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RESUMO

O estudo do atrito e do desgaste de componentes em contato € assunto de
crescente interesse na engenharia, pois sua aplicagdo na industria amplia a vida atil de
maquinas e reduz o consumo de energia durante o seu funcionamento. Os resultados
empiricos utilizados nestes estudos sdo usualmente obtidos por meio de ensaios mecanicos
com equipamentos denominados tribdmetros. Neste trabalho, aborda-se o projeto preliminar de
um tribdmetro para ensaio de atrito por movimento linear reciproco. Sao definidos requisitos de
projeto da maquina proposta e apresentados métodos de instrumentacdo e ensaio, conforme
praticas padronizadadas. Uma configuracdo cinematica é definida para o equipamento, onde
sdo determinados os componentes integrantes da maquina necessarios para realizacao dos
movimentos pretendidos. Com base nesta configuracdo, é realizado um estudo tedrico da
dindmica da maquina durante funcionamento, através da sua modelagem fisica e solu¢cédo das
suas equacdes de movimento. Com as solu¢des obtidas, foram avaliados de forma quantitavia
os efeitos de vibragbes torcionais no eixo de transmisséo, de sobrecarga do motor de
acionamento, de vibracdes de flexdo do eixo sobre os mancais e de esforcos dindmicos na
estrutura da maquina. S&do assim fornecidas recomendacBes para o dimensiomento do
equipamento sob a configuragéo proposta.

PALAVRAS-CHAVE: (Tribbmetro, sintese mecanica, analise dindmica)
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ABSTRACT

The study of friction and wear in components under mechanical contact is a subject of
increasing interest to engineers since its application in industry expands the lifespan of
machines and reduces its power consumption. Empirical results used within these studies are
commonly obtained through use of apparatus called tribometers. This paper consists in a
preliminary study regarding the design of a tribometer intended for reciprocating-motion friction
testing. Design requirements are defined and instrumentation and testing methods are
presented in accordance to standard practice. A kinematic configuration is defined for the
machine where the components necessary for the production of the intended movement are
selected. Based on this configuration, a theoretical study of the dynamics of the machine is
performed based on an appropriated physical model and the solution of its equations of motion.
Through the results obtained, it was possible to evaluate such effects as the torsional vibrations
of the axis of transmission, the overloading conditions of the motor driver, the flexural vibrations
of the axis over its bearings and the dynamic forces on the structure. Practical design
recommendations are therefore provided for the proposed machine configuration.

KEYWORDS: (Tribometer, mechanical synthesis, dynamic analysis).
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1. INTRODUGAO

Estima-se que cerca de 23% da energia global produzida seja consumida pelo atrito em
equipamentos e pela fabricacdo de componentes de substituicdo de pecas desgastadas. Deste
valor, 40% poderia ser reduzido com uso de novas tecnologias de lubrificacdo e de materiais
para reducédo do atrito e protecao contra desgaste [Holmberg e Erdemir, 2017]. Motivada por
este grande potencial econémico, a tribologia estuda os fendmenos de atrito e desgaste, com
auxilio de equipamentos mecénicos de laboratério chamados tribbmetros, que realizam os
movimentos e introduzem as condi¢cdes tribolégicas mais comuns nas aplicacBes de
engenharia. Diversos modelos destes equipamentos foram propostos por pesquisadores, e
dezenas de ensaios foram padronizados por associagbes como DIN e ASTM com intuito de
permitir o estudo e a comparagéao de resultados interlaboratoriais [Axen et al, 2001].

Dentre os experimentos mais executados, o ensaio de atrito com movimento linear
reciproco é de grande interesse préatico. Este é capaz de simular a dindmica do atrito e do
desgaste em diversos componentes mecanicos de uso corrente onde o contato é deslizante e
periddico. Segundo Axen et al, 2001, problemas de lubrificacdo sdo comuns nestes
componentes pela dificuldade de formacdo de filme de oOleo sob baixa velocidade de
deslizamento, que ocorre durante a inversdo do movimento. Nestas situagdes, o desgaste por
mecanismos como adesdo pode ser severo. Exemplos de aplicacdo incluem o estudo
triboldgico do contato entre dentes de engrenagens, anéis de pistdo e cilindros e valvulas em
cabecotes de motores.

Tribdmetros alternativos estdo disponiveis comercialmente, mas nao dispdem de grande
flexibilidade em termos mecanicos e de instrumentacdo. Neste contexto, pesquisadores e
laboratérios tem a possibilidade de produzir os seus préprios equipamentos e adapta-los de
acordo com o estudo realizado. Para tanto, € necessario um projeto mecénico que contemple
0s métodos de ensaio, os métodos de instrumentacdo e oS mecanismos necessarios para
geracdo dos movimentos. Assim, € possivel definir uma configuracdo cinematica para a
maquina e um conjunto de componentes que a integrem.

Durante o funcionamento, no entanto, o equipamento sofre esforcos dinamicos e
vibracbes que podem prejudicar o ensaio ou comprometer a integridade da maquina. Um
estudo da sua dindmica pode ser feito para estimar estes esforcos e vibragdes. O torque do
motor, os esforgos e vibracdes do eixo de transmisséo, as forgcas suportadas pelos mancais, as
forcas nos elementos dos mecanismos e as vibracbes da maquina sobre seu suporte sao
alguns dos parametros que podem ser estimados pela andlise dindmica. Através destes
parametros é possivel dimensionar os componentes do equipamento de forma racional,
garantindo que problemas de ressonancia, sobrecarga do motor e falha de componentes nao
ocorram. Este estudo dindmico, por sua vez, requer uma modelagem fisica e matemética do
equipamento, seguida da solucdo das equacdes de movimento, do célculo das reacdes
dindmicas e da identificacdo de frequéncias de vibracao e de excitacdo da maquina.

2. OBJETIVOS

Neste trabalho propbGe-se um projeto preliminar de um equipamento para ensaio
triboldgico com movimento linear reciproco, compativel com equipamentos comerciais e com
ensaios padronizados. Tem-se como objetivos secundérios: (i) a definicdo dos requisitos
funcionais do projeto, (i) o levantamento de métodos de instrumentacdo do ensaio e de
aplicacdo da carga, (iii) a definicdo de uma configuracdo cinemética para o equipamento, (iv)
uma modelagem fisica e matematica do conjunto mecanico, (v) a identificacdo dos esforgos
dindmicos na maquina e das suas componentes harmonicas, (vi) a verificagdo de condi¢des de
sobre-carga do motor e (vii) a verificacdo das condicdes de ressonancia do eixo de transmissao
sob tor¢éo e flexao.



3. REVISAO BIBLIOGRAFICA
3.1 Ensaios triboldgicos

De acordo com Czichos, 1979, o atrito é definido como a resisténcia ao movimento
relativo entre dois corpos em contato. Esta resisténcia pode existir devido ao deslizamento, ao
rolamento ou ao movimento oscilatério entre dois corpos sélidos, ou pelo escoamento de um
fluido sobre um sélido, com ou sem arraste de particulados.

O desgaste, por sua vez, é definido como a remogdo de material das superficies em
contato devido ao atrito. De acordo com Axen et al, 2001, o desgaste é gerado por diversos
mecanismos de interagcdo entre as superficies , como a adeséo, a abrasdo, a erosdo e a fadiga.

Os fenbmenos de atrito e desgaste ocorrem sob diferentes condi¢cdes de temperatura,
lubrificacdo, umidade, forca de compresséo entre superficies, velocidade de deslizamento,
geometria de contato, duragdo do contato, tipo de movimento, etc, que influenciam os
resultados de ensaios. A influéncia deste conjunto de condi¢gdes na determinagéo do atrito e
desgaste indica que estas sado caracteristicas de um sistema, denominado sistema triboldgico,
definido por este conjunto de parametros [Czichos, 1978].

Ensaios tribologicos séo realizados em diversas escalas de acordo com o objetivo do
teste. O padrdo DIN 50 322 classifica-os de acordo com grau de realismo da aplicacéo,
conforme ilustrado na Figura 3.1. Com o aumento do realismo da aplicacdo, maior sdo 0s
custos associados e menor o controle sobre o sistema, no entanto, maior € o realismo quanto
aos modos de desgaste e atrito presentes no equipamento
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Figura 3.1 — Classificacdo de ensaios tribol6gicos - adaptado de Axen et al., 2001

De acordo com Blau e Budinsky, 1999, a diversidade dos ensaios realizados em
laboratério e das suas caracteristicas tribologicas dificulta a comparacdo de resultados entre
instituicdes. Desta forma, a padronizagdo por parte de entidades como a American Society for
Testing Materials (ASTM) vai ao encontro da necessidade de pesquisadores e industrias de
obter resultados reproduziveis em qualquer laboratério. O comité G-2 de “Desgaste e Erosao”,
formado em 1964, se tornou lider mundial no desenvolvimento destes padrbes [Blau e
Budinksy, 1999]. Alguns ensaios padronizados sdo voltados a componentes especificos, como
anéis de cilindros e britadores de mandibulas, enquanto outros sdo designados para
determinar a resisténcia de determinado material a um mecanismo de desgaste sob condi¢bes
especificas. A Figura 3.2 ilustra alguns dos ensaios padronizados mais comuns e a
designacdo ASTM relacionada. O padrdo objeto deste trabalho ASTM G133 apresenta dois
procedimentos padronizados, A e B, para ensaio a seco e com lubrificante [ASTM, 2016].
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esfera sobre plano Bloco sobre anel Pino sobre disco Anél sobre disco Cilindros cruzados
ASTM G133 ASTM G77 ASTM G99 ASTM D3702 ASTM G83

Figura 3.2 — Exemplos de ensaios padronizados ASTM- adaptado de Gedeon, 2015
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3.2 Dindmica de maquinas

Segundo Paul, 1975, o estudo da dindmica de maquinas é uma ferramenta de analise
gue utiliza conhecimentos da cinematica e da dindmica para solucdo de problemas
relacionados aos movimentos do equipamento. O estudo se baseia na modelagem fisica da
maquina, que envolve a definicdo dos graus de liberdade e inércias relevantes para andlise, e
na sua modelagem matematica. O modelo matematico € composto por um conjunto de
equacgles que descreve o comportamento dindmico entre elementos, mecanismos e meios de
acionamento. A solugéo destas equagfes fornece informagfes quanto aos esforgos dindmicos

nos elementos, as vibracdes do equipamento, o comportamento do motor de acionamento, etc.
3.2.1 Modelagem matematica

A obtencao destas equacBes de movimento de um equipamento pode ser feita através
da aplicacdo de diferentes métodos, baseados em diferentes formulagbes da mecénica
cladssica, como o uso das equacdes da mecanica Lagrangeana e Hamiltoniana, equacdes de
Newton-Euler, equacdes de Gibbs-Appel, dentre outros. Neste trabalho sera considerada a
formulacdo dada por Eksergian [Doughty, 1988 e Paul, 1979] particularmente (til para analise
de mecanismos planos com um grau de liberdade. A formulag&o € descrita abaixo.

Segundo Paul, 1979, a energia cinética T de um mecanismo plano com um unico grau
de liberdade g € a soma da energia de translacdo e rotagdo dos elementos do mecanismo,
escrita de acordo com a equagao 3.1. Na expressao, m;, 13, J;, € 8; correspondem a massa do
elemento i, a posicdo seu centro de massa, ao seu momento de inércia polar e ao seu angulo
de rotacéo, respectivamente. O termo g € denominado momento de inércia generalizado.

:lznm-'f'z +] Z m; drl (%)2 .221 52
2 ; L L 2 l dq q qu (3.1)

A poténcia P fornecida ao mecanismo durante movimento € igual a soma de poténcias
fornecidas pelo conjunto de forcas F; e momentos M; que agem sobre os elementos do mesmo
realizando trabalho, conforme a Equacao 3.2. O termo Q é denominado forca generalizada.

P remt= Y [ () + (5] 4 = ea (3.2)

Pelo principio de conservacao de energia, o trabalho fornecido pelas forcas ativas deve
ser igual a variacdo de energia cinética do sistema mecanico, de forma que a poténcia P é
igual a taxa de variacdo temporal dT /dt do sistema. Dessa igualdade, obtemos a Equacgéo 3.3
para a formulacdo de Eksergian [Paul, 1979].

. 1ldg .
94 +5@q2 =Q (3.3)

De acordo com Paul, 1979, as n equacdes de movimento que descrevem um sistema
mecéanico com n graus de liberdade tem a forma de equacdes diferenciais ordinarias de
segunda ordem, lineares ou ndo. Se x; € o grau de liberdade em questdo, pode-se fazer a
substituicdo de x; por y; e de X; por y; nas equacBes de movimento, totalizando 2n equacbes
diferenciais de primeira ordem acopladas na forma da equacao 3.4. Esta substituicdo permite o
emprego de métodos numeéricos como o de Euler e os de Runge-Kutta.

dy;
dtl Fi(y1, Y2, Yns t) (3.4)



3.2.2 Esfor¢os dindmicos e vibracbes

Os esforcos de restricdo do movimento gerados por mancais e apoios sdo transmitidos
a estrutura da maquina. O seu conhecimento é, portanto, de fundamental interesse para
dimensionamento dos elementos mecéanicos. Segundo Doughty, 1988, estas reacdes podem
ser calculadas para um mecanismo considerando que, de acordo com a segunda lei de
Newton, a soma de forcas agindo sobre o conjunto de elementos do mecanismo F,,; é igual a
soma das taxas de variagdo do momento linear dos mesmos, ou seja, as forcas inercias Fiert,

conforme a Equacéo 3.5.
2Fext = 2Finert (3.5)

O conhecimento das componentes de frequéncia destas forcas de reacdo permite
estudar efeitos de vibracdo na maquina. Em muitos equipamentos, em fungcdo do movimento
rotativo, estas forcas de restricdo podem ser periddicas, mas, devido as aceleracbes dos
elementos dos mecanismos, ndo sdo harmonicas. Segundo Hartog, no entanto, uma excitacao
periddica f(t) qualquer de frequéncia w e periodo T pode ser escrita como a soma de um
infinito nimero de excitacdes de frequéncia w, 2w, 3w, etc, denominados componentes
harménicos, conforme a Equacao 3.6.

f(t) = a; sinwt + a, sin 2wt + -+ a, sinnwt + b, cos wt + b, cos 2wt + -+ b, cosnwt (3.6)

Esta fung¢d@o, conhecida como série de Fourier, encontra uso dentro do estudo de
vibrac6es na chamada analise harménica. Para sistemas mecénicos lineares, vale o principio
da superposicdo. Dessa forma, a resposta a uma excitacdo periddica € igual a soma das
respostas frente aos componentes harmonicos de f(t) [Hartog, 1975]. Os coeficientes da série
de Fourier a,, e b, € a amplitude 4,, do harmbnico n séo fornecidas no Anexo I.

3.2.3 Acionamento por motores elétricos

Motores elétricos sdo maquinas elétricas comumente utilizadas como meio de
acionamento de equipamentos. Podem ser classificados inicialmente entre maquinas
sincronas, cuja velocidade angular do eixo € proporcional a frequéncia de alimentacéo, e
assincronas, quando ha defasagem entre a frequéncia de alimentacdo e a velocidade do eixo.
Dentro destes dois grupos, sao classificadas com relagéo a constru¢cdo: maquinas de corrente
continua ou alternada, com estator e rotor bobinados ou com imd permanente, polifasico ou
monofasico, de indugdo, de reluténcia varidvel, etc. [Fitzgerald et al, 2003]. Neste trabalho,
serdo consideradas os motores de inducdo trifasicos do tipo gaiola-de-esquilo, por serem
padrao na industria e, portanto, terem baixo custo comparados a outros motores.

A relacao entre o torque M fornecido pelo motor e a velocidade w do rotor dependem da
construcdo do equipamento e da forma de alimentacdo. Para motores de inducédo alimentados
com uma frequéncia de rede de 60Hz, esta relacdo é dada esquematicamente pela curva da
Figura 3.3a. O torque é fornecido a partir do escorregamento, dado pela diferenca entre a
velocidade de rotacdo do eixo w e a de sincronismo do motor w;,4;, funcdo do nimero de pares
de polos pf e da frequéncia da tensdo que alimenta f, descrita relagao f /py .

A adocgdo de motores trifasicos permite o uso de inversores de frequéncia (VFD),
equipamentos que modulam a frequéncia da rede elétrica e fornecem uma saida com
frequéncia e tensdo variavel. A relacdo entre tensdo e frequéncia de saida dos inversores
modifica a curva caracteristica do motor de inducdo. A pratica mais comum, dentro dos
inversores comerciais, € adotar uma relagdo V/f (tensdo por frequéncia) linear, conforme
indicado esquematicamente na Figura 3.3b, de forma que a curva de torque permanece a
mesma, deslocada para a esquerda, até que seja atingida a frequéncia e a tensdo de rede
[Fitzgerald et al, 2003], conforme as demais curvas de diferentes frequéncias da Figura 3.3a.
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Figura 3.3 — a) Curvas de torque de motores de indu¢cdo com VFD.
b) Curva V/f de VFD convencional - adaptados de Fitzgerald, 2003

Para baixos deslizamentos o torque M do motor é considerado linear proporcionalmente
ao deslizamento [Fitzgerald et al, 2003]. Esta relacdo de proporcionalidade pode ser obtida
pelo conhecimento do torque nominal M,, e da velocidade de rotacdo nominal w,, indicados pelo
fabricante. Dessa forma, considerando o uso de inversor de frequéncia com caracteristica V/f
constante, o torque do motor pode ser aproximado pela Equacéo 3.7, onde w, é a velocidade
de rotagdo definida no inversor e w a velocidade de giro do rotor.

M_M(ws—w)
M Wi — wp 3.7)

4. METODOLOGIA

Séo definidos os requisitos de projeto através de comparagcdo com as caracteristicas
funcionais de equipamentos comerciais similares e com o0s parametros de ensaios
padronizados. Métodos de aplicacdo de carga e de instrumentacao sdo propostos com base
nas recomendacdes de ensaio padrdo e em solugcdes encontradas em trabalhos similares.

O diagrama cinematico da maquina, que descreve 0s mecanismos e componentes do
equipamento, € definido a partir das especificagcbes de projeto, das necessidades de
movimento e da comparagao entre mecanismos encontrados na literatura. Nesta etapa, define-
Se que 0 equipamento sera composto por motor, eixo de transmissdo, acoplamento entre motor
e eixo de transmisséo, volante de inércia e um mecanismo biela-manivela, responsavel pelo
movimento linear reciproco da maquina.

Com base no diagrama cinematico escolhido, é proposto um modelo dindmico do
equipamento. As equacdes diferenciais de movimento sdo obtidas através do método de
Eksergian, sendo convertidas em um conjunto de equacdes diferenciais de primeira ordem.
Estas equaces sao resolvidas numericamente por meio do software de computagdo numérica
Matlab. A convergéncia da simulacdo é verificada pelo proprio algoritmo do software, e os
resultados sé@o selecionados ap0s o0 movimento atingir em regime permanente periodico.

Simulac¢des séo realizadas variando-se parametros como a inércia do volante e rigidez
da transmissdo. Verificam-se as flutuacbes de torque fornecido pelo motor e no eixo de
transmissdo sob a influéncia do volante de inércia. As vibracBes torcionais do eixo sdo
verificadas pela simulacdo do equipamento operando sob diferentes velocidades.

Os esforgcos transmitidos a estrutura da maquina sao calculadas a partir do equilibrio
dindmico do mecanismo biela-manivela. As frequéncias de excitacdo do equipamento séo
determinados pela andlise harménica destes esforcos. As vibracdes de flexdo do eixo de
transmissdo séo verificadas sob diferentes montagens dos mancais a partir de um modelo de
vibracdes linear.



5. RESULTADOS
5.1 Definicdo dos requisitos de projeto

O equipamento deve ser capaz de operar sob as condi¢cdes definidas em ensaios
padronizados e oferecer capacidade mecéanica semelhante a tribbmetros comerciais. Os
procedimentos A e B do padrdo ASTM G-133 descrevem 0s ensaios de atrito esfera-sobre-
plano com movimento linear reciproco com e sem lubrificante. As caracteristicas destes
ensaios sdo apresentadas na Tabela 5.1, juntamente com a capacidade de trabalho dos
tribbmetros comerciais TE77 da empresa Panambra [Panambra, 2018], LRT da empresa
Ducom [Ducom, 2018] e TRB da empresa Anton Paar [Anton Paar, 2018].

Tabela 5.1 — Caracteristicas de ensaios padronizados e capacidade de tribbmetros comerciais

Procedimento/ Amplitude do | Frequéncia | Forca normal Temperatura do
Equipamento movimento de oscilagdo aplicada 6leo lubrificante
ASTM G133 - A 10,0 mm 5,0 Hz 250N s/ lubrificante
ASTM G133 -B 10,0 mm 10,0 Hz 200,0N 150 + 2°C
Panambra TE77 0—-10 mm 0-25Hz 0-500N 22 - 250°C
Ducom LRT 1-30 mm 4 - 40 Hz 0-200 N -
Anton Paar TRB 0—60 mm 0-10Hz 0-60N -
Equipamento proposto 0—-50 mm 0-30Hz 0-200N 22-150 £ 2°C

Os parametros considerados importantes para definicdo de requisitos de projeto incluem
o limite de controle de temperatura do 6leo lubrificante, a amplitude de movimento de oscilagédo
do corpo de prova, a frequéncia de oscilacdo do corpo de prova e o limites de forca normal
aplicada durante o ensaio. De forma a possibilitar o uso do equipamento em amplas condi¢bes
de operacgdo, estes devem ser configuraveis, superiores as exigéncias dos ensaios padrao e
semelhantes a capacidade ofertada pelos equipamentos considerados. Os limites de operacao
considerados neste trabalho sdo escolhidos, portanto, conforme indicado na Tabela 5.1.

A forga de atrito resistente maxima serd considerada metade da normal aplicada, na
condicdo de maior velocidade e carga. Esta condicdo € compativel com ensaio sem lubrificante
com coeficiente de atrito cinético igual a 0,5. Este valor é adotado como referéncia para
célculo, podendo ser superior em situa¢des de ensaio reais.

As informagfes que devem ser adquiridas durante ensaio incluem a forca de atrito do
corpo de prova, forca nominal aplicada, velocidade de deslizamento e temperatura do éleo em
ensaio com lubrificante. Desvios maximos da for¢ca nominal aplicada e temperatura devem ser
considerados na escolha dos sensores conforme as necessidades do estudo realizado.

5.2 Métodos de instrumentacao e aplicacdo de carga

O diagrama esquematico da Figura 5.1 apresenta a configuragdo padrdo de ensaio
linear reciproco esfera-sobre-plano, conforme definido pelo padrdao ASTM G-133. Um corpo de
prova montado sob um elemento mével é acionado por um mecanismo que converte o
movimento rotativo de um motor em movimento oscilatorio linear. Sob o elemento mével é
aplicada uma forca normal controlada, enquanto um corpo de prova plano é montado sob
suporte flexivel acoplado ao transdutor de forca de atrito. Nao apresentados na ilustracao, mas
igualmente necessarios, sédo o transdutor de forca normal, sensor de temperatura do banho de
Oleo e a resisténcia de aquecimento do banho de 6leo.

S0 necessérios dois transdutores de forca para medicdo da for¢ca normal aplicada e da
forca de atrito. A forga normal pode ser facilmente medida com uso de célula de carga de
compressao montada sob o suporte, enquanto a forga de atrito impde certa complexidade de
medicdo, pois a montagem do suporte interfere na leitura do sensor.
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Solucdes de montagem dos trandutores séo fornecidas na Figura 5.1. O aparato
ilustrado em 5.1a utiliza roletes para permitir 0 movimento horizontal da base com menor atrito
[Cross, 2015]. Em 5.1b uma célula de carga de 3 eixos realiza diretamente a leitura da forca
normal e de atrito. llustrado em 5.1c dois extens6metros sdo acoplados ao corpo mével do
mecanismo de forma que, com o circuito apropriado, a leitura de forca depende da deformacéo
de flexdo do elemento. No aparato 5.1d o suporte realiza deslocamento horizontal com pouca
resisténcia devido a elementos flexiveis que permitem o movimento horizontal sem restrigéo.
Este aparato foi utilizado em outras aplicacfes e oferece bons resultados [Gee et al, 2005].

APLICAGAO DE CARGA (a) F
(FORGA NORMAL) l °
ESPECIME ESFERICO
ESPECIME PLANO / ROLAMENTO
SUPORTE >
RECIPIENTE DE GLEO CORPO MOVEL

TRANSDUTOR DE
FORCA DE ATRITO - TR e -

7 Fur

a COMPRIMENTO DE OSCILAGAO (s) E
[ 2s = 1 ciclo) Fe

Figura 5.1 — Diagrama esquematico do ensaio (adaptado de ASTM G133, 2016) e métodos
de montagem dos sensores: 1. e 2. Células de carga; 3. Espécime plano; 4. Suporte; 5.
Roletes; 6. Elemento flexivel; 7. Célula tri-axial; 8. Extensémetro; 9. Corpo mével

A medicdo da velocidade de deslizamento pode ser feita diretamente com uso de
encoder acoplado ao eixo de rotacdo do mecanismo oscilatorio. Alternativamente, uma chave
fim de curso pode ser instalada de forma a ser acionada em cada revolugédo. A posi¢cao pode
ser estimada pela velocidade média de rotacdo do eixo e pelas equagdes cineméaticas do
mecanismo de movimento linear reciproco.

O controle de temperatura do banho de 6leo pode ser feito por elemento resistivo
instalado no recipiente do corpo de prova plano e um controlador genérico acompanhado de
sensor de temperatura que garanta a precisao indicada na tabela 5.1. Como exemplo, pode ser
utilizado o controlador E5CS da fabricante Omron, acompanhado de termopar tipo J, que
garante precisdo de * 0.5% da medi¢cdo ou *+1°C, conforme catalogo [Omron, 2018]. Nestes
controladores a compensacdo de junta fria é feita internamente com sensor instalado no
controlador, ndo sendo necessaria a adicdo de sensor de temperatura ambiente.

Como indicado na Figura 5.1, o uso de rolete reduz o atrito gerado entre atuador e
elemento moével. A aplicacdo de carga pode ser feita por meio de atuador pneumaético,
hidraulico, eletromecanico, eletromagnético (solendide), por dispositivo com mola, com pesos
ou de alavanca. A escolha do método de aplicacdo de carga est4d condicionada as
caracteristicas destes atuadores. O uso de atuador hidraulico necessita de um subsistema
adicional oneroso, que inclui reservatério, filtros, mangueiras, etc. O uso de atuador
pneumatico € uma opc¢ao coerente, pois laboratérios sdo normalmente dotados de linhas de ar
comprimido, e cilindros com a capacidade nominal acima de 200N séo comuns [Festo, 2018]. A
regulagem de forca é facilmente realizada com uso de valvula reguladora de presséo da linha.
Atuadores eletromecanicos, adotados em trabalhos similares [Marjanovic et al, 2016], requerem
controle por driver com retro-alimentacdo do sinal de forca normal aplicada, o que torna a
solugdo mais complexa. Sistemas com pesos e alavanca ou de pré-carga por mola
representam, no entanto, uma solu¢ado menos onerosa.



5.3 Cinematica da maquina

Para geragdo do movimento linear reciproco € necesséria a utilizagdo de mecanismo de
conversao de movimento cuja entrada € um movimento angular proveniente de um motor
elétrico. Felizmente é possivel encontrar dezenas de mecanismos com esta caracteristica de
movimento na literatura relacionada, como no livro de Artobolevsky, 1975. Alguns dos
mecanismos mais comuns de conversdo de movimento rotativo em linear séo ilustrados abaixo
na Figura 5.2.

Figura 5.2 — Mecanismos comuns de conversdo de movimento rotativo-linear. a) Biela-manivela
b) Came-seguidor c) Garfo-Escocés d) Retorno-rapido (adaptado de Artobolevsky, 1975)

A vantagem do uso de um mecanismo sobre o outro se da em termos das
caracteristicas da aplicagdo. O mecanismo de came-seguidor com came circular excéntrico
5.2.b é de simples construgdo, mas sob carregamento e velocidades elevadas ha necessidade
de pré-carga significativa na mola do seguidor, o que gera elevada forca de contato e atrito dos
elementos [Paul, 1979]. O mecanismo de retorno rapido 5.2.d exibe movimento assimétrico no
avanco e retorno [Artobolevsky, 1975], ndo sendo de interesse para esta aplicacdo. O garfo-
escocés transmite movimento de forma harménica, mas é de construcdo mais complexa que o
biela-manivela. O mecanismo biela-manivela é selecionado pela simplicidade de construcéo.

No mecanismo biela-manivela da Figura 5.2.a, denominamos o comprimento da
alavanca AB como r e o comprimento da biela BC como L. Podemos definir o deslocamento x
na guia deslizante pela Equacao 5.1 utilizando a relacédo da lei dos cossenos para o triangulo
ABC em funcado do angulo da manivela com o eixo horizontal « e isolando x [Hartog, 1985].

x = rcosa+Ly1— (r/L)?sin?a (5.1)

Da expressdo anterior obtemos que a amplitude do movimento é dada por 2r, de forma
gue o bragco da alavanca deve ter dimensdo regulavel entre 0 e 25mm para satisfazer o
requisito de amplitude de movimento definida nos requisitos de projeto. Para relagdes L/r
elevadas o termo quadrado da expressao se aproxima de 1 e obtemos um perfil de movimento
aproximadamente senoidal. O angulo 6 formado entre a biela e o eixo horizontal pode ser
escrito conforme a Equacédo 5.2, notando a igualdade entre a altura dos triangulos retangulos
formados pela manivela com o eixo horizontal e pela biela com o eixo horizontal. As equacdes
5.1 e 5.2 descrevem a cinemética do mecanismo de forma suficiente para este trabalho.

6 =sin™! (% sin a) (5.2)

Como forma de acionamento do equipamento, sera considerado o uso de motor elétrico
de inducéo trifsico, alimentado por inversor de frequéncia com caracteristica V/f linear,
conforme descrito no capitulo 3.2.3. O motor é conectado ao eixo do mecanismo biela-
manivela. Dessa forma, € possivel regular a velocidade de oscilagdo do corpo prova .

Durante o ensaio o torque gerado pelo atrito entre os corpos de prova nao € constante.
Dessa forma, para que as flutuacGes de velocidade e torque do motor sejam reduzidas, pode
ser necessdria a adicdo de elemento armazenador de energia na forma de um volante de
inércia. A transmissdo do movimento do eixo do motor para o eixo de transmissdo pode ser
feita através de transmissao por reducdo (Figura 5.3a) ou por acoplamento direto, com os
elementos montados sob diferentes configura¢des, conforme Figura 5.3b e 5.3c.
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Segundo Paul, 1979, o volante deve ser montado o mais proximo possivel do
mecanismo de trabalho da maquina, de forma que o eixo de transmissdo ndo sofra grande
flutuacdo de torque. A maxima frequéncia de operacdo do equipamento de 30 Hz (30 rps)
corresponde a rotacdo de 1800 rpm, compativel com a velocidade de sincronismo de um motor
de inducao trifdsico com dois pares de polos, situagdo em que ndo € necessaria transmissao
com reducdo. Dessa forma, o diagrama da Figura 5.3c € selecionado e apresentado em maior
detalhe no diagrama isométrico da Figura 5.3d, conforme indicado.

Volante Mancal de Acoplamento
de inércia Kro\amento ‘\ » »
Mecanismo i (7] v wase @ s |_D t |}. ;
biela-manivela 1|m [ ] — — |-<| | _ &
Motor = | |
Corpo mével | | U elétrico | I §
I Polia de I I : e |
(a) transmiss&o b) @ @

Figura 5.3 — Diagramas cinematicos

5.4 Modelo dinamico

O equipamento representado pelo diagrama cinematico da Figura 5.3.d pode ser
modelado de diversas formas. Como o objetivo do trabalho inclui a previsdo dos efeitos
dindmicos inerciais devido aos movimentos executados pela maquina, considera-se a inércia
dos seus elementos conforme indicado na Figura 5.4. Os termos J,g, Jpc representam
respectivamente, o momento de inércia da manivela em torno do eixo de transmissédo e o
momento de inércia residual da biela em torno do seu centro de massa. Este ultimo termo é
calculado através da substituicdo da biela por componentes de massa reduzidos, localizados
nos nds B e C, conforme descrito no Anexo Il. A massa m, corresponde a massa da biela
concentrada em seu centro de massa (distancia ¢ do eixo de transmissdo). Os termos mg € m
sdo as massas reduzidas da manivela. O termo m; corresponde a massa do elemento mével e
do corpo de prova (Figura 5.1). O termo M; é o momento transmitido pelo eixo e Fr a forca
dissipativa gerada pelo atrito dos corpos de prova.

(a)
o — Jo—

19 A <
""U v ;Y "Q_

Figura 5.4 — Modelo fisico do equipamento da Figura 5.3.d.
(a) Elementos da transmisséo; (b) Elementos no mecanismo biela-manivela;

Os elementos da transmissdo e acionamento séo ilustrados na Figura 5.4.a, onde J,, e
Jo sd@o o momento polar de inércia do rotor do motor e do volante de inércia, respectivamente.
M é o torque fornecido pelo motor e k a flexibilidade do conjunto eixo-acoplamento. Segundo
Acherkan, 2000, a maior contribuicdo em termos de flexibilidade em maquinas do género é
oriunda da transmissdo. Dessa forma, o conjunto eixo-acoplamento pode ser considerado
flexivel. Os dois graus de liberdade ¢ e a sdo o angulo de rotacéo do eixo do motor e 0 angulo
de rotacdo do conjunto volante e biela-manivela. A inércia do eixo € considerada desprezivel.

S&o0 desprezados o atrito viscoso entre eixo e mancais, a histerese dos membros
flexiveis, o atrito nas juntas do mecanismo e o atrito no mancal deslizante do elemento maével.
A forca Fp gerada pelo atrito do corpo de prova € modelada como atrito de Coulomb, com valor
constante de 100N contrario ao movimento corpo de prova.
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A equacdo diferencial de movimento para um sistema biela-manivela pode ser escrita
considerando o grau de liberdade a, angulo de rotacdo do mecanismo, no formato da equacao
de Eksergian (Equacao 3.3). Considerando a Figura 5.1b, escreve-se a energia cinética T e a
inércia generalizada g conforme a Equacao 5.3, a partir dos quais se obtém a Equacao 5.4 de
movimento do biela-manivela.

1 1 1 1 1 1 . 1
T = E'gaz = Ejodz + E]ABdZ + EmA(Cd)Z + EmB(T‘d)Z +E]BC92 + E(mc + mD)J'CZ (53)

2

dae dx
Jo + Jap + mac? + mpr? + Jpc (@) + (m¢ + mp) (a)

)8+ i ()

A forca generalizada Q é obtida considerando as forcas ativas Fr e M;, de acordo com
a Equacdo 5.6. Considerando o equilibrio entre torques e aceleracdo do rotor do motor,
escreve-se a Equacdo de movimento do mesmo conforme a expresséo 5.7. O torque no eixo,
por sua vez, é funcdo do deslocamento angular entre o eixo do rotor e o0 eixo do
volante/mecanismo biela-manivela (Equacao 5.8).

a+

(5.4)

Q= M, +Fg (Z—z) (5.6)
Jm® =M — M, (5.7)
My = k(o —a) (5.8)

A poténcia consumida durante o0 movimento pode ser estimada considerando o trabalho
dissipativo realizado pelo atrito durante um ciclo de oscilagdo do corpo de prova e a frequéncia
de oscilacdo, conforme equacdo 5.9 abaixo. Na expressdo, s representa a amplitude de
movimento, maxima de 50mm conforme os requisitos funcionais definidos, f a frequéncia de
oscilagdo, méxima de 30 Hz, e F; a forca de atrito contraria ao movimento, considerada
constante (atrito de Coulomb).

W = ffFRds = —2fFps = —300 [W] (5.9)

A poténcia consumida e a rotagdo maxima servem de parametros para sele¢do do
motor de indugdo. Através de catdlogo da fabricante nacional Nova Motores [Nova Motores,
2018], seleciona-se como exemplo o motor da série IP21 trifasico de 4 polos e 0,5 CV cujas
caracteristicas sdo dadas abaixo na Tabela 5.2.

Tabela 5.2 — Caracterisiticas do motor de inducéo trifasico selecionado.

pr | 4(2pares) | wyg | 1800 rpm M, 2N.m P 370 W /0,5cv
f 60 Hz Wy 1745 rpm M, 7,2 N.m Jm 1,4e-3 kg.m?

Se o deslizamento for pequeno, o torque fornecido pelo motor utilizando inversor de
frequéncia pode ser aproximado pela Equacdo 3.5. Considerando os caracteristicas do motor
selecionado, obtém-se a Equacdo 5.10 para o torque fornecido pelo motor, onde wg a
velocidade de rotacdo em rad/s selecionada no inversor.

M = 0,347 (ws — @) (5.10)
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A equacao de movimento do sistema biela-manivela é ndo-linear pois os coeficientes da
equacdo dependem da posicdo a. Uma solucdo numérica sera adotada em funcdo desta nédo
linearidade, realizando a seguinte substituicdo de variaveis:

Vi=a 5 Y= a 5 Yy3=@ 5 V=@ (5.11)
As equacg0Oes de primeira ordem tomam, portanto, a seguinte forma:

ldg

dac Y7 Tar T g Cae T Tar T
A integracdo das quatro equacdes diferenciais ordinarias acopladas é feita com os
coeficientes das equactes atualizados em cada passo de integracao, através do software de
computacdo numeérica Matlab. Os valores das derivadas de posi¢do nas equacdes 5.4, 5.5 e
5.6 séo obtidos por derivacdo numérica das Equacgdes 5.1 e 5.2. As constantes utilizadas para
solucdo séo descritas abaixo na Tabela 5.3.

Tabela 5.3 — Constantes utilizadas para solugdo das equacgdes diferenciais.

r 25mm Lg 200mm mp 0,05 kg Jo Variavel
L 100mm Dy 150mm me 0,35 kg Jap 2e-4 kg.m?
c 10mm my 0,15kg Jm 1,4e-3 kg.m? Jsc -2e-4 kg.m?

O acoplamento entre o eixo de transmissao e 0 eixo do motor pode ser de tipo rigido ou
flexivel. Considerando-o perfeitamente rigido, a rigidez k corresponde a rigidez do eixo,
conforme a Equagéo 5.13 [Young, 2011]. Para um eixo de ago carbono com diametro Dy de
20mm e comprimento Ly de 250mm, k toma o valor de aproximadamente 1e4 N/rad. Com a
utilizacdo de acoplamento flexivel, a rigidez é reduzida significativamente, pois 0 eixo e 0
acoplamento atuam em série na transmissado da poténcia. O valor da rigidez de acoplamentos
ndo costuma ser encontrado nos catalogos de fabricantes. E adotado, portanto, o valor de
1e3 N/rad como referéncia quando utilizado acoplamento flexivel.

_JG _ mDg*G
L 32Lg
5.5 Esfor¢os dindmicos e vibracdes

k ~1le4 N/rad (5.13)

Pela solucdo das equacdes diferenciais na situacdo de maior carregamento e
velocidade da maquina, obtemos o torque fornecido pelo motor e o torque transmitido pelo
eixo, adaptados para um ciclo de giro na Figura 5.5a.

8 55 1.8
Momento motor M

6 Momento do eixo Mt < S 16
E g 45
=z S 14 ¢
o § 4 2
5 & 122
o 5 35
= g

W, 1
\
2.5 0.8
(a) 0 100 200 300 (b) 0 0.005 0.01
Angulo alfa (°) Momento de inércia do volante kg.m?

Figura 5.5 — a) Torque M fornecido pelo motor e M, transmitido pelo eixo. Linha sélida: sem
volante. Linha tracejada: com volante. b) Relag¢&o entre torque do motor e inércia do volante.
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Na simulacdo com volante de inércia foi utilizado o valor de 0,01 kg.m2 para J,. Idenfica-
se influéncia do volante na reducdo das flutuagbes de torque fornecido pelo motor e do
momento de torcdo do eixo. Esta relacdo é ilustrada na Figura 5.2.b, onde o maximo
escorregamento e torque do motor (relativo ao torque nominal) sdo representados em funcao
da inércia do volante. A partir desta informagcéo, é possivel definir um valor de inércia aceitavel
para operacdo. E selecionado o valor de J, de 0,01 kg.m?, pois nesta situacdo o binario motor
nao ultrapassa o seu valor nominal, evitando assim sobreaquecimento do motor. Verifica-se
gue e o0 escorregamento maximo ndo ultrapassa 3% do valor selecionado no inversor.

Como o equipamento deve operar em qualquer velocidade entre 0 e 30 Hz (0 a
1800rpm), a verificacdo quanto a vibracBes torcionais do eixo pode ser realizada através de
uma varredura, dentro deste espectro de frequéncias, da amplitude do momento de tor¢do do
eixo. Foram realizadas simulacdes para valores discretos de velocidade wg. O resultado é
ilustrado na Figura 5.6, comparando a operagdo com uso de acoplamento flexivel e rigido.

Flexivel: k = 1e3 N/rad
E 8 | = Rigido: k = 1e4 N/rad
< 77
=
o 6f
x
@
24 7
]
=
g
2 2!

0 15 30 45 60 75 90
Frequéncia de oscilacao (Hz)
Figura 5.6 — Torque no eixo de em fungéo da frequéncia de oscilacéo.

Observa-se que, dentro do intervalo definido, ndo existe instabilidade nas vibracbes e
que a influéncia da rigidez do acoplamento sobre o torque maximo no eixo € minima. Esta
influéncia passa a ser significativa somente para velocidades muito superiores a de 1800 rpm.

Durante o movimento do mecanismo, esfor¢cos de restricdo sdo transmitidos ao eixo de
transmissdo e a estrutura da maquina. Considerando o diagrama de equilibrio dindmico do
biela-manivela na Figura 5.7, podemos calcular estes esforcos de restricdo, denominando A, e
A, as reagdes do eixo e N a reagdo do mancal de deslizamento. No diagrama, as linhas
tracejadas representam as forcas inerciais agindo sobre o mecanismo. As equacdes de
equilibrio tomam portanto a forma das expreswsﬁes 5.14, 5.15 e 5.16.

Figura 5.7 — Equilibrio dinAmico do mecanismo biela-manivela
YE, = A, + (myc + myr)dsena + (myc + mgr)a?cosa + Fr + mex =0 (5.14)
2E, = A, — (myc + mgr)dcosa + (myc + mgr)d?sena + N =0 (5.15)
ZMA = N.x+(]0 +]AB_mAC2_mBT2)d +]Bcé =0 (516)
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Com uso dos valores de a(t) obtidos pelas simulagbes, os termos X, d, &, 6 sdo
avaliados através da derivagdo numérica das expressdes cinematicas 5.1 e 5.2. A solucéo das
equacbes de equilibrio é ilustrada na Figura 5.8a. Verifica-se que a reacdo de maior
intensidade é a componente horizontal A, no eixo, cuja amplitude chega a aproximadamente
600N. O resultado da forca horizontal A, foi validado por comparacdo com resultado obtido em
simulacdo com uso software de simulacdo dindmica Working Model, da empresa Design
Simulation Technologies, conforme ilustrado no Apéndice C.

600 Ax Z 400! @ =
O Ax(WM) c —© Reagdo Ax
400 Ay <o —© Reagao Ay
2 300
—~ 200 N £
< E
Y 2 200
S o
- o
200 P 100
~400 2 °$
. o
—600< E 0
0 100 200 300 (b) 0 90 180 270 360 450 540
(a) Angulo alfa (°) Frequéncia (Hz)

Figura 5.8 — Reac8es aos esforcos dindmicos do mecanismo biela-manivela.
a) Em funcdo do angulo da manivela. b) Componentes harmdnicos das forgcas Ax e Ay

Verificou-se que as for¢cas de reacao desenvolvidas no eixo em funcédo do movimento do
mecanismo sao periddicas. Através de andlise harménica pelo uso da série de Fourier foram
definidos os componentes harménicos das for¢cas que atuam sobre o eixo, conforme Figura
5.8b. Verifica-se que o maior componente harménico coincide com a frequéncia de giro do
mecanismo, e que a excecdo do segundo harmdnico de aproximadamente 60 Hz todas as
frequéncias de excitagdo sao multiplos pares de 30 Hz. Como o equipamento deve operar sob
qualquer frequéncia de oscilagdo entre 0 e 30 Hz, espera-se haver excitacbes em todo
espectro de frequéncias. No entanto, os componentes harménicos a partir de 200 Hz tem
magnitude da ordem de 1/20 da amplitude do primeiro harmdnico, sendo considerados
despreziveis para fins desta analise.

-

\

; Mm mo\D 3
(a) ? a Tb )

Figura 5.9 — a) Modelo utilizado para avaliar vibragdes transversais do eixo.
b) Modelo simplificado c) For¢as agindo sobre o volante de inércia.

”

Além de vibragdes torcionais, vibracfes de flexdo do eixo podem ser relevantes devido
as forcas de reacdo do mecanismo biela-manivela. Este problema pode ser modelado de forma
simplificada via parametros concentrados, considerando a massa m,, do volante e m,, do motor
e desprezando a massa do eixo, conforme ilustrado no diagrama da Figura 5.9a. Devido a
flexibilidade do eixo de transmisséo, o volante realiza movimentos vertical e horizontal no plano
normal ao eixo. Este deslocamento se da sob acdo das for¢cas de reacdo do biela-manivela A,
e A,, conforme ilustrado na Figura 5.9c. Além destas forcas, esforcos devido ao
desbalanceamento do eixo ou volante e efeitos giroscopicos do movimento de precesséo do
volante podem ser relevantes [Hartog, 1975], mas serdo desprezados nesta analise.



14

O acoplamento entre o eixo do motor e o de transmissao pode ser rigido ou flexivel a
flexdo, conforme elemento empregado. Considerando o acoplamento flexivel, pode-se
desacoplar as vibrac@es longitudinais da massa do rotor e do volante (Figura 5.9b). Este
sistema € modelado como um sistema massa-mola equivalente, onde a rigidez € dada pela
rigidez a flexdo k,, do eixo de transmissdo. Dessa forma, movimento de translacdo em x e y do
volante é descrito pelas expressdes 5.17 e 5.18. A frequéncia natural de vibracdo n&o
amortecida w,, deste sistema linear € descrita segundo a equacao 5.19, conforme a teoria de
vibragbes elementar [Hartog, 1975]. Considera ainda que exista um pequeno amortecimento no
sistema, suficiente para reduzir vibragdes de baixa amplitude (acima de 200 Hz).

myX + k,x = A, (5.17)
m,y + kyy = 4, (5.18)

Wn = \/m (5'19)

A rigidez k,, do eixo é descrita pela equacao 5.20, obtida através da solucao da equacéo
de flexdo de vigas de Euler-Bernoulli [Young, 2011]. Na expressao, I é o segundo momento de
inércia do perfil do eixo circular e E 0 médulo de elasticidade do material. A frequéncia critica
de vibracdo do eixo é avaliada para diferentes relacbes b/a, de acordo com a Figura 5.9a,
utilizando como valores de referéncia o comprimento de 200mm do eixo, diametro de 20mm e
moédulo de elasticidade de 200Gpa, referente a um aco carbono. A massa é estimado
aproximadamente 4kg para o volante com inércia de 0,01 kg.m2. Os resultados s&o
apresentados na Tabela 5.4.

k, = 3EI(a/b + 1)?/L% (5.20)

Tabela 5.4 — Frequéncias de vibracéo de flexao do eixo

b/a 1 0,75 0,5 0,25 0,1
wy, (H2) 122 142 183 305 671

Para evitar ressonancia das vibracdes de flexdo do volante sobre o eixo, € necessario
verificar que a frequéncia de vibracdo calculada conforme a montagem dos mancais seja
superior & maxima frequéncia das forcas de excitacdo. Os harmonicos de frequéncia acima de
200 Hz sado considerados despreziveis nesta andlise, de forma que o sistema eixo-volante
deve ser projetado com frequéncia natural de vibracéo acima deste valor. Por consequéncia, €
recomendével o dimensionamento com a relacao b/a proximo ou maior que 0,25. Considerando
esta relacdo, o comprimento b disponivel para montagem do volante e manivela sobre a
extremidade do eixo é de aproximadamente 40mm. Havendo a necessidade de mais espaco
para montagem, é necessario aumentar o diametro do eixo ou reduzir o seu comprimento.

6. CONCLUSOES

Foi realizado um levantamento de caracteristicas mecanicas de tribbmetros comerciais
de movimento linear reciproco, juntamente das condi¢cdes sob as quais séo realizados ensaios
padronizados. A partir destes, definiu-se os requisitos de projeto do equipamento. Métodos de
instrumentacdo e aplicacdo de carregamento para ensaio foram apresentados. Foi definido um
diagrama cinematico contendo 0s elementos mecanicos necessarios para geracdo do
movimento pretendido, que incluem motor elétrico de inducdo (alimentado por inversor de
frequéncia), acoplamento, eixo de transmisséo, volante de inércia e mecanismo biela-manivela.
Foi escolhido um motor comercial para integrar 0 equipamento.

A partir do diagrama cinemaético, definiu-se um modelo fisico do equipamento e foram
obtidas as suas equacdes diferenciais de movimento. A solugdo numérica destas equacgdes foi
realizada por meio do software Matlab, para um conjunto de parametros geométricos
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especifico. Obtiveram-se informacdes relativas ao torque fornecido pelo motor, ao torque no
eixo de transmissdo e as suas vibragdes torcionais. A inércia do volante foi definida de forma a
evitar sobrecarga e possivel sobreaguecimento do motor. Verificou-se que a rigidez do
acoplamento influencia pouco nas vibracBes torcionais do eixo de transmissdo dentro do
intervalo de operacdo da maquina. Se necessaria a operacao do equipamento em velocidades
superiores, este parametro devera ser reavaliado.

Foram calculados os esforgos dindmicos de reagdo do mecanismo biela-manivela. A
partir destes, as frequéncias de excitacdo sobre a estrutura da maquina foram identificadas. Foi
gerado um modelo linear das vibracdes de flexdo do eixo de transmisséo, sobre o qual pode-se
verificar condi¢cdes de ressonancia em funcdo da montagem do eixo sobre 0s mancais.

Através dos resultados obtidos, pode-se selecionar, dimensionar e desenhar os demais
elementos integrantes da maquina, como acoplamento, os mancais de rolamento, a
base/estrutura da maquina e os elementos do mecanismo biela-manivela. Havendo a
necessidade, outras etapas de analise podem ser realizadas de forma complementar, como a
verificacdo de frequéncias de vibracdo da base/estrutura, o calculo de transmissibilidade e de
isolamento da maquina sobre a fundacdo, o célculo de tensdes e fadiga dos membros e o
célculo de balanceamento do mecanismo.
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ANEXO A

Este anexo apresenta as equacdes utilizadas para determinacéo dos coeficientes a,,, b,
e a a amplitude 4,, do harmonico de ordem n da série de Fourier real [Hartog, 1975].

T

a, = ;J; f(t)sen(nwt)dt (A.2)
2 T

b, = ?fo f(t)cos(nwt)dt (A.2)
A% = a2 + b2 (A.3)

ANEXO B

Segundo Burton, 1979, para efeitos de analise dindmica, um elemento (a) de massa m
em um mecanismo plano pode ser substituido por outro elemento (b) com a massas myz e m,
distribuidas nos nos do elemento, conforme a Figura B.1.

N

() m| (b)

Figura B.1 — Elementos de barra equivalentes - adaptado de Burton, 1979

Esta substituicdo auxilia na descricdo das equacdes dindmicas do mecanismo, pois
elimina a necessidade de se conhecer a posi¢cdo do centro de massa G do elemento de barra.
As massas equivalentes reduzidas séo calculadas pelas Equacdes B.1 e B.2.

mp = mx, /L (B.1)

me = mx;/L (B.2)

No entanto, para que o elemento de substituicdo seja dinamicamente equivalente ao
original, € necessario incluir o momento de inércia residual /g, dado pela Equacao B.3, onde J;

€ 0 momento de inércia do elemento original calculado em relagdo ao seu centro de massa G.
Segundo Burton, o valor de Jz, fornece usualmente valores negativos.

Jap =Jg —mx1x; (B.3)
APENDICE C
Para verificacdo dos resultados de forca de reacdo obtidos, um modelo foi gerado no

software de simulagdo dindmica 2D Working Model, da empresa Design Simulation
Technologies. O modelo é apresentado na Figura C.1.

Volante

Figura C.1 — Modelo do sistema mecéanico gerado no Working Model



