenagem
com tratamento térmico por cementação, de uma turbina eólica. Nesse artigo, constatou-se que
o ponto mais crı́tico de contato é o flanco do dente que coincide com o diâmetro primitivo. Para
dito estudo foi usado o software ABAQUS para FEA e um dos resultados foi a comprovação
que com um tratamento térmico aumenta a sua vida útil ao crateramento. A cementação usada
para esse estudo possuı́a uma espessura de 2,2 mm, onde na superfı́cie constatou-se uma dureza
Brinell (HB do inglês Brinell hardness) de 620, a 1,5 mm de profundidade uma dureza HB de
550 e a 2,2 mm a dureza HB foi de 400. Também afirma-se que é na camada de 1,5 mm de
profundidade que normalmente inicia-se a fratura do dente quando submetido a mais de 107

ciclos.
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No trabalho de (Wen et al., 2019), analisam-se o efeito na tensão de contato quando aplica-
do um alı́vio na ponta do adendo do dente da engrenagem. Para esse estudo usou-se a FEA,
métodos experimentais (extensômetro), e cálculos analı́ticos baseados nas normas ISO (6336-
2, 2006) e ANSI/AGMA (2101-D04, 2016). Destaca-se que uma das maiores desvantagens
encontradas nos seus estudos foi o tempo de processamento e custo computacional, quando
usado métodos de elementos finitos (FEM – do inglês finite Element Method ), especificamente
quando a representação de malhas nas principais regiões a serem analisadas numa engrenagem,
(cordão raiz e flanco de contato). Para os testes experimentais relata-se custos elevados com in-
sumos e materiais usados nas amostras e testes, além de não poderem reproduzir fielmente toda
uma engrenagem na sua escala natural (real). Dessa forma, recomendam o uso de modelagem
analı́tica baseados nas normas ISO ou AGMA.

Quanto aos principais modos de falha considerados numa engrenagem de transmissão, a fratura
no cordão raiz e o crateramento na superfı́cie de contato do dente são os mais frequentes e
crı́ticos, e é por esses motivos que todos os estudos desse elemento de transmissão focam-se
nessas caracterı́sticas geométricas. Assim, uma forma prática de diminuir a tensão do cordão
raiz é aumentando o número de dentes, e para diminuir a tensão de contato é garantindo a
qualidade do processo de fabricação, oferecendo padrão no passo e forma geométrica de dentes,
e no seu acabamento superficial (Zhan et al., 2015).

Outras conclusões do trabalho de (Zhan et al., 2015) foram que para a análise usando testes
experimentais, como o extensômetro, a engrenagem precisa ser aumentada na sua escada de ta-
manho para poder ser analisada. Para usar o FEM,a representação de apenas 3 dentes é indicada
como recomendada, dessa forma garante-se uma análise precisa e evita longos processamentos
computacionais. Já no uso de modelos analı́ticos destaca-se a norma ANSI/AGMA 2101-D04
(2016), principalmente no uso da análise de tensão ao contato. Nesse trabalho demonstrou-se
que o alı́vio na ponta do adendo do dente diminui a tensão de contato, mas ressalta-se que se
esse alı́vio não for calculado, (podendo ser grande demais), pode aumentar a tensão de flexão
no cordão raiz do dente, o que pode diminui a vida útil do elemento.

No trabalho de (Maper et al., 2019) também realizam-se estudos na inclusão de alı́vio na ponta
do adendo. Nos testes realizados por esses pesquisadores considera-se a criação de duas formas
de remoção da ponta do adendo: i) criar um chanfro na ponta do adendo, ou seja, uma remoção
linear de alivio, e ii) a criação de uma remoção côncava na ponta do adendo. Para seus estudos
foram usadas a norma ANSI/AGMA 2101-D04 (2016) e o FEM com o software ANSYS,
modelando apenas 3 dentes da engrenagem.

Um dos principais resultados constatados foi que para cargas relativamente elevadas, o dente
com alı́vio apresenta um engrenamento mais suave quando comparado a um dente sem nenhum
tipo de alı́vio na ponta do adendo. Ambas remoções (linear e parabólica) diminuem, aproxima-
damente, em 4,5% a tensão ao contato e 2% a tensão à flexão (Maper et al., 2019).

Em outros estudos usando a modelagem analı́tica das normas ISO 6336 e ANSI/AGMA 2101,
conclui-se, também, que a norma ISO é mais conservadora e mais complexa no seu uso quando
comparada com a norma AGMA (Octrue et al., 2015).

Para um FEM, comprova-se também que uma boa análise é representando apenas 3 dentes de
uma engrenagem. E, considerando que em um par de engrenagens o ângulo 0° é o inı́cio de
rotação do engrenamento e, entre 2,7° a 27,4° de rotação da engrenagem é onde se apresentam
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as tensões de contato, podendo concluir também que a 15° de rotação da engrenagem é quando
há maior contato no diâmetro primitivo. Além disso, demonstrou-se que entre a coroa e o
pinhão, o pinhão é a engrenagem que sofre maior tensão de contato (Hwang et al., 2013).

No trabalho de (Geren & Uzay, 2016), também destaca-se que uma das principais causas de
falha na indústria é a fratura no cordão raiz da engrenagem. E para tal, afirma-se que a mel-
hor forma de analisar uma engrenagem cilı́ndrica de dentes retos é usando uma modelagem
analı́tica das normas ISO 6336 ou ANSI/AGMA 2101.

Podemos concluir que a modelagem analı́tica usando a norma ANSI/AGMA (2101-D04, 2016)
é a mais recomendada para reproduzir o funcionamento real de uma engrenagem, além de ser
mais fácil na sua aplicação. E, podem ser feitas comparações dos seus resultados analisados
com FEM, destacando-se o software ANSYS, tendo uma grande capacidade para FEA, mas,
uma limitação é o tempo de modelagem 3D do elemento. Para tal, o programa de modelagem
3D Solid Edge pode ser usado para essa finalidade inicial, visto que já vem sendo usada para
essa função em alguns trabalhos relacionados à representação de engrenagens (Patil & Kumar,
2017)(Kumar & Patil, 2017)(Goanta & Dumitrache, 2017)(Pu et al., 2019).

Além disso, o programa Solid Edge possui uma plataforma que realiza o cálculo analı́tico à
flexão e ao contato para uma engrenagem cilı́ndrica de dentes retos, usando a norma ISO 6336.
Dessa forma, podem ser gerados e comparados os resultados do Solid Edge com os do modelo
analı́tico usando a norma ANSI/AGMA 2101-D04 (2016). Porém, é muito importante destacar
que as publicações estudadas para este trabalho, consideram a norma ISO 6336 versão 2006,
para contato (parte 3) e para flexão (parte 2). Atualmente a norma ISO tanto para tensão à
flexão e ao contato, de uma engrenagem cilı́ndrica, já publicou uma nova versão em 2019, mas
a mesma não consta nas últimas pesquisas levantadas no estado da arte e nem foi possı́vel a sua
aquisição para este trabalho.

No presente trabalho, será detalhada a norma ANSI/AGMA (2101-D04, 2016) para uma mo-
delagem analı́tica que analise a resistência à flexão e ao crateramento de uma engrenagem
cilı́ndrica de dentes retos, seguido de um estudo de caso para posteriormente modelar essa en-
grenagem no Solid Edge e realizar uma comparação crı́tica entre ambos resultados. Futuros
trabalhos pretendem realizar essa comparação com o software ANSYS.

2 Fundamentação Teórica

Neste capı́tulo é feito o detalhamento da norma AGMA (2101-D04, 2016). Nesse sentido,
entende-se que todo o material contido nesse capitulo é usando dita norma como referencial
bibliográfico, fato pelo qual não há necessidade de citações constantes ao longo das próximas
páginas deste trabalho. Quando houver algum aporte no detalhamento da modelagem analı́tica
da norma AGMA, que sirva de complementação, tais materiais serão citadas.

2.1 Resistência ao Crateramento

O objetivo da resistência ao crateramento é avaliar a vida útil da superfı́cie do flanco de um
dente de uma engrenagem, frente ao desgaste progressivo que ocorre durante seu engrenamen-
to. As avaliações para resistência ao crateramento são baseadas nas fórmulas desenvolvidas
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por Hertz para pressão de contato entre duas superfı́cies curvas, modificadas para o efeito do
compartilhamento de carga entre os dentes adjacentes.

2.2 Tensão ao contato AGMA, σH
Para o cálculo da tensão ao contato deve ser usada a Equação 1.

σH=ZE

√
W t·KO·KV·KS·KH·ZR

DP·b·ZI

(1)

Onde

σH é a tensão de contato, N/mm2;

ZE é o coeficiente de elasticidade, [N/mm2]0,5;

W t é a carga tangencial, N;

KO é o fator de sobrecarga;

KV é o fator dinâmico;

KS é o fator de tamanho;

KH é o fator de distribuição de carga;

ZR é o fator de condição de superfı́cie;

DP é o diâmetro primitivo da engrenagem, mm;

b é a largura da face, mm;

ZI é o fator geométrico para resistência ao crateramento.

2.2.1 Coeficiente de elasticidade, ZE

Para o cálculo da tensão ao contato, primeiro encontra-se o coeficiente de elasticidade, e para
tal deve ser usada a Equação 2.

ZE=

√√√√ 1

π
[(

1−v21
E1

)
+
(

1−v22
E2

)] (2)

Onde

v1 e v1 é a razão de Poison do pinhão e a coroa, respectivamente;

E 1 e E 2 é o módulo de elasticidade do pinhão e a coroa, respectivamente.
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Por exemplo, ZE é igual a 189,35 [N/mm2]0,5, para um pinhão e coroa de aço, se a razão de
Poisson para ambas é v = 0,3 e E = 2,05 × 105 N/mm2.

Já para (Budynas & Nisbett, 2014), o coeficiente de elasticidade pode ser obtido usando a
Figura 1.

Figura 1: Coeficiente de elasticidade padronizado para alguns materiais

Fontes: Adaptado de Buday e Nisbett (2014)

2.2.2 Carga tangencial, Wt

Na maioria das aplicações de engrenagens, o torque não é constante. Portanto, a carga tan-
gencial transmitida varia. Para obter valores da carga tangencial operacional, o projetista deve
usar os valores de potência e velocidade com os quais o dispositivo será acionado. Se a carga
tangencial transmitida for uniforme, então a base de cálculo é usando a Equação 3.

W t=
P

V
=
T

rp
=

P

π·Dp·ω
(3)

Onde

W t é a carga tangencial, N;

P é a potência transmitida, W;

V é a velocidade linear, m/s;

T é o torque transmitido, N-m;

rp é o raio primitivo da engrenagem, m;

Dp é o diâmetro primitivo da engrenagem, m;

ω é a rotação da engrenagem, rps.

Para encontrar o diâmetro primitivo, Dp, sabe-se que tal valor é o produto do módulo e o número
de dentes. Por sua vez, a largura da face, b, pode ser obtida da multiplicação do módulo com
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constantes de 6 a 16 (Budynas & Nisbett, 2014; Mott, 2013), e esses módulos são obtidos da
Figura.

Figura 2: Escolha de módulo

Fonte: adaptado de Mott (2013)

Quando a carga transmitida não é uniforme, não se deve considerar apenas o pico de carga e seu
número previsto de ciclos, também deve ser considerada as cargas intermediárias e seu número
de ciclos. Nesses casos, o efeito de fadiga cumulativa do ciclo é considerado na classificação
do conjunto de engrenagens. Um método para calcular o efeito das cargas sob essas condições
é dado na ISO (6336-6, 2006).

2.2.3 Fator de sobrecarga, Ko

O fator de sobrecarga é destinado a levar em consideração todas as cargas externas aplicadas
à transmissão da engrenagem, além da carga tangencial, W t, para uma determinada aplicação,
e.g., a existência de choques (impactos) provenientes do torque de acionamento. O fator de
sobrecarga só pode ser estabelecido pelo engenheiro projetista, após uma considerável expe-
riência de campo.

Para um fator de sobrecarga unitário, pode ser considerada a capacidade de sustentar um
número limitado de até 200% de ciclos de sobrecarga momentâneos (geralmente até 4 par-
tidas durante 8 horas, com um pico que não excede 1 segundo de duração). Sobrecargas mo-
mentâneas mais altas ou mais frequentes devem ser consideradas separadamente.

Ao determinar o fator de sobrecarga, deve-se considerar o fato de que muitos motores de acio-
namento e máquinas acionadas, individualmente ou em combinação, desenvolvem torques de
pico momentâneos sensivelmente maiores do que aquele determinado pela classificação nomi-
nal do motor primário ou da máquina acionada. Existem muitas fontes possı́veis de sobrecar-
ga que devem ser consideradas. Alguns deles são: torques de partida, velocidades excessivas,
variações na operação do sistema e, alterações nas condições de carga do processo.

Para determinar o fator de sobrecarga, num cenário que não há experiência a campo do proje-
tista, pode ser usada a Tabela 1 recomendadas por (Mott, 2013):

Tabela 1: Fator de sobrecarga sugerido
Tipo de máquina acionada

Fonte de alimentação Uniforme Choque leve Choque moderado Choque pesado
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75
Choque leve 1,20 1,40 1,75 2,25
Choque moderado 1,30 1,70 2,00 2,75

8
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Para encontrar o fator de sobrecarga da Tabela 1, devem ser cruzados os valores das colunas:
tipo de máquina acionada, com a linha de: fonte de alimentação. Esses valores podem ser
obtidos das Figura 3 e 4.

Figura 3: Condição para máquina acionada

Figura 4: Condição para fonte de alimentação

Fonte: Adaptado de Mott (2013)

2.2.4 Fator dinâmico, KV

O fator dinâmico, Kv, é responsável pelas cargas dos dentes da engrenagem geradas interna-
mente, que são induzidas pela ação do engrenamento não conjugadas totalmente (não harmo-
nizadas). Mesmo que o torque e a velocidade de entrada sejam constantes, pode haver uma
vibração significativa das massas das engrenagens e, portanto, haverá forças dinâmicas nos
dentes. Essas forças resultam das acelerações relativas entre as engrenagens, pois elas vibram
em resposta a uma excitação conhecida como ”erro de transmissão”. Idealmente, um conjunto
de engrenagens teria uma taxa de velocidade uniforme entre a rotação de entrada e saı́da. O “er-
ro de transmissão” é definido como o desvio do movimento angular relativo uniforme do par de
engrenagens. É influenciado por todos os desvios existentes da forma geométrica do dente da
engrenagem em relação ao espaçamento ideal. O “erro de transmissão” pode ser influenciado
por:

• Variações na fabricação da engrenagem, no espaçamento entre dentes (passo), perfil da
involuta (tolerância geométrica), e afastamentos (tolerância dimensional).

• Variação de rigidez nos dentes da engrenagem à medida que os dentes passam pelo en-
grenamento.

• Deflexões elásticas que fogem de uma carga projetada.
• Desbalanceamento dinâmico das engrenagens e/ou eixos.
• Desgaste excessivo, não projetadas, e deformação plástica do perfil do dente da engrena-

gem.

9
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• Desalinhamento do eixo influenciado pelas cargas e deformações térmicas das engrena-
gens, dos eixos, mancais, variações de fabricação, ou simplesmente erro de montagem.

• Excitação induzida por fricção entre dentes.

A Figura 5 mostra os fatores dinâmicos que podem ser utilizados na ausência de conhecimento
especı́fico das cargas dinâmicas. Devido à natureza aproximada das curvas empı́ricas e à falta
de valores de tolerância medidos no estágio de projeto, as curvas de fator dinâmico devem
ser selecionadas com base na experiência dos processos de fabricação e das considerações
operacionais de projeto.

Segundo (Mott, 2013), por meio de uma medição tangencial no diâmetro primitivo dos dentes
da engrenagem, podem ser obtidas algumas precisões do seu perfil. Assim, quando aceita a 3
medições com um Engrenômetro, pode considerar-se que o Número de nı́vel de precisão (Av)
é de 12 a 10 e pode ser considerado de baixa precisão. Se a medição é aceita em 5 medições,
considera-se um Av de 9 a 6 e pode ser considerado de média precisão. Para 9 medições com
sucesso, considera-se um Av de 5 a 2 e pode ser considerado de alta precisão. Para Av abaixo
de 2, é considerado muito preciso.

Para maiores detalhes da escolha de Av = 6 a Av = 12 consultar a norma ANSI/AGMA (2015-
A01, 2002).

Figura 5: Curvas do número de nı́vel de precisão

Fonte: Adaptado da norma AGMA 2101-D04(2016)

As curvas da Figura 5 cruzadas com a velocidade no ponto primitivo da engrenagem servem
para encontrar o fator dinâmico. Segundo (Mott, 2013), sabendo o número de nı́vel de precisão

10
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(Av), podem ser usadas as equações 4, 5 e 6 para encontrar também o fator dinâmico.

KV=

[
C

C +
√
V

]−B
(4)

B = 0, 25(Av − 5, 0)2/3 (5)

C = 3, 5637 + 3, 9914(1, 0−B) (6)

Quando a engrenagem é fabricada usando controles de processo que fornecem precisões nos
dentes, ou seja, engrenagens muito precisas, ou quando as técnicas de fabricação e de projeto
garantem um baixo “erro de transmissão”, podem ser considerados valores de Kv de 1.02 a
1.11, essa escolha depende da experiência do projetista. Para usar esses valores, a engrenagem
deve ser mantida em alinhamento preciso e lubrificada adequadamente, para que sua precisão
seja mantida na vida útil de operação.

(Mott, 2013), apresenta alguns equipamentos na Figura 6, que auxilia na rápida seleção do
número de nı́vel de precisão (Av), segundo a aplicação de operação do conjunto de engrenagens.

Figura 6: Aplicação para encontrar o número de nı́vel de precisão

Fonte: Adaptado de Mott (2013)

As curvas podem ser extrapoladas além dos pontos finais mostrados na Figura 5, com base na
experiência e na consideração cuidadosa dos fatores que influenciam a carga dinâmica.

Se uma frequência especı́fica da excitação do “erro de transmissão” estiver próxima da fre-
quência natural do sistema de massa-mola da engrenagem, ou algum múltiplo da frequência
natural, como 2 ou 3, uma vibração ressonante poderá causar forças dinâmicas elevadas nos
dentes devido a grandes deslocamentos relativos das massas da engrenagem. O fator dinâmico,
Kv, não leva em consideração a ressonância do par de engrenagens, e a operação nesse regime
deve ser evitada.

Além disso, devido à alta resistência à flexão dos eixos das engrenagens, as frequências naturais
de vibração lateral dos eixos geralmente são muito mais altas que as velocidades de operação.

11
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Para engrenagens de alta velocidade, no entanto, recomenda-se que as velocidades crı́ticas do
eixo sejam analisadas para garantir que elas sejam bem removidas da faixa de velocidade ope-
racional. O fator dinâmico, Kv, não considera as cargas dinâmicas dos dentes devido a este
modo de vibração.

2.2.5 Fator de tamanho, Ks

O fator de tamanho refere-se à não uniformidade das propriedades do material e depende prin-
cipalmente de:Tamanho do dente

• Diâmetro das partes
• Proporção entre tamanho do dente e diâmetro da peça
• Largura da face
• Proporção da profundidade em relação ao tamanho do dente
• Dureza e tratamento térmico do material

O fator de tamanho pode ser considerado 1,0 para a maioria das engrenagens, desde que seja
feita uma escolha adequada de aço para o tamanho da peça e, seu tratamento térmico e processo
de endurecimento.

(Budynas & Nisbett, 2014) propõem que para encontrar o fator de tamanho KS pode ser adotado
o recı́proco do fator de tamanho kb usado na equação de Lewis. Assim, dependendo da largura
da face podem ser usada a equação 7 ou 8:

Se a largura da face for de 2,79 a 51 mm, Equação 7.

KS=
1

1, 1833
(
b·m·
√
Y
)−0,0535 (7)

Se a largura da face for de 52 a 254 mm, Equação 8.

KS=
1

1, 4098
(
b·m·
√
Y
)−0,0785 (8)

Para encontrar a constante Y que é o fator de forma de Lewis, para engrenagens de aço e ângulo
de pressão (ou contato) 20°, devem ser usados os valores contidos na Figura 7.

Fonte: Adaptado de Budynas e Nisbett (2014)

Segundo (Mott, 2013), também pode ser considerado o fator de tamanho em função do módulo
usado, conforme apresentado na Figura 8.

Fonte: Adaptado de Mott (2013)

2.2.6 Fator de distribuição de carga, KH

O fator de distribuição de carga, modifica a classificação das equações de tensão AGMA para
refletir a distribuição não uniforme da carga ao longo da linha de contato (flanco no diâmetro

12
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Figura 7: Valores do fator de forma Y de Lewis para ângulo de pressão 20°

Figura 8: Fator de tamanho segundo o módulo

primitivo). A quantidade de não uniformidade da distribuição de carga causada depende das
seguintes influências:

• Variação no processo de fabricação das engrenagens;
• Alinhamento, geometrı́a de perfil, espaçamento e desvios nas engrenagens pinhão e co-

roa;
• Coroamento no dente e/ou alı́vio no flanco do adendo;
• Variações de montagem das engrenagens;
• Alinhamento dos eixos, na rotação do diâmetro primitivo da engrenagem, influenciados

pela folga de precisão de concentricidade dos mancais;
• Deflexões devido a cargas aplicadas;
• Deflexões elásticas no dente da engrenagem;
• Deflexões elásticas do corpo da engrenagem;
• Deflexões elásticas do eixo, mancais de rolamento ou de deslizamento e estrutura que

suportam as engrenagens;
• Distorções devido a efeitos centrı́fugos;
• Expansão térmica e distorção das engrenagens devido a gradientes de temperatura;
• Gradientes de temperatura no mancal causando eixos não paralelos;
• Distorção centrı́fuga das engrenagens devido a altas velocidades.

13
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O fator de distribuição de carga da face do dente é responsável pela distribuição não uniforme
da força ao longo do flanco. A magnitude do fator de distribuição da carga da face é definida
como a intensidade do pico de carga dividida pela intensidade média da carga em toda a largura
da face.

Quando a engrenagem está em balanço, deve-se considerar a deflexão do eixo e as folgas dos
mancais. No entanto, em sistemas que a engrenagem não está em balanço, o eixo e mancais
devem estar rı́gidos o suficiente para suportar os momentos de flexão causados pelas forças
do engrenamento. Além disso, deve se seguir as folgas recomendadas pelos fabricantes de
mancais, já que as folgas excessivas afetam o contato da engrenagem tão igual como uma
montagem errada das engrenagens. Por outro lado, a engrenagem com um deslocamento mais
próximo a um dos mancais pode também agravar a deflexão não desejada, e esse efeito é tratado
pelo fator de carga de deflexão (KHpm).

Para projetos de engrenagens relativamente rı́gidos com engrenagens montadas entre rolamen-
tos (engrenagem não suspensa) e relativamente livres de fatores externos que causem deflexões
não projetadas, a Equação 9 pode ser usado:

KH= 1.0+KHmc (KHpf ·KHpm+KHma·KHe) (9)

Onde

KHmc é o fator de formato da face do dente;

KHpf é o fator de proporção do pinhão;

KHpm é o fator de carga de deflexão;

KHma é o fator de alinhamento de engrenamento;

KHe é o fator de ajuste.

O fator de formato da face do dente, KHmc, modifica a intensidade de carga máxima quando
é aplicado coroamento ou alı́vio na ponta do adendo. A norma AGMA, considera apenas o
impacto do coroamento, para o cálculo de alı́vio na ponta do adendo podem ser consultados
pesquisas especı́ficas sobre esse assunto (Maper et al., 2019; Wen et al., 2019; Zhan et al.,
2015).

Para entender o formato de uma engrenagem com coroamento no dente e assumir o valores
para KHmc, deve ser considerada a Figura 9.

KHmc

{
1.0 para dente sem coroamento
0.8 para dente coroado ou com correção de desvio

Fonte: Adaptado de AGMA 2101-D04 (2016)

O dente coroado pode ajudar a concentrar a carga em direção do centro do dente, mitigando
ruı́do e vibração. Mas a coroação excessiva pode aumentar a tensão por contato numa região
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Figura 9: Coroamento e valores para o fator de formato da face do dente

pontual e ocasionar falhas que afetam a vida útil remanescente do sistema (Nuñez & Borsato,
2017; Nuñez & Borsato, 2018).

O fator de proporção do pinhão, KHpf, responde à deflexões no dente devido à carga. Essa
deflexão é normalmente mais elevada para grandes larguras na face do dente. O KHpf pode ser
encontrado com a relação da largura da face (b) e o diâmetro primitivo (Dp), apresentada a
seguir.

KHpf


Se b ≤ 25 mm, então b

10·DP
− 0, 025

Se 25 < b ≤ 432 mm, então b
10·DP

− 0, 0375 + 0, 000492 · b

Se 432 < b ≤ 1 020, então b
10·DP

− 0, 1109 + 0, 000815 · b− 0, 000000353 · b2

Para valores de b
10·DP

inferiores a 0,05, assuma o KHpf igual a 0,05.

Também, pode ser encontrado o KHpf considerando as curvas da Figura 10, para tal deve ser
cruzado o valor de b com a relação b/Dp:

Fonte: Adaptado de AGMA 2101-D04 (2016)

O fator de carga de flexão KHpm altera o KHpf, com base na localização do pinhão ao longo do
eixo de transmissão, especificamente a posição da engrenagem entre os dois mancais de apoio,
conforme representado na Figura 11.

Fonte: Adaptado de ANSI/AGMA 2101-D04 (2016)

Dependendo se a posição da engrenagem em relação aos dois mancais de apoio for maior ou
menor de 17,5%, pode ser assumido o valor para KHpm, conforme:

KHpm


1.0 para pinhao montado com

(
S1

S

)
< 0.175

1.1 para pinhao montado com
(
S1

S

)
≥ 0.175

Onde

S1: é o deslocamento do pinhão; isto é, a distância em relação ao centro do vão dos mancais;

15
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Figura 10: Curvas para encontrar o fator de proporção do pinhão

Figura 11: Posição da engrenagem no eixo de transmissão

S : é o vão entre mancais; ou seja, a extensão entre as linhas de centro dos mancais.

O fator de alinhamento de engrenamento, KHma, avalia a influência do desalinhamento de um
eixo de transmissão e o efeito que este gera na rotação das engrenagens, especificamente no
diâmetro primitivo. Segundo a norma AGMA, para encontrar esse valor pode ser encontrado
cruzando a largura da face, b, com uma das 4 curvas que estão relacionadas à rigidez dos
mancais, apresentadas na Figura 12.

A norma AGMA não consideram que a causa desse desalinhamento seja por deformação
elástica. E, outra forma de encontrar o fator de alinhamento é usando a Equação 10. Para atri-
buir um valor às constantes A, B e C da Equação 10 e encontrar o KHma, deve-se identificar as
caracterı́sticas que cada curva representa com base na precisão dos efeitos nas engrenagens e
seu consequente desalinhamento.
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Figura 12: Curvas para o fator de alinhamento de engrenamento

KHma=A+B (b)+C(b)2 (10)

Segundo (Mott, 2013), cada curva considera o tipo de montagem dos mancais:

• Curva 1 - Engrenagem aberta: quando os mancais são montados na estrutura da própria
máquina;

• Curva 2 - Engrenagem fechada industrial/comercial: os mancais são montados numa
estrutura especial, proporcionando uma melhor rigidez;

• Curva 3 - Engrenagem fechada de precisão: mancais montados numa estrutura espe-
cial e com tolerâncias dimensionais;

• Curva 4 - Engrenagem fechada de alta precisão: os mancais montados possuem uma
tolerância dimensional minuciosa, normalmente há ajustes na montagem para conseguir
um alinhamento muito preciso no engrenamento.

Os valores a serem considerados nas constantes A, B e C são apresentada na Figura 13.

Figura 13: Valores das constantes do fator de alinhamento

O fator de ajuste, KHe, é usado para modificar o fator de alinhamento de engrenamento. Os

17
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seguintes valores são sugeridos para o fator de correção do alinhamento d

KHe


0.8 quando a engrenagem e ajustada na montagem
0.8 quando a compatibilidade da engrenagem e melhorada lapidando
1.0 para todos os outros casos

2.2.7 Fator de condição superficial, ZR

O fator de condição superficial, ZR, é usado apenas na fórmula de resistência ao crateramento
e depende de:

• Acabamento da superfı́cie de rebarbação, lapidação, retı́fica, e jateamento por granalha;
• Tensão residual;
• Efeitos de plasticidade (endurecimento).

Os fatores de condição superficial para dentes de engrenagem ainda não foram estabelecidos
para casos em que há um efeito de acabamento superficial prejudicial. Nesses casos, algum
ZR maior a 1,0 pode ser usado dependendo da experiência do engenheiro projetista. O ZR pode
ser tomado como 1,0 desde que a condição de superfı́cie apropriada seja alcançada.

2.2.8 Fator geométrico ao crateramento, ZI

O fator de geometria, ZI, avalia os raios de curvatura do perfil do dente em contato, com base
na forma da sua involuta. Esses raios são usados para avaliar a tensão de contato de Hertz no
flanco do dente. Os efeitos das proporções modificadas dos dentes e do compartilhamento de
carga são considerados.

Segundo (Mott, 2013) o fator geométrico para resistência ao crateramento pode ser obtido da
Equação 11.

ZI=Cc·Cx (11)

Onde

Cc é o fator de curvatura na linha primitiva;

Cx é o fator para ajuste da altura especı́fica do LPSTC (ponto extremo inferior de contato de
um dente, abaixo da linha primitiva).

Assim, ZI pode ser obtido usando as equações 12, 13, 14, 15, 16 e 17.

Cc=
cosθ ·senθ

2
· i
i+1

(12)

Cx=
(C1−C3+C4)(C2+C3−C4)

C1·C2

(13)

18
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C1 =
(NP ·senθ)

2
(14)

C2=C1·i (15)

C3=π·cosθ (16)

C4= 0, 5

[√
(NP+2)2−(NP ·cosθ )2−

√
N2
P−(NP ·cosθ )2

]
(17)

Onde o NP é o número de dentes do pinhão. Também pode ser encontrado o fator geométrico
de resistência ao crateramento no gráfico da Figura 14, (Mott, 2013). Para este fator deve ser
considerada à relação de transmissão (i).

Figura 14: Fator geométrico de resistência ao crateramento para ângulo de pressão 20°

2.3 Fator de segurança AGMA ao contato, SH

Para o fator de segurança AGMA ao contato, recomenda-se que esse valor esteja no intervalo
de 1 a 1,5 (Mott, 2013). A Equação 18 serve para encontrar esse fator de segurança que ga-
rante uma resistência ao crateramento de projeto, lembrando que a tensão ao contato,σH, já foi
abordada.
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SH=
ZN·ZW

Yθ·YZ
· σHP

σH
(18)

Onde

SH é o fator de segurança AGMA ao contato;

σHP é o número ao contato permitido AGMA, N
mm2 ;

σH é a tensão ao contato AGMA, N
mm2 ;

ZN é o fator do ciclagem de tensão para resistência ao crateramento;

ZW é o fator de razão de dureza para resistência ao crateramento;

Yθ é o fator de temperatura;

YZ é o fator de confiabilidade.

O σHP não tem relação com a resistência ao escoamento (Sy), resistência última (Sut) ou re-
sistência ao limite de fadiga (Se). Deve ser usado apenas para fator de segurança AGMA.

2.3.1 Fator de ciclagem de tensão para resistência ao crateramento, ZN

O fator de ciclagem por contato, ZN, ajusta o número de tensão ao contato permitido para o
número necessário de ciclos de operação. Para os fins desta norma, nL, é o número de ciclos
de tensão e é definido como o número de contatos de engrenamento, sob carga, no dente da
engrenagem sendo analisada. Os números de tensão permitido pela AGMA são estabelecidos
para ciclos de carga acima de 107 de forma unidirecional no dente da engrenagem. Para tal,
pode ser usada a Equação 19, obtida com 99% de confiabilidade, que é a parte superior da
região sombreada na Figura 16.

ZN= 1, 4488·nL
−0,023 (19)

Para encontrar o número de ciclos de tensão deve ser usada a Equação 20.

nL= 60·L·ω·q (20)

Onde

nL é o número de ciclos de tensão;

L é a vida nominal projetada, (em horas);

ω é a rotação, rpm;

20
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q é o número de contatos por revolução.

A vida nominal a ser considerada no projeto da engrenagem depende da experiência do engen-
heiro projetista. Para auxiliar na definição de vida nominal, (Mott, 2013), apresenta uma lista
com algumas horas a serem consideradas para o projeto. Essa recomendação de horas de tra-
balho é uma convenção entre informações provenientes de especialistas da indústria e cientistas
da área, e pode ser observada na Figura 15.

Figura 15: Vida nominal para diferentes aplicações de engrenagens

Outra forma de encontrar o fator de ciclagem de tensão para resistência ao crateramento é in-
gressando o valor de ciclos desejado no gráfico da Figura 16. A parte inferior da zona sombrea-
da, da Figura 16, é normalmente usada para serviços crı́ticos, onde o desgaste por crateramento
no dente deve ser mı́nimo e são necessários baixos nı́veis de vibração.

Figura 16: Fator de ciclagem de tensão para a resistência ao crateramento

2.3.2 Fator de razão de dureza, ZW

O fator de razão de dureza, ZW, depende de:
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• A relação de transmissão;
• O acabamento superficial no flanco do dente do pinhão;
• A dureza na superfı́cie das engrenagens (pinhão e coroa).

O valor de ZW para o pinhão é fixado em 1,0. Já o valor de ZW para a coroa é 1.0 ou conforme
descrito a seguir.

2.3.3 Coroas endurecidas

Quando a superfı́cie do pinhão é substancialmente mais dura do que a superfı́cie da coroa,
durante o engrenamento o pinhão endurece a coroa. Os valores tı́picos de ZW para coroas,
nesse cenário, pode ser calculado com a Equação 21.

ZW= 1, 0+A (i−1, 0) (21)

Se HB1

HB2
< 1, 2 → A = 0

Se1, 2 ≤ HB1

HB2
≤ 1, 7 → A = 0, 00898

(
HB1

HB2

)
− 0, 00829

Se HB1

HB2
> 1, 7 → A = 0, 00698

Onde

HB1 é a dureza Brinell do pinhão, HB;

HB2 é a dureza Brinell da coroa, HB;

i é a relação de velocidade entre engrenagens.

Também, o fator de dureza de superfı́cie pode ser encontrado com o gráfico apresentado na
Figura 17.

2.3.4 Endurecido superficial/através de valores endurecidos

Quando a superfı́cie do pinhão endurecida (de 460 HB ou mais) engrena com uma coroa endu-
recida (entre 180 HB a 400 HB), o fator ZW varia com o acabamento da superfı́cie do pinhão,
dependendo da sua altura máxima do perfil de rugosidade do pinhão (Rz1). A dureza da coroa
correspondente pode ser obtida com a Equação 22.

ZW= 1, 0+B (450−HB2) (22)

Onde

B = 0,00075 (e )-0,448(Rz1)

e é a base dos logaritmos naturais ou napierianos = 2,718 28
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Figura 17: Fator de relação de dureza

RZ1 é o acabamento superficial final do pinhão, micrometro.

Esse valor de ZW também pode ser obtido do gráfico da Figura 18.

2.3.5 Fator de confiabilidade, YZ

O fator de confiabilidade é responsável pelo efeito da distribuição estatı́stica normal das falhas
encontradas nos testes de materiais usados para engrenagens. Os números de tensão permitidos
apresentados na norma são baseados na probabilidade estatı́stica de 01 falha em 100 a 107

ciclos. A Tabela 2 contém fatores de confiabilidade que podem ser usados para modificar es-
sas tensões permitidas para alterar essa probabilidade. Esses números são baseados em dados
desenvolvidos pela Marinha dos EUA.

Nota:

1) às vezes, a quebra por flexão, no dente, é considerada um risco maior do que por cratera-
mento. Nesses casos, um valor maior de YZ é selecionado para flexão.

2) nesse valor, pode ocorrer um fluxo plástico ao invés de crateramento.

3) fruto da extrapolação dos dados de teste.
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Figura 18: Fator de relação de dureza

Para (Budynas & Nisbett, 2014) o fator de confiabilidade também pode ser obtido conforme
apresentado na Figura 19.

2.3.6 Fator de temperatura, Yθ

O fator de temperatura é geralmente 1,0 quando as próprias engrenagens ou a temperatura de
óleo lubrificante opera com temperatura não superiores a 120 °C. Quando as temperaturas de
operação é abaixo de 0 ° C, deve-se ter cuidado especial.

Quando a temperatura do óleo ou da engrenagem opera acima de 120 °C, é atribuı́do ao Yθ um
valor maior que 1,0 mas, e isso depende da experiência do engenheiro projetista.

Tabela 2: Fator de confiabilidade pelo número de falhas
Requisitos de aplicação YZ

1)

Menos de uma falha em 10 000 1,5
Menos de uma falha em 1000 1,25
Menos de uma falha em 100 1,0
Menos de uma falha em 10 0, 85 2)

Menos de uma falha em 2 0, 7 2)3)

24



Po
st

ed
on

A
ut

ho
re

a
6

Ju
l2

02
0

—
T

he
co

py
ri

gh
th

ol
de

ri
s

th
e

au
th

or
/f

un
de

r.
A

ll
ri

gh
ts

re
se

rv
ed

.N
o

re
us

e
w

ith
ou

tp
er

m
is

si
on

.—
ht

tp
s:

//d
oi

.o
rg

/1
0.

22
54

1/
au

.1
59

36
06

38
.8

02
93

99
2/

v2
—

T
hi

s
a

pr
ep

ri
nt

an
d

ha
s

no
tb

ee
n

pe
er

re
vi

ew
ed

.D
at

a
m

ay
be

pr
el

im
in

ar
y.

Figura 19: Fator de confiabilidade: falhas por fadiga do material

Na análise envolvendo a temperatura de trabalho, deve-se considerar a perda de dureza e conse-
quente resistência ao crateramento, de alguns materiais quando operando a temperaturas acima
de 150 ° C.

2.3.7 Número de tensão ao contato permitida, σHP

Os números de tensão permitidos para materiais de engrenagem variam de acordo com fatores
como: a composição do material, limpeza durante a têmpera, tensão residual, microestrutura,
qualidade do processo de manufatura, tipo tratamento térmico e práticas de processamento.
Para outros materiais diferentes do aço, é exibida uma faixa e, os valores mais baixos devem
ser usados para fins gerais de projeto. Para aço deve ser usada a Figura 20.

Figura 20: Número de tensão permitida ao contato, para aço

NOTAS:

1) Dureza no inı́cio do centro da largura da face do dente.
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2) Consulte a norma AGMA 2101-D04 para verificar fatores metalúrgicos que afetam o número
de tensão de contato permitido,σHP, nas engrenagens de aço.

3) O aço selecionado deve ser compatı́vel com o processo de tratamento térmico selecionado e
a dureza necessária.

4) O material deve ser revenido, recozido ou no mı́nimo normalizado.

5) O σHP no dente da engrenagem endurecida na superfı́cie, requerem de uma profundidade
adequada para resistir às tensões de cisalhamento desenvolvidas pelas cargas de contato do
dente e pelas tensões de tração do cordão raiz do dente, mas, a profundidade não deve ser tão
grande que resulte em pontas de dentes quebradiças e com altas tensões de tração residual no
núcleo.

6) ver gráfico da Figura 21.

Outra forma de encontrar a dureza, adequada para a superfı́cie do dente é por meio da Figura 21.

Figura 21: Número de tensão permitida ao contato, para aço

Segundo a AGMA 2101-D04 (2016), para determinar a profundidade do endurecimento no
dente, depende do módulo usado, a maior módulo maior a profundidade de endurecimento,
podendo variar de 1,2 até 5,2 mm de profundidade, aproximadamente.

Na Figura 22, pode ser observada a variação nos processos para obter endurecimento nos dentes
da engrenagem, quando aplicados endurecimento por chama ou indução: girando a engrenagem
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para seu endurecimento, endurecimento somente no flanco (dente a dente), e endurecimento de
flanco e raiz (dente a dente).

Figura 22: Processos para endurecimento por chama ou indução

Para encontrar o σHP para engrenagens que não sejam de aço, pode ser usada a Figura 23.

2.4 Resistência à Flexão

A resistência à flexão nos dentes de uma engrenagem é um fenômeno de fadiga relacionado à
resistência à fratura na região do cordão raiz do dente da engrenagem.

2.5 Tensão à Flexão AGMA, σF
Para calcular a tensão à flexão, todas as definições a seguir serão usando a norma ANSI/AGMA
(2101-D04, 2016). A maioria dos fatores da Equação 23 para tensão à flexão já foram abordadas
no item Tensão ao contato AGMA.

σF=
W t·KO·KV·KS·KH·KB

b·mn·YJ
(23)

Onde

σF è a tensão à flexão, N/mm2;

W t é a carga tangencial transmitida, N;
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Figura 23: Número de tensão permitida ao contato, para ferro fundido e bronze

KO é o fator de sobrecarga;

KV é o fator dinâmico;

KS é o fator de tamanho;

KH é o fator de distribuição de carga;

KB é o fator de espessura de borda;

b é a largura da face da engrenagem mais estreita, mm;

mn é o módulo métrico normal, mm;

YJ é o fator geométrico para resistência à flexão (inclui o fator de concentração de tensão do
cordão raiz Kf ).

2.5.1 Fator de espessura de borda, KB

Quando a espessura da borda não é suficiente para fornecer um suporte total ao cordão raiz do
dente, o local de falha por fadiga à flexão pode ser na borda da engrenagem, e não no filete do
cordão raiz. O fator de espessura de borda, KB, não é suficientemente conservador para tensões
com furos na alma (ou nervura) e, rasgos de chaveta ou entalhes no cubo.

O KB ajusta o valor do cálculo para a tensão à flexão nas engrenagens com borda estreita. Para
tal, deve ser encontrada primeiro a relação de espessura da borda abaixo do cordão raiz do
dente, mB, conforme Equação 24.
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mB=
tR
ht

(24)

Onde

tR é a espessura da borda abaixo da raiz do dente, mm;

ht é altura total do dente, mm.

Dependendo do valor obtido, se for maior ou igual a 1,2 o fator de borda sempre será 1,0. Se o
valor obtido for menor do que 1,2 deve ser usada a equação contida na Figura 24.

Figura 24: Caracterı́sticas do fator de borda

Fonte: Adaptado de Mott (2013)

2.5.2 Fator de geometria, YJ

O fator de geometria avalia o raio do cordão raiz da involuta do dente, e leva em consideração
o fator de forma de Lewis modificado e a sus distribuição da carga.

O fator de geometria é determinado pela norma AGMA 908 - B89 confirmada em 2015, além
disso, estudos recentes também confirmam a aplicabilidade da norma AGMA para encontrar o
fator geométrico (Frechilla et al., 2016).

A AGMA inclui tabelas para algumas formas comuns de dentes e o método analı́tico para
involuta de engrenagens com cordão de raiz gerados. O fator de geometria, YJ, é um valor sem
dimensão, e leva em consideração os efeitos de:

• Forma do dente;
• Pior posição de carga;
• Concentração de tensão;
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Nesse fator de geometria estão incluı́das as cargas no dente tanto no componente tangencial
como no componente radial. Esta análise se aplica apenas a engrenagens externas.

Uma forma rápida de encontrar o YJ é usando a Figura 25 que considera um cordão raiz produto
da multiplicação do módulo vezes a constante 0,35. O gráfico deve ser usado apenas para
engrenagem com ângulo de pressão (ou contato) igual a 20° (Budynas & Nisbett, 2014; Mott,
2013; Juvinall & Marshek, 2011).

Figura 25: Fator geométrico para engrenagem com ângulo de pressão 20°

2.6 Fator de segurança AGMA à flexão, SF

Para o fator de segurança AGMA à flexão recomenda-se que esse valor esteja no intervalo de
1 a 1,5 (Mott, 2013). A Equação 25 serve para encontrar esse fator de segurança que garante
uma resistência à flexão de projeto, lembrando que a tensão à flexão, σF, já foi abordada.

SF=
σFP
σF
· YN
Yθ · YZ

(25)

Onde
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SF é o fator de segurança AGMA à flexão;

σFP é o número de tensão à flexão permitida AGMA, N
mm2 ;

σF é a tensão à flexão AGMA, N
mm2 .

YN é o fator de ciclagem para resistência à flexão;

YZ é o fator de confiabilidade;

Yθ é o fator de temperatura.

A maioria dos fatores para encontrar o fator de segurança AGMA à flexão já foram detalhados
anteriormente. Nesta seção serão abordados apenas o fator de ciclagem, YN, e o número de
tensão à flexão permitido σFP. Cabe destacar que o σFP não tem relação com S y, S ut, S e’ ou S e,
deve ser usado apenas para fator de segurança AGMA.

2.6.1 Fator de ciclagem de tensão à flexão, YN

Atualmente, não há dados suficientes para fornecer gráficos precisos de ciclagem de tensão
para todos os tipos de engrenagens e suas aplicações. A experiência, no entanto, sugere valores
do ciclo de tensão para resistência à flexão de engrenagens de aço, como mostrado na Figuras
26. Esse gráfico termina em 1010 ciclos, devido a dados insuficientes no momento em que foi
elaborada a norma. Esse gráfico não deve ser usado para engrenagens de aço inoxidável. A zona
sombreada na imagem representa a influência com a velocidade linear, limpeza do material,
qualidade no processo de manufatura boa, ductilidade do material e resistência à fratura.

Figura 26: fator de ciclagem à flexão para aço

Para (Mott, 2013), a parte superior da zona sombreada é para aplicações gerais e recomendada
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para projetos de engrenagens, assim, pode ser usada a Equação 26.

YN= 1, 3558·nL
−0,0178 (26)

Os valores intermediários de YN de 103 a 3 × 106, para durezas de engrenagens, podem ser
aproximados determinando primeiro o valor usando a interpolação logarı́tmica apresentada na
Figura 26, um ponto para a dureza desejada, no gráfico, de 3 × 10iclos é YN = 1,04. Abaixo de
103 ciclos, o valor é uma constante, e também obtida da Figura 26.

O fator de ciclagem de tensão, YN, ajusta o número de tensão ao contato permitido para ciclos
de operação requeridos. Para os fins desta norma, nL, é o número de ciclos de tensão e é defi-
nido como o número de contatos de engrenamento, sob carga, do dente da engrenagem sendo
analisado. Os números de tensão permitido pela AGMA são estabelecidos para 107 ciclos de
carga do dente unidirecional com 99% de confiabilidade.

O fator de ciclagem de tensão é responsável pelas caracterı́sticas de resistência a cada número
de ciclos, (S – N), do material da engrenagem, bem como pelo aumento gradual da tensão do
dente, que pode ocorrer devido ao desgaste do dente, resultando em efeitos dinâmicos aumen-
tados e na distribuição de carga variável que pode ocorrer durante o projeto da vida útil da
engrenagem.

Ao avaliar as engrenagens, é importante saber quantos ciclos de tensão experimentam durante a
vida útil prevista do equipamento. Algumas máquinas funcionam 24 horas por dia e operam por
vinte ou mais anos. Outras máquinas possuem engrenagens que possuem um ciclo de tensão
equivalente a algumas horas. O projetista de equipamentos deve projetar o número de ciclos de
tensão que são apropriados para cada aplicação.

2.6.2 Número de tensão à flexão permitida, σFP

O número de tensão permitido para flexão, σFP, varia de acordo com a composição do material,
limpeza no processo de manufatura, tensão residual, microestrutura, qualidade do processo e
tratamento térmico. Sendo assim, os valores mais baixos devem ser usados para fins gerais de
projeto.

Os números de tensão permitidos para aço, da norma AGMA, podem ser encontrados na Figura
27 e são determinados ou estimados a partir de testes experimentais e experiências de campo
acumuladas. Esses valores são baseados no fator de sobrecarga de 10 milhões de ciclos de
tensão (107), carga unidirecional e confiabilidade nos testes de 99%. O σFP é ajustado pelo
fator de ciclagem de tensão YN.

NOTAS da Figura 27:

1) Dureza equivalente no diâmetro raiz, no centro do espaço dos dentes e da largura da face.

2) Veja a norma AGMA 2101-D04 para os principais fatores metalúrgicos de cada grau de
tensão.
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Figura 27: Número de tensão à flexão permitida para aço

3) O aço escolhido deve ser compatı́vel com o processo de tratamento térmico selecionado e a
dureza requerida.

4) O número de tensão permitido indicado pode ser usado com as profundidades de tempera
prescritas na norma AGMA 2101-D04.

5) Veja a Figura 22 para os padrões de dureza do tipo A e tipo B.

6) Se a bainita e a microfissura estiverem limitadas aos nı́veis de Grau 3, pode ser usado 485
N/mm2.

7) A capacidade de sobrecarga das engrenagens nitretadas é baixa. Como a forma da curva S
- N efetiva é plana, a sensibilidade ao choque deve ser investigada antes de prosseguir com o
projeto.

8) O número de tensão permitido a flexão pode ser obtido com o gráfico da Figura 28.

9) O número de tensão permitido a flexão pode ser obtido com o gráfico da Figura 29.

10) O número de tensão permitido a flexão pode ser obtido com o gráfico da Figura 30.

Os números de tensão permitidos para as engrenagens de aço são estabelecidos por requisitos
especı́ficos de controle de qualidade para cada tipo e classe de material. Todos os requisitos
para a nota de qualidade devem ser atendidos para usar os valores de tensão dessa nota. Isso
pode ser conseguido certificando especificamente cada requisito, quando necessário, ou estabe-
lecendo práticas e procedimentos para obter os requisitos em uma base de produção. Os valores
intermediários não são classificados, pois o efeito do desvio dos padrões de qualidade não pode
ser avaliado facilmente. Quando justificado por teste ou experiência, nı́veis mais altos de tensão
para qualquer série podem ser usados.

Para os números de tensão permitidos para ferro e bronze nesta norma, Figura 31, também são
determinados ou estimados a partir de testes experimentais e experiências de campo acumula-
das. Eles são baseados no fator de sobrecarga de 10 milhões de ciclos de tensão (107), carga
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Figura 28: Número de tensão à flexão permitida para engrenagem de aço endurecida

unidirecional e confiabilidade nos testes de 99%.

Para encontrar uma dureza Brinell padronizada e seu equivalentes em outras medidas de dureza
pode ser usada a Figura 32, (Mott, 2013).
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Figura 29: Número de tensão à flexão permitidos para nitretação de aços (AISI 4140, AISI
4340)

Figura 30: Número de tensão à flexão permitido para nitretação de aços
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Figura 31: Número de tensão à flexão permitido para ferro e bronze
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Figura 32: Conversão de durezas
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3 Aspectos Metodológicos

Para a realização do presente trabalho é considerado um equipamento real, numa indústria on-
de o autor trabalhou e foi possı́vel coletar os principais dados. Para modelar as caracterı́sticas
geométricas de uma engrenagem , foram usadas as equações e conceitos consolidados da lite-
ratura acadêmica da Engenharia Mecânica, especificamente na área de Projeto de Máquinas,
tais como: Elementos de Máquinas de Shigley (Budynas & Nisbett, 2014); Fundamentos do
Projetos de Componentes de Máquinas (Juvinall & Marshek, 2011); e Elementos de Máquinas
em Projetos Mecânicos (Mott, 2013).

Para a modelagem analı́tica da tensão à flexão e ao contato de uma engrenagem cilı́ndrica de
dentes retos é usada a última versão da norma AGMA, especı́ficamente a direcionada para uso
de unidades no sistema internacional, ANSI/AGMA (2101-D04, 2016).

Para a modelagem 3D da geometria de uma engrenagem cilı́ndrica de dentes retos é usada a
plataforma de Projeto Assistido por Computador (CAD – do inglês Computer Assisted Design
). Para a análise analı́tica à flexão e ao contato é usada a plataforma de Engenharia Assistido por
Computador (CAE – do inglês Computer Assisted Engineering ), ambos na versão acadêmica
do (Solid Edge, 2020).

4 Concepção e Desenvolvimento do Trabalho

Nesse capı́tulo é usado um equipamento mecânico - bomba centrı́fuga de baixa velocidade –
que é acionada por um motor elétrico. No sistema de transmissão da bomba, o pinhão está
apoiado no meio de dois mancais que estão montados na estrutura da máquina. O pinhão é
cilı́ndrico de dentes retos usinado e, possui um módulo de 3 mm, 16 dentes (NP), ângulo de
pressão de 20°, considera-se uma confiabilidade de 99%, o material usado é aço AISI 1045
Trefilado a Frio. Além disso, considera-se:

• Rotação do pinhão, ω, de 1 200 rpm;
• Diâmetro do eixo de transmissão de 20 mm;
• Potência no pinhão de 7 527 W;
• Coroa desse sistema de transmissão de 40 dentes (NG).

Para encontrar valores relacionados às engrenagens propostas, é usada a literatura de projeto
em elemento de máquinas (Budynas & Nisbett, 2014; Mott, 2013; Juvinall & Marshek, 2011).

O diâmetro primitivo, Dp, do pinhão é encontrado com a Equação 27.

Dp = m ·N (27)

Para encontrar a largura da face das engrenagens, multiplica-se o modulo com valores de 6 a
16, a literatura recomenda multiplicar pela constante 12. Além disso, para determinar a largura
da face adequada ao engrenamento, a mesma pode ser dividida com o diâmetro primitivo e esse
produto deve ser um valor maior-igual a 0,5 e menor a 2,0.
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Para encontrar a velocidade linear, V , pode ser usada a Equação 28.

V = π ·Dp · ω (28)

Conhecida a rotação do pinhão, ωP, 1 200 rpm, para ser usada na Equação 28, divide-se por 60,
para obter 20 rps. O diâmetro primitivo considerado nessa equação deve estar em metros.

A carga tangencial transmitida no dente do pinhão, pode ser encontrada dividindo a potência
pela velocidade linear, conforme Equação 29.

W t =
P

V
(29)

Dessa forma, substituı́do os valores nas equações que servem para encontrar as caracterı́sticas
geométricas das engrenagens, obtém-se a Tabela 3, para o equipamento: Bomba centrı́fuga
de baixa rotação que é acionada por um motor elétrico . Sempre o subscrito P, nos sı́mbolos,
significa pinhão, e o subscrito G significa coroa.

4.1 Tensão ao contato AGMA

Para encontrar o coeficiente de elasticidade, ZE, usa-se a biblioteca (MatWeb, 2020) para um
Aço AISI 1045, trefilado a frio, tarugo de 50-75 mm, assim, considera-se resistência ao es-
coamento de 485 Mpa, resistência à ruptura de 515 Mpa, módulo de elasticidade 206 GPa
e coeficiente de Poisson de 0,29. Neste estudo, considera-se que ambas engrenagens são do
mesmo material e mesma largura.

Para o fator de sobrecarga considerando: fonte de alimentação motor elétrico, uniforme e,
máquina acionada: bomba centrifuga de baixa velocidade, choque leve.

Para o fator dinâmico, considerando a velocidade linear de 3,016 m/s e o tipo de equipamento
(bomba centrı́fuga), o número do nı́vel de precisão da transmissão AV é 10.

Para o fator de tamanho, considerando número de dentes 16. Encontra-se o fator de forma de
Lewis que é 0,296.

Para o fator de distribuição de carga, o fator de formato da face é considerado sem coroamento
no dente ou alı́vio na ponta do adendo.

Encontra-se o fator de proporção do pinhão, lembrando que a largura da face é de 36 mm e o
diâmetro primitivo é de 48 mm.

Para o fator de carga de deflexão, considera-se que a engrenagem está no meio dos mancais,
i.e., S1/S < 0,175.

Para o fator de alinhamento de engrenamento, consideramos a curva 1 (engrenagem aberta),
visto que os mancais que a suportam estão montados na mesma estrutura da máquina.
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Tabela 3: Valores básicos das engrenagens
Magnitude Simb. Valor Und.

Diâmetro do furo do cubo φ 20 mm
Potência de projeto P 7527 W
modulo m 3 -
Rotação de entrada ωP 1200 rpm
Número de dentes pinhão NP 16 -
Ângulo de pressão θ 20 ◦
Relação de transmissão i 2,5 -
Raio de filete r 1,05 mm
Rotação de saı́da ωG 480 rpm
Número de dentes coroa NG 40 -
Diâmetro primitivo - Pinhão DpP 48 mm
Diâmetro externo do - Pinhão DeP 54 mm
Diâmetro raiz - Pinhão DrP 40,5 mm
Diâmetro base - Pinhão DbP 45,1 mm
Torque do pinhão TP 59,9 N-m
Diâmetro primitivo Coroa DpG 120 mm
Torque da coroa TG 149,74 N-m
Distância de centro C 84 mm
Velocidade na linha primitiva V 3,016 m/s
Carga tangencial transmitida W t 2495,7 N
Carga resultante transmitida W 2655,9 N
Carga radial transmitida W r 908,4 N
insira largura escolhida b 36 mm
Intervalo recomendado: 0,5 ≤ b/DP < 2
Relação de largura da face b/DP 0,75 -

Para o fator de ajuste considera-se que não há nenhum ajuste na montagem nem lapidação no
dente.

Conforme a literatura cientı́fica, considera-se que a engrenagem mais crı́tica é o pinhão. Sendo
assim, analisa-se a tensão ao contato AGMA do pinhão, obtendo-se os valores da Tabela 4.

4.2 Fator de segurança ao contato AGMA

Primeiramente, encontra-se o fator de ciclagem de tensão ao contato. Para encontrar o número
de ciclos de tensão, considera-se a vida nominal como a de um equipamento industrial a 30 000
horas de trabalho, também considera-se apenas um sentido de giro da engrenagem.

Para o fator de temperatura, considera-se que a engrenagem não trabalhará a temperaturas su-
periores a 120 °C.

Sabe-se que uma engrenagem que opera na indústria deve ter uma dureza na superfı́cie do
dente, como a dureza não foi indicada, a seguir, deve-se encontrar a dureza adequada para a
engrenagem de aço. Assim, o fator de segurança ao contato AGMA, deve estar no intervalo de
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Tabela 4: Valores de tensão ao contato AGMA no pinhão
Magnitude Simb. Valor Und.

Módulo de elasticidade EP 206000 MPa
Proporção de Poisson vP 0,29 -
Módulo de elasticidade EG 206000 MPa
Proporção de Poisson vG 0,29 -
Calcular coeficiente elástico ZE 189,2 -
Insira Fator de sobrecarga kO 1,25 -
Insira: ı́ndice de qualidade Av 10 -
Constantes para calcular Fator dinâmico B 0,731 -
Constantes para calcular Fator dinâmico C 4,637 -
Fator dinâmico kV 1,26 -
Insira fator de forma Y 0,296 -
Fator de tamanho kS 1,05 -
Insira formato da face do dente KHmc 1,0 -
Insira ajustes de montagem KHe 1,0 -
Insira carga de flexão Kpm 1,0 -
Se 25 < d < 432 KHpf 0,055 -
Constantes para fator de alinhamento.
Mancais montados na máquina
-

A 0,247 -
B 0,000657 -
C -1,186E-07 -

Fator de alinhamento KHma 0,27 -
Fator de distribuição de carga kH 1,33 -
Inserir Fator de condição de superficial ZR 1,0 -
Seno de ângulo de pressão 20 senθ 0,342 -
Cosseno de ângulo de pressão 20 cosθ 0,940 -
Fator de curvatura na linha primitiva Cc 0,115 -
Fator para ajuste da altura especı́fica 1 C1 2,736 -
Fator para ajuste da altura especı́fica 2 C2 6,840 -
Fator para ajuste da altura especı́fica 3 C3 2,952 -
Fator para ajuste da altura especı́fica 4 C4 2,212 -
Fator para ajuste da altura especı́fica do LPSTC Cx 0,809 -
Calcular Fator geométrico de crateramento ZI 0,093 -
Tensão de Contato AGMA σH 1106,36 MPa

1 a 1,5. Para este estudo considera-se inicialmente o SH 1,0 com o objetivo de encontrar uma
dureza Brinell (HB) estimada.

Dessa forma, inicialmente obtém-se um número de tensão ao contato permitido de 1251,93
MPa. Assim, pode ser encontrada a dureza HB próxima à desejada. Para tal, considerando grau
1, da Figura 21, para uma engrenagem fabricada de aço.

Ajustando a dureza HB obtida, a um padrão comercial, mas, que seja logo a próxima superior
à encontrada, usando a Figura 32 ajusta-se a dureza inicial de 473,8 para 477 HB.

Assim, na Tabela 5, encontram-se os valores considerados para calcular o fator de segurança
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ao contato, que é também 1,0, equivalente ao valor inicialmente assumido para determinar a
dureza a ser solicitada, para a engrenagem que está sendo projetada.

Tabela 5: Valores obtidos para o fator de segurança ao contato AGMA
Magnitude Simb. Valor Und.

Insira vida em horas L 30000 h
Insira revolução ωP 1200 rpm
Insira número de contatos/revolução q 1,0 -
Número de ciclos de tensão nL 2,16E+9 -
Fator de ciclagem de tensão ZN 0,884 -
Fator de razão de dureza Pinhão ZW 1,0 -
Inserir Fator de temperatura Yθ 1,0 -
Inserir Fator de confiabilidade YZ 1,0 -
Inserir Fator de segurança HIPOTESE SH 1,0 -
Número ao contato permitido Preliminar σHP 1251,93 -
Dureza Brinell grau 1 para Aço Preliminar HB 473,84 -
Inserir HB escolhido ver Figura 29 HB 477 -
Número ao contato permitido Final σHP 1258,94 MPa
Fator de segurança RECALCULADO SH 1,0 -

4.3 Tensão à flexão AGMA

Para encontrar a tensão à flexão, muitos dos fatores já foram encontrados anteriormente e algum
deles podem ser encontrados na Tabela 4.

Para encontrar o fator de espessura de borda, primeiro encontra-se a altura do dente da engre-
nagem, considerando um dente de profundidade completa e ângulo de pressão 20°, usa-se a
Equação 30, (Budynas & Nisbett, 2014):

ht = m+ 1, 25 ·m (30)

Considera-se, também, que o furo da engrenagem de 20 mm (diâmetro do eixo onde será mon-
tada a engrenagem), apresenta um canal de chaveta no cubo, seguindo a norma DIN (6885 A,
1968), de tR=7,45. Assim:

mB =
7, 45

6, 75
= 1, 104 < 1, 2

Para o fator geométrico da resistência à flexão, considera-se número de dentes do pinhão de 16
(eixo x da Figura 25) e número de dentes da coroa de 40 (eixo y da Figura 25), obtendo o valor
de 0,27.

Finalmente, na Tabela 6, apresenta-se os valores usados para encontrar a tensão à flexão AG-
MA, no dente do pinhão.
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Tabela 6: Valores obtidos para a tensão à flexão
Magnitude Simb. Valor Und.

Insira altura do dente ht 6,75 mm
Insira altura da borda tR 7,1 mm
relação de alturas mB 1,052 -
Se mB < 1, 2 então ofator de espessura de borda kB 1,211 -
Inserir Fator geométrico de flexão - Pinhão YJ 0,27 -
Tensão de Flexão AGMA σF 227,71 MPa

Tabela 7: Valores para o fator de segurança à flexão AGMA
Magnitude Simb. Valor Und.

Fator de ciclagem de tensão YN 0,925 -
Inserir HB escolhido HB 477 -
Número à flexional permitido RECALCULADO σFP 342,5 MPa
Fator de segurança RECALCULADO SF 1,4 -

4.4 Fator de segurança à flexão AGMA

Nesta seção, muitos dos fatores para o fator de segurança, já foram encontradas anteriormente.
Para o fator de ciclagem para resistência à flexão, considera-se que o número de ciclos per-
mitido é levando em consideração, também, 30 000 h de trabalho.

Os fatores de confiabilidade e temperatura são os mesmos já encontrados anteriormente. Além
disso, como já foi determinada a dureza para a tensão ao contato, a mesma dureza também deve
ser considerado para o cálculo da tensão à flexão, ou seja, 477 HB.

Dessa forma, na Tabela 7 são apresentados os valores considerados para o fator de segurança à
flexão AGMA no dente do pinhão.

4.5 Análise de Tensão à flexão e ao contato computacional

Uma forma de validar os resultados oriundos de modelos analı́ticos é por meio de FEM. Con-
forme o levantamento do estado da arte, (Introdução), para uma FEA pode ser considerado
apenas 3 dentes de um pinhão no ponto mais crı́tico, ou seja, no pinhão em estudo é onde o
dente do pinhão coincide com o canal de chaveta do cubo.

Neste trabalho não é usado o software ANSYS, mas, pretende-se fazer isso num futuro trabalho.
Considera-se o software Solid Edge para uma análise estática que permita verificar o efeito da
aplicação de apenas a carga tangencial ou ambas as cargas (tangencia e radial), no dente de
uma engrenagem. Para tal, é usado na representação da geometria do pinhão, o software Solid
Edge versão acadêmica, especificamente a plataforma CAD.

Ainda, na informação colhida no estado da arte, uma das vantagens da norma AGMA é que usa
ambas cargas para análise, concentradas no diâmetro primitivo do dente de uma engrenagem,
já a norma ISO considera apenas a carga tangencial.

De acordo à literatura, podemos encontrar, a partir da carga tangencial e o ângulo de pressão, a
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carga resultante (tangencial e radial) (Budynas & Nisbett, 2014; Mott, 2013; Juvinall & Mars-
hek, 2011).

Assim, na Figura 33 observa-se que quando considerada apenas a carga tangencial , neste caso
de 2495,7 N, para o teste estático de simulação com uma malha de 1,68 mm de afastamento
entre seus pontos, apresenta no ponto do diâmetro primitivo, a 1 mm aproximadamente de
profundidade, uma tensão de 65 MPa. E na superfı́cie do cordão raiz a tensão apresentada é
também de aproximadamente 65 MPa.

Figura 33: FEA considerando apenas carga tangencial

Por outro lado, na Figura 34 observa-se que são consideradas ambas cargas (tangencial e ra-
dial), contidas na carga resultante de 2 655,9 N. Nesse segundo estudo estático de simulação
considerou-se também uma malha de 1,68 mm de afastamento entre seus pontos. Percebe-se
que no ponto do diâmetro primitivo, também a 1 mm aproximadamente de profundidade, a
tensão apresentada é de 65 MPa. E na superfı́cie do cordão raiz a tensão a tração apresentada é
de aproximadamente 52 MPa, e uma tensão de compressão de aproximadamente 60 MPa.

Ambos testes, Figuras 33 e 34, tiveram as mesmas condições de entrada, mas, claramente
o estudo com apenas a carga tangencial aplicada, embora inferior quando comparada com a
carga resultante, apresenta pontos com tensões mais elevadas, fato que confirma que quando
é considerada apenas a carga tangencial numa modelagem analı́tica de cálculo de tensão, a
mesma deve ser mais conservadora. Também, pode ser comprovado que a carga radial ajuda a
mitigar as tensões no dente da engrenagem.

A continuação, os cálculos para o pinhão em análise que usa a norma AGMA 2101-D04 (2016)
e a literatura de acadêmica (Budynas & Nisbett, 2014; Mott, 2013; Juvinall & Marshek, 2011),
é denominado de Estudo1. Já os cálculos obtidos do programa Solid Edge, especificamente
usando a plataforma CAE, para uma análise à fadiga é denominado de Estudo2. Segundo o
fabricante do software Solid Edge, o mesmo considera para esse tipo de cálculo a norma ISO
6336.
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Figura 34: FEA considerando carga resultante

Na Tabela 8 é apresentado um comparativo entre o estudo 1 e 2. A maioria dos valores para
a construção da geometria do pinhão e outros valores básicos, são iguais em ambos estudos, a
maior diferença é na construção da involuta do dente, o Estudo1 considera o critério de Lewis,
e o Estudo2 considera o critério da norma ISO.

Na Tabela 9 são apresentados os principais fatores considerados para cálculo de tensão à flexão
e ao contato na norma AGMA e o seu equivalente no software Solid Edge. O fator de sobrecarga
no Solid Edge é chamado de fator de aplicação e ambos são iguais. O fator de distribuição de
carga no Solid Edge é chamado de fator de montagem, sendo diferentes, mesmo considerando
critérios iguais na entrada de dados. O fator dinâmico possui o mesmo nome, mas, os valores
são diferentes. No programa Solid Edge solicita-se a alimentação de um fator de aspereza que
não existe na norma AGMA, podendo supor que seja parte do fator dinâmico, mas não há
informação suficiente para poder afirmar isso. O fator de tamanho possui o mesmo nome e seus
valores são muito próximos. O coeficiente de elasticidade é chamado no Solid Edge de fator
de elasticidade e ambos são muito próximos. Finalmente, para que a comparação seja mais
consistente, e como já foram encontrados os valores para o número de tensão permitido, tanto
para flexão e contato, esses valores são alimentados, como dados de entrada, no Solid Edge.

Finalmente, na Figura 35 são apresentados e comparados os resultados já calculados usando a
norma AGMA e os obtidos no programa Solid Edge. Conclui-se que a tensão à flexão é o único
valor que no software Solid Edge é inferior, 25,05% menor, mas, o fator de segurança à flexão
no Solid Edge é 48,15% superior. A tensão ao contato é superior no Solid Edge em 16,77% e o
fator de segurança no Solid Edge é 42,2% superior em relação à norma AGMA.
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Tabela 8: Resultados para o fator de segurança à flexão AGMA
Magnitude Estudo1 Estudo2

Diâmetro externo 54 mm 54 mm
Diâmetro primitivo 48 mm 48 mm
Diâmetro base 45,1 mm 45,1 mm
Diâmetro raiz 40,5 mm 40,5 mm
Distância de centro 84 mm 84 mm
Involuta Lewis ISO
Relação de largura da face 0,75 0,75
Velocidade linear 3,016 m/s 3,016 m/s
Carga tangencial 2495,7 N 2495,75
Carga radial 908,4 N 908,38
Carga resultante 2655,9 N 2655,9
Torque do pinhão 59,897 N-m 58,898 N-m

Tabela 9: Fatores considerados em ambos estudos
Magnitude Estudo1 Estudo2

Fator de sobrecarga 1,25 1,25
Fator de distribuição de carga 1,33 -0,08
Fator dinâmico 1,26 1,01
Fator de aspereza - 1,15
Fator de tamanho 1,05 1,00
Fator de elasticidade 189,19 189,81
Número de flexão permitido 342,541 MPa 342,541 MPa
Número de contato permitido 1258,94 MPa 1258,94 MPa
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Figura 35: Tensões e fatores de segurança para flexão e contato

5 Conclusão

Neste trabalho foi realizado o estado da arte do cálculo à fadiga em engrenagens cilı́ndricas,
destacando 4 formas na literatura cientifica: i) testes experimentais, mas, um dos pontos nega-
tivos é o custo para fabricar protótipos fı́sicos para ensaios, além de que os mesmos têm que
ser reproduzidos numa escala superior ao elemento real, para minimizar os erros no posicio-
namento de sensores e consequente coleta de dados; ii) análise computacional, principalmente
destacam-se o ANSYS e ABAQUS, mas os mesmos apresentam pontos negativos em relação
a custos com processadores computacionais para obter resultados preciso e rápidos, custo para
aquisição do software, além disso, embora tenham ocorrido muitas melhorias nas suas versões
para a modelagem 3D de um elemento, ainda não são tão amigáveis quando comparado a ou-
tros programas especı́ficos de CAD, tais como o Solid Edge; iii) modelagem analı́tica usando a
norma ISO 6336, mas, um dos pontos negativos é que dita norma considera apenas a carga tan-
gencial nos seus cálculos, fato que obriga à mesma ser bem conservadora nos seus resultados,
outro inconveniente é não estar difundida no mundo acadêmico a sua nova versão de 2019, além
de apresentar um custo relativamente alto para sua aquisição; iv) modelagem analı́tica usando
a norma ANSI/AGMA (2101-D04, 2016) para o Sistema Internacional, apresenta-se como a
mais rápida e fácil de ser usada para cálculos à fadiga de tensão à flexão e ao contato, além de
ser mais divulgada nas pesquisas cientı́ficas, considera nos seus cálculos as cargas tangencial
e radial, possibilidade de aquisição da norma a um valor mais baixo para fins acadêmicos, e
mesmo se adquirida comercialmente, a mesma é 60% mais barata do que a norma ISO. Um
ponto negativo da norma AGMA é que não considera, ainda, nos seus cálculos um fator para
avaliar o impacto no adendo da ponta do dente de uma engrenagem, fenômeno que diminui a
tensão à flexão e ao contato, além de deixar o engrenamento mais suave.

Destaca-se também neste trabalho que a aparição de uma possı́vel fratura ao contato apresenta-
se depois de 107 ciclos a mais de 1 mm de profundidade em relação à superfı́cie do flanco do
dente de engrenagem, considerando que a engrenagem possui algum tipo de tratamento térmico
na sua superfı́cie. Outro dado importante que pode minimizar o tempo de processamento para
uma FEA é a confirmação de que analisando apenas a geometria de 3 dentes de uma engrena-
gem, independentemente do número total de dentes, podem ser obtidos resultados confiáveis.
Também, o estado da arte aponta que um alı́vio no adendo da ponta do dente de uma engre-
nagem, (acima do diâmetro primitivo), proporciona um engrenamento mais leve e diminui a
tensão de contato com o dedendo, (abaixo do diâmetro primitivo), do dente que engrena, mas,
se esse alı́vio não for calculado pode influenciar negativamente no aumento da tensão à flexão.
Além disso, normalmente na literatura acadêmica considera-se que o cordão raiz é o produto
do módulo vezes a constante de 0,3 ou 0,35, já nos estudos recentes são usados para o cordão
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raiz, a multiplicação do módulo pela constante 0,38, dessa forma há maior dissipação da tensão
no filete do dente .

Outro aporte deste trabalho é o detalhamento da norma AGMA 2101-D04 e a inclusão de ta-
belas e gráficos da literatura acadêmica, proporcionando assim, um protocolo para seu uso e
modelagem analı́tica de qualquer tipo de engrenagem cilı́ndrica de dentes retos. Além disso
é disponibilizada uma planilha com todos os equacionamentos, fácil de ser descarregada. Isto
possibilitará que em futuros trabalhos possa ser desenvolvido dito equacionamento em códigos
de linguagem de programação como o Python, fortalecendo uma das vulnerabilidades que pos-
sui o uso de uma planilha Excel, por exemplo.

No item concepção e desenvolvimento deste trabalho, foram usados dados reais de um equipa-
mento conhecido pelo autor. Foi modelada a forma analı́tica da engrenagem usando a norma
AGMA 2101-D04 (2016) e comparou-se com resultados obtidos no software Solid Edge que na
sua biblioteca indica usar a norma ISO 6336. Comprovou-se que há divergência nos resultados
obtidos e de uma forma geral os resultados do Solid Edge são mais conservadores que a norma
AGMA, mesmo cenário relatado no estado da arte quando comparadas as normas AGMA e
ISO.

Finalmente, pretende-se em futuros trabalhos automatizar a norma AGMA 2101-D04 criando
códigos de programação no Python. Além disso, pretende-se com a publicação deste trabalho,
convidar outros pesquisadores para analisar os dados deste trabalho no software ANSYS ou
ABAQUS.
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