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RESUMO

Neste trabalho ¢ investigada a viabilidade de uma transmissao continuamente variavel de cones
e esferas autoalinhantes, cuja finalidade ¢ eliminar os escorregamentos laterais, gerados nas
trocas de relagdes, e possibilitar a dispensa de lubrificantes nos contatos de transmissdo. O
modelo de analise, elaborado por meio de teorias de grafos e helicoides, permite avaliar as
caracteristicas estatica e cinematica do mecanismo, assim como introduzir fontes de dissipacao
e estimar as perdas decorrentes. Para a introdugdo das forgas dissipativas no algoritmo, foram
assumidas resisténcias de atrito nos mancais e estimados os microescorregamentos nas juntas
de tracdao, com base em teorias de contato para corpos elasticos, e em modelos de previsao de
escorregamentos entre corpos rolantes. Adotou-se o contato direto entre as interfaces, sem
presenca de lubrificagdo, classificando o mecanismo como CVT acionado por atrito. Foram
simuladas doze configuragdes diferentes do mecanismo, em um intervalo de relagdes de
transmissao de 1:2 a 1:0,5; mantendo-se constantes rotacdo, a 2000RPM, e torque de entrada,
em 35Nm. Com isto, avaliou-se perdas, escorregamentos, aquecimento e desgastes. As
eficiéncias médias de transmissao ficaram entre 94,1% e 95,4%, contudo, os resultados
demonstraram que para a liga AISI-52100, apenas uma das doze variantes obteve niveis
toleraveis de elevacao da temperatura nos contatos, € nenhuma delas demonstrou durabilidade
razoavel sob condicdao de desgaste, com vidas entre 91 e 159 horas. Assim, verificou-se que,
para as condi¢des adotadas, 0 mecanismo proposto nao ¢ viavel, restando espaco para novos
estudos sob diferentes regimes de lubrificag@o, ou, de variagdes topologicas que visem eliminar
completamente o escorregamento circunferencial, verificado como principal responsavel pelas
perdas, desgastes e aquecimentos nos contatos.

Palavras-chave: CVTs; CVTs de friccdo; Anélise de mecanismos; Modelagem por grafos e

helicoides.



ABSTRACT

This work investigates the feasibility of a continuously variable transmission, consisting of
cones and self-aligning spheres, whose purpose is to eliminate sideslips generated during ratio
exchanges and to enable the lubricants dispensing in transmission contacts. The analysis model,
developed with graphs and screw theories, allows evaluating the mechanism's static and
kinematic characteristics, introducing dissipative sources, and estimating overall losses. To
introduce dissipative forces in the algorithm, friction resistances in rolling bearings were
assumed and micro slips in the traction couples were estimated based on theories of elastic
bodies contacts and prediction models of slip between rolling elements. Direct contact between
the interfaces was adopted without lubrication, thus the mechanism is classified as friction
driven CVT. Twelve different mechanisms configurations were evaluated for a gear ratio
ranging between 1:2 and 1:0,5, and at a constant speed (2,000 RMP) and input torque (35 Nm).
Under these conditions, the losses, slips, heating and wear were evaluated. The average
transmission efficiencies stayed between 94.1% and 95.4%. However, the results showed that,
for alloy AISI-52100, only one of twelve variants showed tolerable levels of temperature rise,
and none of them obtained reasonable durability under wear conditions, with life expectancy
ranging from 91 to 159 hours. Therefore, under the conditions adopted, the proposed
mechanism is not viable, leaving room for studying different lubrication regimes or topological
variations that aim to eliminate spin, which is the greatest responsibility for dissipation, wear,
and heating in the contacts.

Keywords: CVTs; Friction CVTs; Mechanism Efficiency; Mechanism Analysis.
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1 INTRODUCAO

O presente trabalho ird investigar o comportamento de uma transmissao continuamente
varavel (CVT) constituida de cones e esferas auto alinhantes, as quais tém por finalidade
eliminar escorregamentos laterais, presentes nas mudancgas de relacdo de transmissdo e
escorregamentos longitudinais, causados em decorréncia da lubrificagdo dos contatos.

Para isto, sdo propostas a utilizacdo de esferas auto alinhantes, como elementos de
transmissdo, com liberdade para rolarem em todas as diregdes impostas pelos contatos, € a
eliminagdo de fluidos lubrificantes nos pontos de contato por tragao.

Por esta razdo, serdo estudados os impactos da solugdo, sobre as condigdes de
operacdo, como dissipacdo por atrito, eficiéncias de transmissdo, fadiga de superficie,
aquecimento e desgastes dos acoplamentos, uma vez que ndo se espera eliminar completamente
0 microescorregamento (creep) e possiveis aparecimentos de escorregamento circunferencial
(spin).

O mecanismo estudado sera modelado por Método de Davies utilizando representacao
por grafos e helicoides, onde serdo introduzidas as fontes de dissipagdo obtidas a partir de
modelamentos tedricos para contatos rolantes, sob condicao de tracao e for¢as normais.

Com os resultados de andlise, serd possivel ter uma visdo acerca da viabilidade do
mecanismo e sobre os principais fatores e condi¢des de contorno a serem levados em conta para

uma eventual aplicacdo real da transmissao.

1.1 APRESENTACAO DO TEMA

O modo de vida moderno ndo seria possivel sem a utilizagdo dos sistemas mecanicos
de transmissdo. Embora se atribua a aplicacdo destes mecanismos majoritariamente aos
veiculos automotores, tais dispositivos estdo presentes em todos as maquinas que, ou requerem
algum tipo de controle mecanico de rotagdo ou exigem reducdo ou multiplicacdo de suas
velocidades.

Dentre os diversos tipos existentes, as transmissdes continuamente variaveis ou
simplesmente CVTs (Continuously Variable Transmission) se destacam pela vantagem de
oferecer mudancas de velocidade continuas e infinitas relagdes em um intervalo delimitado.
Esta caracteristica permite que sejam empregadas em uma variedade de equipamentos, pois

possibilitam maior controle sobre as velocidades de saida, a0 mesmo tempo que permitem as
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fontes acionadoras operarem em seus regimes o0timos de funcionamento, contribuindo para a
melhor eficiéncia do conjunto.

Ao longo do ultimo século, uma infinidade de concepgdes construtivas foi criada,
como CVTs de polias variadoras, polias conicas, transmissdes hidrostaticas e hidrodinamicas,
CVTs toroidais e muitas outras (BEACHLEY e FRANK, 1979). Contudo, algumas variedades
acabaram ganhando a adog¢ao do mercado em maior escala. Os CVTs de polias variadoras e os
semi-toroidais dominaram esta categoria dentro da industria automotiva (MACHIDA, 2005),
modelos de polias conicas e rodas de atrito ganharam adesdo em maquinarios industriais e de
perfuragdo (CARSON, 1975), ao passo que sistemas com divisdo de poténcia, conhecidos como
PSTs (Power Split Transmission), que empregam CVTs acoplados em paralelo a trens de
engrenagens epicicloidais, vém sendo estudados para aplicagdo em automoveis hibridos (LI ef
al, 2019; FISHER, 2015; MANTRIOTA, 2002).

Embora possam operar por diferentes principios de transmissdo, os CVTs de tragao se
tornaram o tipo mais utilizado. Quando nao ha lubrificacdo, ou o lubrificante exerce somente a
funcio de evitar desgaste e reduzir aquecimento, se diz que a transmissdo ¢ de tragdo por atrito!;
j4, quando a transferéncia de for¢as ocorre por intermédio de um fluido especial, sem contato
direto entre os componentes, chama-se de transmissdo de tragdo por fluido? (SRIVASTAVA;
HAQUE, 2008).

Algumas transmissdes por tragdo trabalham a seco, como os CVTs de polias variadoras
com correias flexiveis, usados em snowmobiles, quadriciclos e outras maquinas de pequeno
porte. Contudo, para maiores poténcias de transmissdo, a auséncia de lubrificacdo, quase
sempre implica em desgaste prematuro e superaquecimento dos contatos, gerados devido a
escorregamentos entre as superficies dos elementos de transmissao (SRIVASTAVA, 2006).

Este escorregamento pode ocorrer tanto em escala macroscopica - como o0s
escorregamentos lateral (sideslip), longitudinal (slippage) e circunferencial (spin) - quanto em
escala microscopica, também chamado de creep, o qual geralmente se manifesta nas regides
periféricas do contato (JOHNSON, 1985).

Enquanto o s/ippage e o spin podem ser eliminados por meio de um bom projeto,
especificando adequadamente as grandezas de projeto, como capacidade de torque, coeficientes
de atrito, forcas de aperto, dire¢do dos eixos de rotacdo e muitos outros, os demais tipos de
escorregamento podem ser mais complexos de evitar (LINGARD, 1974; CARBONE;
MANGIALARDI; MANTRIOTA, 2004; LI et al, 2015; DELKHOSH e FOUMANI, 2013).

1 — Tradugao livre do termo “friction drive”.
2 — Tradugao livre do termo “traction drive”. Estas traducdes serdo explicadas na segdo 2.1.
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O escorregamento lateral, por exemplo, aparece em praticamente todos os tipos de
CVTs, majoritariamente na fase transiente, ou seja, durante as trocas de relagdes
(LOEWENTHAL, 1983; GOTT, 1991) e somente pode ser evitado por meio de alteragdes na
topologia do mecanismo, ao se adicionar mais graus de liberdade as juntas de transmissao.

Ja o micro escorregamento (creep) € inerente dos contatos rolantes que transmitem
torque e acontece devido as diferencas entre as deformacdes elasticas nas superficies dos
materiais, causadas pela dindmica de forgas nos contatos, que faz com que as velocidades
tangenciais variem de forma diferente entre os elementos, ao longo de sua area de contato
(JOHNSON, 1985). Contudo, apesar de ndo poder ser eliminado, este fendmeno pode ser
minimizado.

A forma mais comum de contornar os problemas causados pelos diferentes tipos de
escorregamento se da pelo uso de lubrificantes (NAUNHEIMER et al, 2014; NORTON, 2013).
Entretanto, estas substancias provocam severa redugdo do coeficiente de atrito nos contatos em
que sdo aplicados, por isso, nas transmissdes de tragdo, apesar de minimizarem o desgaste e
aquecimento nos componentes, o emprego de lubrificagdo implica na necessidade de elevadas
forcas de aperto, em maiores taxas de escorregamento e, por consequéncia, na queda da
eficiéncia global do mecanismo. Isto se deve porque, enquanto nas transmissdes de engrenagens
o atrito ndo contribui para a transmissdo de forcas, podendo ser minimizado sem grandes
consequéncias, nas transmissdes por tracdo, o atrito € fator preponderante para a transferéncia
de forcas entre os corpos (LOEWENTHAL, 1983).

Assim, ao desenvolver uma transmissao por tragdo, a equipe de projeto ¢ levada a
escolher entre usar contatos sem lubrificacdo e ter um projeto mais enxuto, porém arcar com
limitagdes de durabilidade, capacidade de torque e rotacdo, ou, optar por contatos lubrificados
e ganhar em todos os aspectos citados, sob pena de maior complexidade, massa e custos de
fabricacao.

Por este motivo, no presente trabalho serd estudado o comportamento estatico e
cinematico de um CVT de tragdo por atrito, constituido de cones e esferas. Neste conceito, as
juntas possuem graus de liberdade que possibilitam o alinhamento constante entre as diregdes
de velocidade tangencial nos contatos, buscando eliminar spin, sideslip, € minimizar o creep.
Com os resultados deste estudo, serd discutido quais escorregamentos podem ser eliminados

pelo conceito e se os fluidos de tragdo, ou lubrificantes, podem ser dispensados, assim como
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quais serdo as consideragdes necessarias para garantir niveis aceitaveis de durabilidade e

eficiéncia.

1.2 OBJETIVOS DO TRABALHO

De acordo com os pontos levantados anteriormente, o objetivo geral do presente estudo
¢, por meio do Método de Davies e teorias de contato, modelar e avaliar os escorregamentos e
dissipagdes nos contatos de uma transmissao continuamente variavel tracionada por atrito, bem
como estimar sua eficiéncia e condi¢ao de desgaste.

A fim de que seja possivel atingir com sucesso o objetivo geral estabelecido, os

seguintes objetivos especificos devem ser satisfeitos:

e Realizar pesquisa bibliografica acerca das transmissdes continuamente variaveis,
das ferramentas de analise utilizadas no estudo, como, modelos teoricos para a
analise de contato entre corpos rolantes, métodos para estimar a vida em fadiga
sob tais condi¢des e método de Davies, aplicado na analise estatica e cinematica
de mecanismos;

e Descrever o conceito proposto, explicando seus principios de funcionamento, suas
possiveis aplicagdes, vantagens e condi¢des de contorno;

e Descrever a modelagem e andlise matematica do conceito — por meio das teorias
de grafos e helicoides com analogia a lei de cortes e circuitos de Kirchhoff
aplicada a mecanismos — assim como a introdu¢do das forcas dissipativas no
modelo;

e Estabelecer parametros de andlise para a avaliagdo dos escorregamentos e
dissipacdes no mecanismo;

e Expor e comentar os resultados da analise, de acordo com os parametros
estabelecidos;

e Efetuar uma avaliagdo geral dos resultados encontrados e da contribuicdo do
trabalho no estudo de mecanismos, incluindo observacdes sobre o conceito

proposto e as oportunidades para estudos futuros.
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1.2.1 Observacoes adicionais

E importante guardar que este estudo ndo busca projetar uma transmissdo, mas sim,
investigar o conceito proposto e avaliar sua viabilidade de aplicac¢do. Por tal motivo, todos os
critérios e valores empregados sdo estimativas e servem para que se possa comparar parametros
e obter uma dire¢ao acerca da factibilidade do mecanismo.

No desenvolvimento de um produto de aplicagdo real, seriam necessarios mais dados
e investigagdes, como estudo de modos de vibragao, ruido, geragao e transferéncia de calor nos

contatos, projeto de subsistemas, conformidades com normas e muitos outros.

1.3 METODOS E ESTRUTURA DO TRABALHO

A metodologia de execugdo deste estudo inicia com um apanhado geral sobre os temas
abordados, explorando mais detalhadamente os problemas levantados, assim como seus
principios tedricos e as ferramentas de andlise e modelagem.

Na sequéncia, ¢ feita a descrigdo do conceito de solugao proposto, seguindo para sua
modelagem matematica e resolugdo dos sistemas de equacgdes.

Por fim, os resultados sdo analisados de acordo com os parametros estabelecidos na
descricao do modelo e as conclusdes sobre o estudo sao apresentadas.

A metodologia descrita ¢ exibida no Quadro 1-1 a seguir:

Quadro 1-1: Metodologia de elaboragdo do estudo.

ESTUDO DO TEMA | CVTs |

| Teoria de Contato |

| Método de Davies |

MODELAGEM | Descricdao do Modelo

| Modelagem por Grafos

Método de Davies

| Montagem e solugao das Matrizes

|
| |
| | Modelagem por Helicoides |
| |
|

| Calculo das Poténcias

ANALISE | Perdas e Desempenho |

| Avaliacao |

| Conclusdes |

| Recomendacoes |

Fonte: do autor
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O capitulo 1 compreende a introducao do tema abordado, a apresentagdo do problema
a ser resolvido e a proposta para sua solucdo. Conclui relatando os objetivos gerais e
especificos, a metodologia utilizada e a estrutura de organizagao do trabalho.

No capitulo 2 s3o revisados os principais conceitos sobre CVTs, bem como
apresentado um breve historico sobre seu desenvolvimento.

No capitulo 3 sdo descritas as teorias e métodos utilizados para a analise da transmissao
estudada, abrangendo as principais teorias para modelagem de contatos rolantes, assim como o
método de Davies, e sua adaptagdo para a introdugdo direta de perdas no modelo.

No capitulo 4, descreve-se o conceito proposto, sao relacionados seus componentes e
principios de funcionamento e levantados os pontos de aten¢ao, como provaveis modos de falha
e gargalos de projeto. Nesta se¢do também serdo definidos os parametros de andlise e condigdes
de operacao considerados neste estudo.

No capitulo 5, é realizada a modelagem do mecanismo por meio do método de Davies
e sao solucionados os sistemas de equacdes lineares resultantes.

No capitulo 6, os resultados de saida do modelo sdao analisados, de acordo com os
parametros estabelecidos e sdo discutidos os comportamentos dos diferentes mecanismos
simulados.

Por fim, no capitulo 7, sdo apresentadas as conclusdes gerais sobre o conceito
investigado, bem como sobre a aplicacdo do método de Davies, além de serem sugeridas

oportunidades para trabalhos futuros.
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2 PRINCIPAIS CONCEITOS SOBRE CVTS

Esta secdo apresentara ao leitor as transmissdes continuamente variaveis, abordando
sua trajetoria de desenvolvimento, principais conceitos, problemas e caracteristicas de
operacao.

A se¢do 2.1 traz consideragdes importantes a serem tomadas antes de iniciar a revisao
sobre CVTs.

A secdo 2.2 apresenta um breve historico de sua evolucdo tecnoldgica, com os
principais autores/inventores e marcos dessa tecnologia.

A secdo 2.3 faz uma revisdo geral sobre CVTs, com os principais tipos, suas aplicacdes
e caracteristicas.

Na se¢do 2.4, s@o introduzidos os parametros de projeto mais elementares, que devem
ser usados como ponto de partida para a modelagem de um CVT.

A se¢do 2.5 traz os principais tipos de fenomenos responsaveis por dissipagao de
energia e desgaste nos contatos.

Por fim, a se¢do 2.6 compara alguns numeros de eficiéncia entre diferentes conceitos

de CVTs e transmissoes convencionais.

2.1 CONSIDERACOES INICIAIS

A presente se¢do faz um apanhado geral dos principais pontos de discussdo sobre
transmissOes continuamente variaveis. Para tanto, foram colhidas informagdes em livros e
artigos de periodicos, a fim de contextualizar o leitor e fornecer uma base de comparacao, para
que se possa mais a diante, analisar os resultados obtidos neste estudo.

E necessario registrar que, grande parte dos trabalhos consultados foi publicada entre
os anos de 1990 e 2010, periodo em que houve expressivo crescimento do nimero de pesquisas
sobre transmissdes mais eficientes, sendo os CVTs, uma das tecnologias mais promissoras a
época.

Contudo, a disponibilidade de estudos técnicos sobre CVTs reduz drasticamente a
partir dos anos 2010, encontrando-se apenas estudos tedricos, de carater académico, muito

importantes para a area, porém carecendo de resultados em ambientes reais de aplicagao.
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Por este motivo, as observagdes desta secdo baseiam-se nos avangos feitos entre os

anos de 1990 e 2010, havendo, quando possivel, comparagdes com dados de estudos mais

recentes.

2.1.1 Classes de transmissoes

De forma geral, transmissdes mecanicas sao mecanismos que tém o proposito de

transmitir, reduzir ou multiplicar torque e rotagdo entre diferentes eixos. Assim, podem ter

concepgoes construtivas e principios de funcionamento distintos.

De acordo com BIANCHI (2009), os mecanismos de transmissdo podem ser

classificados de acordo com: seu principio de funcionamento, pela forma de controle das

mudancas e, pelo numero de relagdes de transmissio.

A classificagdo, de acordo com o niumero de relacées, se da por trés divisdes:

Transmissoes de relacdo unica, também conhecidas como redutores, ou
multiplicadores de velocidade;

Transmissoes de relacdes escalonadas, como as caixas de marcha manuais e
automaticas epicicloidais, dos automoveis e;

Transmissoes continuamente variaveis, e infinitamente variaveis, como as

transmissoes toroidais e de polias variadoras.

Ja, a divisdo de acordo com o método de controle das mudancas ¢ bastante intuitiva

e divide-se em:

Transmissdes manuais, em que as mudangas ocorrem por acionamento direto
pelo operador, podendo haver diversas tecnologias de acionamento e;
Transmissoes automaticas, as quais efetuam as mudangas, sob controle de
sistemas autonomos de controle e acionamento, sem a interferéncia direta do
operador.

Transmissoes automatizadas, ou semiautomaticas, sdo usadas no setor
automotivo (BIANCHI, 2009) e, apesar de consistirem em transmissoes
automaticas, pois ndo requerem controle direto do operador, diferenciam-se das
demais, por utilizarem a mesma arquitetura de construcdo das transmissoes
manuais de eixos paralelos, e realizarem as trocas, por acionadores eletro-

hidraulicos robotizados.
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Por ultimo, pelo seu principio de transmisséo, sao classificados como:

e Transmissdo de engrenagens; ¢ o conceito mais conhecido de mecanismo de
transmissdo, sao empregados em praticamente todos os tipos de aplicagdo e
transmitem torque, pelo acoplamento de seus dentes, em que os dentes da
engrenagem motora empurram os dentes da engrenagem acionada
(SHIGLEY,2015).

e Transmissdes hidrostiticas; neste tipo de transmissdo, uma bomba transmite
poténcia mecanica do motor para um fluido ndo compressivel, o qual se comporta
como meio de transmissdo da energia. Uma turbina, entdo, capta esta energia
mecanica transferindo-a para seu respectivo eixo de saida, completando a
transferéncia de torque. Estes sistemas sdo muito empregados em maquinas
agricolas e da construgdo civil, onde os equipamentos sdo normalmente
submetidos a elevados esfor¢os (BEACHLEY e FRANK, 1979). Os conversores
de torque, usados em conjunto com as transmissdes epicicloidais, também sao
considerados um tipo de transmissao hidrostatica.

e Transmissdes de tracio; transmitem torque por meio das forcas de atrito entre
seus elementos e podem ser divididos em dois grupos: “Transmissoes de tragao
por fluido”, que trabalham por intermédio de fluidos especiais, sem contato direto
entre seus elementos; e “Transmissdes de tragdo por atrito”, que operam por

contato direto, com ou sem presenga de lubrificantes (LOEWENTHAL, 1983).

Pode ser observado que a defini¢do de CVT nao esta fixada em principios construtivos
ou de funcionamento, mas a forma continua como as rela¢des sao alteradas e ao fato de haver
um numero infinito de relagdes disponivel. Assim, qualquer transmissdo capaz de proporcionar
infinitas relacdes e realizar mudangas de forma continua, pode ser chamada de CVT.

Contudo, os termos “tracdo por atrito” e “tracdo por fluido”, devem ainda ser

esclarecidos.

2.1.2 Transmissdes por tracio

O conceito de tragdo ¢ bastante amplo, porém, neste trabalho, ficara restrito a tracao

tangencial, que significa transferéncia de forga tangencial entre corpos, por meio da adesao

superficial no contato, causada por atrito (JOHNSON, 1985). Portanto, pode compreender
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varias situagdes, como os pneus de um veiculo, que recebem torque do motor e tracionam o
asfalto, as rodas de uma locomotiva, que tracionam os trilhos e aceleram o conjunto de vagdes,
ou os roletes de um CVT toroidal, que transmitem torque entre os discos de entrada e saida, por
meio de um fluido tracionado entre os contatos.

Por sua vez, os termos “tracdo por atrito” e “tragdo por fluido” correspondem a uma
tradugao livre, feita neste trabalho, a fim de evitar interpretagdes equivocadas das expressoes
originais, “‘friction drive” e “traction drive”, as quais, quando traduzidas diretamente,
significam “transmissdo de friccdo” e “transmissdo de tracdo”, ignorando o fato de ambas
pertencerem ao grupo das transmissoes por tragdo. Além disso, na lingua portuguesa, friccao
implica em atrito com presenca de escorregamento, que difere do termo atrito por si s0, o qual
pode se referir tanto ao atrito estatico quanto ao atrito dinamico.

Segundo Loewenthal, a diferenciagdo entre “friction drive” e “traction drive” acabou
disseminada por forca do uso, pois os autores adotavam estes termos de trabalhos anteriores e
os passavam a diante em suas proprias publicacdes. Loewenthal, por exemplo, tratou as
transmissoes de tragdo como uma classe unica, dentro da qual diferenciou as transmissoes de
tracao lubrificadas, “lubricated drives”, das transmissoes de tracdo nao lubrificadas,
“nonlubricated drives” (LOEWENTHAL, 1983).

Assim, pode-se dizer que as transmissoes de tragdo por fluido sdo um caso particular
do grupo de transmissdes por tracdo, o qual engloba as transmissdes de tragdo por atrito (friction

drive) e as transmissoes de tragao por fluido (traction drive).

213 CVTelVT

E preciso, ainda, esclarecer que ha uma diferenciagio entre CVT (transmissdo
continuamente varidavel) e IVT (transmissdo infinitamente variavel). Seus conceitos sdo
praticamente iguais, entretanto, diferentemente do CVT, o IVT possui capacidade de oferecer
relacdo de transmissdo infinita — o que difere de infinitas relagdes de transmissdo —, na qual,
dados um torque e uma rotacao de entrada, a transferéncia de torque para o eixo de saida ¢
mantida, enquanto a rotagao de saida ¢ nula. Logo, um CVT somente tem sua rotacao de saida
nula, quando a fonte motriz estiver parada ou o eixo de entrada estiver desacoplado, ao passo
que para um IVT, é possivel manter o eixo de saida parado com a transmissdo acoplada,

garantindo a manuten¢do de momento no eixo de saida (BEACHLEY e FRANK, 1979).
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Uma vez que os conceitos que serdo apresentados valem igualmente para as duas
concepgoes, para evitar a necessidade de especificar cada tipo dentro dos temas discorridos,

ambos serao compreendidos pelo termo CVT.

2.1.4 Regimes de lubrificacio

Transmissdes continuamente variaveis podem ser projetadas para trabalhar em
diferentes regimes de lubrificacdo, dependendo de sua topologia e principio de funcionamento.
Portanto, ¢ importante esclarecer os regimes possiveis para estes mecanismos.

De acordo com NORTON (2013) e SHIGLEY (2015), de forma geral, podem existir
trés regimes de lubrificacdo diferentes: lubrificacdo de filme completo, de filme misto e
lubrificacao de contorno.

A lubrificacdo de filme completo caracteriza a situagdo em que as superficies
deslizantes sdo separadas por uma camada de filme lubrificante, ndo havendo contato direto
entre as interfaces. Neste caso, a espessura do filme lubrificante deve ser suficientemente alta,
a ponto de evitar que picos de rugosidade superficial dos elementos se toquem, gerando fricgao

e desgastes. Este tipo de lubrificacdo pode ocorrer de trés formas:

e Lubrificacdo hidrostatica, em que € necessario o bombeamento do lubrificante sob
alta pressdo, a fim de manter a 4rea de contato com uma espessura minima de
filme, ndo havendo dependéncia da velocidade de deslizamento para a
manutengao deste estado;

e Lubrifica¢do hidrodindmica, na qual ndo ha o bombeamento ativo do fluido para
a regido a ser lubrificada, mas o arrasto do fluido pelas superficies em movimento
até o contato. Assim como na lubrificacao hidrostatica, € preciso um reservatorio
de fluido para evitar a falta de suprimento até a zona lubrificada, entretanto, neste
caso, nao existe dependéncia da pressdo do fluido, mas sim da velocidade de
escorregamento entre as superficies;

e Lubrificacdo elastohidrodinamica, ocorre de forma similar a lubrificacdo
hidrodindmica, no entanto, em situagdes onde as areas de contato sdo muito
pequenas e as pressdes normais sao elevadas, o fluido depende da deformacgao
elastica dos materiais para que consiga penetrar por entre as superficies e exercer
sua funcao de lubrificante. Este € o caso dos contatos entre dentes de engrenagens,

entre cames e seguidores, e entre discos e roletes de CVTs do tipo toroidal. A
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grande diferenca entre os trés exemplos citados ¢ que nos dois primeiros casos sao
usados fluidos lubrificantes comuns, uma vez que se busca a redugdo do atrito, ao
passo que nos CVTs, devido a importancia do coeficiente de atrito para a
transferéncia das forcas de tragdo, sdo usados fluidos capazes de aumentar este
parametro, de acordo com a velocidade de escorregamento, pressdo normal,
temperatura e forga de tracdo empregada. Neste caso, normalmente o termo
coeficiente de atrito ¢ substituido por coeficiente de tracdo, o qual deriva da
nomenclatura inglesa para as transmissoes de tracao por fluido.

e O regime de lubrificacio de contorno ¢ observado em situagdes onde nao ¢
possivel manter uma espessura de filme suficiente para que haja lubrifica¢do
hidrodinamica, devido a interagdao de varios fatores como: pequena area de
contato, elevacao da temperatura, baixa viscosidade do fluido, pressao de contato
elevada e baixa velocidade relativa entre as superficies. Neste caso, o fluido nao
consegue chegar a area de contato, permanecendo nas regides periféricas.

e Por ultimo, lubrificacio mista, ¢ a combinagdo dos regimes de lubrificagdo de
filme completo e de contorno. Na pratica, a medida que a espessura de filme ¢
reduzida, chega-se a um ponto em que as rugosidades das superficies comegam a
se tocar e ¢ estabelecida a condigdo de regime misto. Deste modo, o regime misto
inicia com predominancia do estado de lubrificagdo hidrodinamica e caminha em
dire¢do ao estado de lubrificagdo de fronteira, acompanhando o decréscimo da
espessura de filme lubrificante. Este regime esta presente nos CVTs de correntes
e de correias segmentadas, os quais apresentam condi¢cdes de operacao
insuficientes para a utilizacdo dos fluidos de tragdo empregados nos CVTs
toroidais, e tdo pouco podem trabalhar sem lubrificagdo. Uma vez que o estado de
lubrificagdo hidrodindmica resulta em coeficientes de atrito demasiadamente
reduzidos para este tipo de mecanismo, a solu¢ao encontrada foi operar em regime
misto, com pontos de contato direto, transmitindo as forgas de tragdo, e regides
com formacao de filme hidrodinamico, arrefecendo e evitando desgastes. Por esta
razdo, CVTs de polias variadoras sdo tratados como transmissdes de tracdo por

atrito e os CVTs toroidais, como transmissdes de tragao por fluido.

Ainda ¢ vélido lembrar que alguns tipos de juntas podem trabalhar sem lubrificacao,
como nos CVTs de correias flexiveis. Isto € possivel devido aos materiais das correias, que

absorvem maior parte das deformacdes e desgastes, além de oferecerem coeficientes de atrito
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substancialmente maiores. Neste caso, as correias sdo projetadas para serem substituidas apds

determinada vida 1til, poupando as polias, normalmente mais caras e dificeis de substituir.

2.2 BREVE HISTORICO SOBRE CVTS

As transmissOes continuamente variaveis ficaram popularmente conhecidas a partir da
década de 90, apos sua adogdo em larga escala no mercado automotivo (MACHIDA, 2005),
entretanto, segundo LOEWENTHAL (1983), os CVTs sao utilizados ha mais de 100 anos em
implementos agricolas, sistemas de perfuragdo, maquinas industriais e no setor de geracao de
energia.

O primeiro CVT, patenteado em 1877, por Charles W. Hunt, nos Estados Unidos,
tratava de um mecanismo de trag@o por atrito, com dois discos metalicos de perfil toroidal, entre

os quais ficavam pressionadas rodas de eixos pivotantes, como mostra a Figura 2-1.

Figura 2-1: Desenho contido na patente do CVT de Hunt, registrado em 1887.

C. W. HUNT.
Counter-8haft for Driving Machinery.
No. 197,472, Patented Nov. 27, 1877.

Fonte: CARSON (1975).

Devido a sua simplicidade, os CVTs de tragdo por atrito foram amplamente adotados
para uso em maquindrios agricolas e industriais, sob o nome de rodas de tracdo ou variadores
de velocidade. Mais tarde, este tipo de transmissdo passou a ser empregado em alguns dos
primeiros modelos de automoveis (Figura 2-2), como os Cartercar, de 1906, e os Lambert, de
1907 (LOEWENTHAL, 1983). Contudo, por conta dos materiais e processos de fabricagdo

disponiveis na época, tais mecanismos apresentavam baixa durabilidade para os padrdes
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automotivos, de modo que, com a introdu¢do dos sincronizadores de velocidade nos anos 20,

acabaram substituidos pelas transmissoes de engrenagens.

Figura 2-2: (a) Cartaz publicitario de 1906, de uma transmissao de tragao por atrito. (b)
Anuncio publicitario de 1907, de um automdével Lambert, com transmissao tipo CVT.
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GEADLESS TRANSMISSION CO., Rochestc Y. |

(a) (b)

Fonte: LOEWENTHAL (1983).

Nos anos 40, Jean Kopp apresentou o Variador Kopp, o qual consistia em um CVT de
tracdo por esferas, que disponibilizava relacdes entre 3:1 e 1:3 e era capaz de transmitir
poténcias superiores a 50 hp. O conceito obteve notavel sucesso, com mais de 250.000 unidades
vendidas até 1975, porém, devido ao elevado peso, seu uso ficou restrito a aplicagdes
estacionarias (LOEWENTHAL, 1983).

No final dos anos 50, a VDT (Van-Doorne Transmisie), da Holanda, langou uma
transmissao de polias variadoras, com correia metalica segmentada, voltada para uso industrial.
Diferentemente das transmissdes antecessoras, que utilizavam correias flexiveis, este conceito
introduziu uma correia constituida de blocos de ago, em formato de “V”, unidos por finas tiras
de aco sobrepostas. Este também foi o primeiro CVT de polias variadoras a transferir torque de
uma polia para outra por compressdo da correia ao invés de traciond-la (BEACHLEY e
FRANK, 1979). Em 1958, batizada de Variomatic, esta transmissao foi adotada pela DAF, em
seu pequeno sedan familiar DAF 600, que foi o primeiro veiculo de produgdo em massa a adotar
uma transmissdo continuamente varidvel (GOTT, 1991). Este tipo de transmissdo ¢ o CVT
mais empregado em automdveis até hoje (NOVELLIS e CARBONE, 2019).

Nos anos 60, com base nos trabalhos de ERTEL (1939) e GRUBIN (1949), sobre
lubrificagdo elastohidrodindmica, ¢ na teoria de LUNDBERG ¢ PALMGREN (1949), sobre
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fadiga em elementos rolantes, as transmissdes de tracdo por filme fluido comegaram a ser
melhor compreendidas (MACHIDA, 2005).

HEWKO (1962) investigou a capacidade de tracao de diferentes 6leos e os relacionou
com a influéncia de diversos fatores como geometria dos contatos, temperatura, velocidade
tangencial, pressdao de contato e aditivos nos 6leos. No estudo, concluiu que a geometria dos
contatos € a composi¢ao do 6leo lubrificante eram os fatores que mais influenciavam no
coeficiente de tragdo. Hewko também publicou estudos sobre tragdo € micro escorregamento
em contatos sob altas velocidades tangenciais (HEWKO, 1969), obtendo bons resultados no
desenvolvimento de redutores de velocidade de cilindros planetarios, os quais apresentaram
significativa reducdo de ruido em comparagao a redutores de engrenagens (HEWKO, 1968).

No mesmo periodo, Charles Kraus estudou o escorregamento circunferencial (spin)
nos contatos de um CVT semi-toroidal baseado no modelo patenteado por Arter em 1932
(KRAUS, 1964). Mais tarde, estudando este mesmo conceito, Kraus conseguiu obter
significantes melhorias de desempenho em aceleragdo e consumo em rodovia, com um veiculo
Ford Pinto, utilizando um fluido desenvolvido pela Monsanto (KRAUS, 1973).

Apesar de importantes avancos ao longo das décadas de 60 e 70, os CVTs de tragao
por fluido ainda ndo apresentavam durabilidade suficiente para sua ampla ado¢do naquela
época.

Em 1999, apds vinte e um anos de pesquisas, a NSK/Nissan conseguiu introduzir no
mercado o primeiro CVT de filme trator a ser bem-sucedido, equipando os sedans Cedric e
Gloria (MACHIDA, 2005). Batizado de Extroid CVT (Figura 2-3), consistia em um CVT semi-
toroidal de tragdo por filme, desempenhando maior eficiéncia, capacidade de torque e

aceleracdo do que seus concorrentes de polias variadoras.

Figura 2-3: Transmissao semi-toroidal de duas cavidades, batizada pela Nissan de Extroid
CVT.

Fonte: Adaptado de NISSAN® (2005).
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Para atingir este sucesso, a NSK precisou desenvolver um ago especial de altissima
pureza e resisténcia mecanica, além de um 6leo de tragdo inédito, com elevados coeficiente de
tracdo e estabilidade quimica. Por conta dos 6timos resultados do CVT de Machida, a industria
automobilistica voltou a apresentar interesse neste tipo de transmissdo e varios fabricantes
passaram a oferecer a op¢ao de CVT em seus modelos, dando continuidade ao desenvolvimento

de novas transmissoes até os dias atuais.

2.3 TRANSMISSOES CONTINUAMENTE VARIAVEIS POR TRACAO

Como explicado anteriormente, os CVTs por tragdo transmitem poténcia de eixo pela
aderéncia nos contatos entre seus elementos, gerada devido as forgas de atrito. As transmissdes
em que a tragdo ocorre por contato direto entre as superficies dos componentes sdo chamadas
de transmissdes de tragdo por atrito (friction drive), podendo ou ndo haver presenca de
lubrificagdo. Todavia, quando a tracdo se da por intermédio de fluidos, na forma de filmes
finissimos, tracionados entre os elementos, sem o contato direto entre as superficies, estas
transmissoes sdo chamadas de transmissdes de tracdo por fluido (traction drive)
(SRIVASTAVA; HAQUE, 2008).

Apesar das diferentes concepgdes de transmissdo existentes, o principio de transmissao
por tragdo acabou prevalecendo entre os CVTs, tanto pela sua simplicidade quanto pelo seu
melhor desempenho (MURAKAMI et al, 1999; SRIVASTAVA, 2006). Dentro deste grupo, as
concepgoes mais empregadas sao os CVTs de polias variadoras e os CVTs toroidais e semi-

toroidais, assim, esta secdo ird focar nestes principais tipos.

2.3.1 CVTs de polias variadoras

Atualmente, o tipo de CVT de tragdo mais comum do mercado ¢ o de transmissao de
polias variadoras, utilizado em jet-skis, quadriciclos, snowmobiles e automdveis de médio e
pequeno porte (CHOLIS et al, 2015).

Tais mecanismos sdo constituidos de uma correia ou corrente, de perfil em “V” ou
trapezoidal, conectada a duas polias bipartidas. Cada polia altera seu didmetro de contato por
meio do deslocamento axial de um de seus lados (Figura 2-4 (a)), modificando a distancia entre
suas faces e, com isto, o espago para o posicionamento radial da correia, como mostra a Figura

2-4(b).
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Figura 2-4: Esquema de como um CVT de polias variadoras altera suas relagoes.
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Fonte: (a) BONSEN e al, (2003); (b) CHOLIS et al, (2015); (c) SRIVASTAVA (2006).

Do lado em que o didmetro esta crescendo, as laterais da polia pressionam axialmente
as laterais da correia, empurrando-a radialmente em diregdo a periferia da polia (Figura 2-4 (c)).
Do outro lado, considerando que a correia/corrente tem um comprimento constante e sofre
deformagao longitudinal desprezivel, a corrente/correia precisa empurrar as laterais da polia na
direcdo axial, movendo-se radialmente em sentido ao centro da polia. Desta forma, enquanto
uma polia comprime axialmente a correia/corrente, aumentando seu didmetro de contato, a
outra polia se afasta, de forma a reduzir seu didmetro, resultando na variagdo da relagdao de
transmissao.

Os tipos mais comuns de transmissdo por polias variadoras sdo os CVTs de correias

flexiveis, os CVTs de correntes e os CVTs de correias segmentada, mostradas na Figura 2-5.
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Figura 2-5: (a) CVT de correia flexivel; (b) CVT de corrente; (¢) CVT de correia segmentada.
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Fonte: (2) BONSEN et al (2003); (b) CHOLIS et al (2015); (c) SRIVASTAVA (2006).

Nestes mecanismos, a transferéncia de forgas ocorre pela aderéncia mecanica entre as
polias e as laterais da correia ou corrente, em que o coeficiente de atrito, a forca de aperto das
polias e as velocidades de rotagdo sdo os fatores principais na dindmica de transmissdo. Nos
modelos de corrente e correias segmentadas, os contatos sao lubrificados, com regime misto
entre lubrificagdo elastohidrodinamica e lubrificagdo periférica, onde ha formacao de filme
lubrificante nas regides de menor pressao de contato, e sua expulsao nas areas de maior pressao.
Contudo, enquanto estes dois tipos de CVT utilizam os mesmos lubrificantes das transmissoes
automaticas epicicloidais, os CVTs de correias flexiveis trabalham a seco, ou seja, com contatos
nao lubrificados.

Os CVTs de correias flexiveis (Figura 2-5a) foram os primeiros a serem introduzidos
no mercado, sendo utilizados em maquinarios agricolas e industriais. Mais tarde foram adotados
em veiculos de pequeno porte (GOTT, 1991) e, devido a sua simplicidade, as pequenas
dimensdes, o baixo custo e a comodidade de oferecerem trocas de relagdes automaticas, estas
transmissoes sao usadas até os dias atuais (CHOLIS et al, 2015).

Por ndo conseguirem trabalhar com torques e poténcias mais elevadas, em razdo de
limitagcdes de resisténcia das correias, feitas geralmente de polimeros ou compdsitos, os
conceitos de correias flexiveis evoluiram para os CVTs de corrente e correias metalicas

segmentadas (GOTT, 1991).
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O CVT de corrente (Figura 2-5b) foi desenvolvido em parceria pelas empresas LUK,
da Alemanha, e Borg-Varner, dos Estados Unidos, mas ficou conhecido por sua adogao pela
Audi, no sistema Multitronic, lancado no ano 2000 (BIANCHI, 2009). Esta forma de
transmissdo transfere for¢ca de uma polia a outra, por meio de tragdo na corrente, gerada pelas
forcas de atrito entre as extremidades dos pinos da corrente e as polias. No entanto, devido a
dinamica deste tipo de contato, em que acontecem pequenas colisdes no momento do
acoplamento com as polias, este conceito esta sujeito a vibragdes e elevado ruido, sendo
necessario sua integracdo com sistemas de amortecimento e isolamento acustico
(NAUNHEIMER et al, 2014). A capacidade de torque destes mecanismos varia de acordo com
cada projeto, entretanto, comparados as transmissdes de correias segmentadas, demonstram
superioridade neste ponto, devido & maior resisténcia a tragdo das correntes (FAUST;
LINNENBRUGGER, 2002).

O CVT de correia segmentada, também chamado de CVT de correia de compressao
(push belt), foi desenvolvido pela empresa holandesa VDT, no final dos anos 50, destacando-
se pela transferéncia de forgas entre as polias por meio da compressao entre os elementos de
sua correia, a qual ¢ feita de blocos de ago de alta dureza, ligados por finas bandas de aco
sobrepostas, como mostra a Figura 2-5¢. Devido as caracteristicas construtivas, os CVTs de
correias segmentadas desempenham sua transmissdo de maneira mais suave e silenciosa que
transmissdes de corrente, porém, apresentam eficiéncia semelhante e relativamente menor
capacidade de torque (SRIVASTAVA; HAQUE, 2008).

No geral, observa-se que, no mercado automotivo, as transmissdes por correia
segmentada acabaram, em sua maior parte, adotadas em veiculos populares, com maior volume
de producdo e menores poténcias, a exemplo de veiculos da Nissan, Honda, Suzuki e Toyota
(NISSAN®, 2005; NARITA, 2012), ao passo que as variantes de corrente foram empregadas
em automadveis mais caros e de maior poténcia, a exemplo de alguns modelos da Audi e Subaru,
(FAUST; LINNENBRUGGER, 2002; LUK®, 2002).

Quando comparados aos CVTs toroidais e as demais transmissdes de engrenagens, 0s
CVTs de polias variadoras, desenvolvidos até¢ metade dos anos 2000, apresentam limitagdes em
sua capacidade de torque e aceleragcdo, impostas principalmente pela resisténcia a fadiga das
correias/correntes, pelo coeficiente de tragdo dos oleos empregados e pela resisténcia dos
materiais ao desgaste (SRIVASTAVA, 2006). Além disso, possuem menor eficiéncia, uma vez

que apresentam significativas perdas por escorregamento e devido a poténcia consumida nos
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sistemas hidraulicos de acionamento e controle das polias (KLUGER; LONG, 1999;
MURAKAMI et al, 1999; SRIVASTAVA; HAQUE, 2008).

Apesar de tudo, estas transmissdes mostraram-se competitivamente duraveis e baratas
se comparadas aos CVTs toroidais e as transmissdes automaticas convencionais (Nissan®,
2005). Existem poucos dados disponiveis sobre os numeros de eficiéncia e desempenho dos
CVTs mais recentes, todavia, sabe-se que avancos nos sistemas de controle de forca de aperto
das polias, vém adicionando melhoras significativas de desempenho, como mostram OSAWA
(2019) e NAUNHEIMER et al (2014), que relatam capacidades de torque maximas de 350Nm

e 450Nm para CVTs de correias segmentadas e de correntes, respectivamente.
2.3.2 CVTs toroidais

Os CVTs toroidais sdo um tipo de transmissdo continuamente variavel por tragdo de
fluido, constituidos de discos toroidais, dispostos coaxialmente, entre os quais ficam
pressionados rolos de eixos pivotantes com a funcdo de transferir as for¢cas de um disco para o
outro e alterar as relacdes de transmissdo. Ao variar a posi¢ao de contato entre os rolos € os
discos, sdo alterados os raios de contato destes elementos e, por conseguinte, as relacdes de

transmissao, conforme mostra a Figura 2-6 a seguir.

Figura 2-6: Esquema de funcionamento de um CVT semi-toroidal; (a) Relacdo de
transmissdo 1:1; (b) Multiplicag¢do de velocidade; (c) Redugao de velocidade.
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Fonte: HOW STUFF WORKS (2005).

Estas transmissdes podem ser do tipo toroidal (Figura 2-7(a)) ou semi-toroidal (Figura

2-7(b)), de modo que o segundo tipo ¢ uma evolucdo do primeiro.
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Figura 2-7: (a) CVT do tipo toroidal e (b) CVT do tipo semi-toroidal.
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Nos anos 50, Charles Kraus estudou o comportamento dos CVTs semi-toroidais e
concluiu que apresentavam menores perdas por escorregamento circunferencial (spin) que seus
antecessores e, portanto, eram mais eficientes (MACHIDA, 2005; CARBONE;
MANGIALARDI; MANTRIOTA, 2004). Desde entdao, os CVTs semi-toroidais tornaram-se
objeto de estudo de inimeros trabalhos (GOTT, 1991; LOEWENTHAL, 1983; SRIVASTAVA,
2006; SANDA e HAYKAWA, 2005).

Seu principio de transmissao € de tragao por fluido, em que os elementos nao se tocam
diretamente, de forma que a transmissdo das forcas trativas ocorre por meio de um fluido
especial, em regime de funcionamento, conhecido como lubrifica¢do elastohidrodindmica —
EHL (MACHIDA, 1999; MURAKAMI et al, 1999). Neste caso, pela agdo do movimento de
rolagem e do torque aplicado, somados a pressdao de contato entre os componentes, o fluido ¢
espremido entre as superficies de transmissdo, formando um filme de espessura microscopica.
Devido as altas pressdes de contato e as tensdes cisalhantes impostas pelas superficies, as
moléculas nestes fluidos se agregam, tornando-o momentaneamente sélido, o que possibilita a
transferéncia das for¢as de uma superficie para a outra (LINGARD, 1974), como mostra a

Figura 2-8.
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Figura 2-8: Transmissdo de forgas entre cilindros sob tragdo por fluido.
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Fonte: LOEWENTHAL (1983).

Viarias configuragdes de CVTs por fluido ja foram estudadas (YU e SUN, 2020;
NOVELLIS e CARBONE, 2019; GOTT, 1991; CARSON, 1975), porém, os CVTs semi-
toroidais acabaram se tornando os mais bem-sucedidos, em razdo dos trabalhos de Machida
(MACHIDA, 1999), que resultaram na estreia destas transmissdes nos modelos da Nissan,
Cedric e Gloria, em 1999.

Apesar de possuirem faixa de eficiéncia superior a 90% e elevada capacidade de
torque, devido aos seus custos de fabricagdo, e a evolugdes importantes nas transmissdes de
polias variadoras, atualmente, ndo ha nenhum CVT do tipo toroidal/semi-toroidal sendo
produzido no mercado automotivo. De fato, os modelos mais recentes consistiam de CVTs
semi-toroidais acoplados a trens de engrenagens planetarias, conferindo a capacidade de
recirculacdo de poténcia dentro da transmissdo, transformando-as em IVTs (transmissdes

infinitamente varidveis), como o Extroid CVT da Nissan, com capacidade de torque de mais de
380Nm (NISSAN®, 2005) e o Torotrak, usado pela Toyota, que pode transmitir até 450Nm
(SHINOJIMA et al, 2004).

2.4 PARAMETROS DE PROJETO

Nesta subsecdo sdo abordadas as primeiras consideragdes de projeto, a fim de que seja

possivel modelar uma transmissao por tragao.
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2.4.1 Relagoes de velocidades

Nas transmissdes por tracao, se desconsiderados os fendmenos de escorregamento, as
velocidades e as forgas tangenciais sdo coincidentes entre as superficies de transmissao. Logo,
para dois corpos em contato sob rotacdo, a velocidade tangencial do elemento de entrada

(Vrentr) seraigual a velocidade tangencial do elemento de saida (vy,;) , como estabelece a

equacao 2.1.
Ur.entr = VTsai (2.1)
para:
Ur.entr = Wentr Tentr (2.1.2)
Ursai = WsqiTsai (2.1.b)

Portanto, nos CVTs de tracdo, ao se deslocar a posi¢do dos pontos de contato entre os
elementos, variam-se, também, as distancias radiais destes pontos até seus eixos de rotacao e,

com isto, suas velocidades angulares, como relaciona a equagao 2.2.

Wentr Tentr = Wsai Tsai (2.2)

Em que, w.,¢r € a velocidade angular do elemento de entrada; 7,,, ¢ a distancia dos
pontos de contato do elemento de entrada, até seu eixo de rotagdo, ou simplesmente raio de
entrada; wg,; € a velocidade angular de saida; e 7g4;, 0 raio de saida, que € a distancia dos pontos

de contato do elemento de saida, até seu eixo de rotacdo, como mostra a Figura 2-9.
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Figura 2-9: Funcionamento de uma roda de atrito; (a) Redugao de velocidade; (b)
Multiplicagdo de velocidade.
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Fonte: do autor.

2.4.2 Torque e relagio de transmissao

Da mesma forma que a velocidade tangencial, a for¢a de tracdo no contato ¢ comum
aos elementos do par cinematico, assim uma relacdo semelhante a equacgdo (2.1) pode ser
aplicada ao torque, se desconsideradas as perdas por atrito, como mostram a Figura 2-10 e as

equagoes a seguir.
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Figura 2-10: Transferéncia de torque por tragao entre dois discos em rotagao.
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Fonte: do autor.

Tentr Tsai
= Frrguo = — (2.3.2)
Tentr fragao Tsai
Logo:
Tentr - _ Tsai (2 4)
Tentr Tsai

A equacdo 2.4 mostra que os torques nominais dos elementos de entrada e saida (Tey-
e Tgqi) sd0 proporcionais aos seus respectivos raios de contato, ou seja, para um dado eixo com
torque constante, 8 medida que o raio de um componente acoplado a este eixo aumenta, a forga
tangencial, ou tracdo, decresce de forma inversamente proporcional.

Assim, a relagdo de transmissao (i) pode ser obtida como:
Tsai (2.5)

Tsai Wentr

itT‘ == =
Tentr

Tentr Wgqi

2.4.3 Capacidade de torque

Nas transmissdes por tracao, a magnitude do torque transmitido por uma junta (j) ¢
limitada pela relagdo entre seu coeficiente de atrito p; (ou de tragdo), a forga normal Fy, o
numero de contatos entre os componentes n, e o raio do elemento de entrada 7,,¢-, como

relaciona a equacao 2.6.
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Toai T,
< T < n, () Fy) (2.6)

Tsai Tentr

Portanto, para uma capacidade de torque desejada, ao ser projetada uma transmissao
de tracdo, devera ser estabelecido qual serd o coeficiente de atrito nos contatos, e com isto,

relacionar o numero de regioes de contato, com a forgar normal de aperto.

Tentr = Tentr Mc (.uj FN) (2.6.3,)
Assim:
Fy > Kseg Tentr (2.6.b)
Tentr Nc Uj

Na equagdo 2.6.b, € aplicado um coeficiente de seguranga (K, ), obtido no Cap.3.1.2
pelas equagdes (3.24¢) e (3.29), para evitar a nucleacdo de trincas superficiais € que eventuais
picos de carregamento ndo ocasionem o escorregamento total entre as superficies. Este
coeficiente devera ser determinado de acordo com o tipo de aplicacdo em que a transmissao
sera usada, de forma a considerar a possibilidade de eventuais choques ou sobrecargas no eixo
de saida. Ainda, € preciso atentar que esta relagdo ¢ limitada pelo valor da vida em fadiga,
especificado como requisito de projeto dos componentes, levando em conta as propriedades
mecanicas dos materiais usados e as tensoes de contato entre corpos em rotacdo (SANDA e
HAYKAWA, 2005).

De acordo com a teoria dos contatos elasticos de Hertz, o comportamento das tensoes
e da area de contato entre corpos em rotacgao ¢ fortemente sensivel a geometria destes elementos,
de maneira que suas formas e dimensdes precisam ser levadas em conta no momento da
defini¢do da capacidade de torque do mecanismo (JOHNSON, 1985). Assim, para uma
capacidade de torque requerida, as geometrias dos elementos e o nimero de contatos de
transmissao deverao ser trabalhados, considerado um dado coeficiente de atrito, ou de tracao,
para que as tensdes resultantes nestas regioes, ndo ultrapassem as tensdes admissiveis, para uma
vida em fadiga especificada.

As tensdes de contato entre corpos rolantes serdo abordadas mais detalhadamente na

secdo 3.1.1, sobre teorias de contato.
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2.4.4 Poténcia e eficiéncia de transmissao
Se consideradas as forgas dissipativas, para que a lei da conservacao de energia seja
respeitada, a energia mecanica que entra no mecanismo deve ser igual a energia mecanica que
sai, somada a energia dissipada (NORTON, 2013), logo:

Eentr = Esai + Eqis (2.7)

Esta relacdo, quando analisada instantaneamente, aplicando o conceito de poténcia,

fica como:

Pentr = Psai + Puis (2.8)

Sabendo que a poténcia mecanica em um eixo € igual ao torque, multiplicado pela

velocidade angular, obtemos:

Tentr Wentr = Tsai Wsai + Pais (2.8.a)

Assim, a eficiéncia de um mecanismo de transmissdo representa a relacdo entre a

poténcia disponivel no eixo de saida e a poténcia inserida no eixo de entrada do mecanismo,

como mostra a expressao (2.9).

ey = Psqi _ Pener — Pais (2.9a)
i Pener Pener
ey = Tsai Wsai _ Tentr Wener — Pais (2.9b)
i Tentr Wentr Tentr Wentr

A equacdo 2.9b faz uma representacdo geral das transmissdes de tragdo, portanto o
termo referente a poténcia dissipada (Pg;5) permanece sem ser desdobrado, ja que, de acordo
com o tipo de transmissao analisado, diferentes fontes de perdas podem ser contabilizadas.

Apesar disso, se uma junta de transmissdo for analisada separadamente, a equacdo

(2.8a) pode ser adaptada da seguinte forma:
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Tentr Wentr = Tsai Wgqi + Tdis Wgqi (2-103)
Tentr Wentr = Tsai Wsqi + Fdis Tsai Wsai (2-10b)
Tsai Wsqi = lentr Wener — Fdis Tsai Wsai (2-100)

E possivel ainda, aplicar a relagdo (2.2) e obter:

Tsai Wsqi = lentr Wentr — Fdis Tentr Wentr (2'10'0)

Na equagdo 2.10.a, a forga dissipativa no contato (F,;) foi relacionada ao eixo de
saida, de maneira que o torque de saida pudesse ser subtraido por um torque dissipativo
resultante. No entanto, essa for¢a pode também ser relacionada ao eixo de entrada,
multiplicando-a pelo raio de entrada e assim possibilitar a subtracao do torque de entrada por
um torque dissipativo resultante, como mostra a equagio 2.10.c. E importante lembrar que a
forca dissipativa tera sempre sentido oposto ao da forca de tragdo e da velocidade tangencial.

Logo, a eficiéncia de um dado acoplamento (j), que liga dois corpos (nen + 1), pode

ser expressa da forma:

Tn wn_Fdisz}'wj

.= 2.11.a
j T, wy, ( )

Fais. 17 w; Fgis. 17
n; = 1— ( disj 'j ]) -1 ( dis; n) (2.11.b)
T wn Ty

A forga dissipativa Fdisj representa a resisténcia ao movimento de rolagem da junta.

Seu célculo sera explicado na secdo 3.1.2, e suas causas serao abordadas na se¢do 2.5, a seguir.

2.5 PERDAS NOS CONTATOS

Segundo JOHNSON (1985) e TABOR (1955), a dissipacao de energia nos contatos
rolantes se deve pela agdo de escorregamentos superficiais conhecidos como: micro
escorregamento (creep); escorregamento longitudinal (s/ip); escorregamento lateral (sideslip);
e escorregamento circunferencial (spin); e, em menor escala, pelo amortecimento causado por

histerese dos materiais, ao sofrerem deformacdes ciclicas.
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Apesar destes escorregamentos poderem ocorrer de forma simultanea, cada tipo
apresenta intensidade e probabilidade de ocorrer, conforme as cargas aplicadas, materiais
utilizados e com a geometria dos corpos em contato.

Por exemplo, o slip ou slippage, que ¢ o escorregamento na diregdo das velocidades
tangenciais de rolagem (Figura 2-11), acontece quando a forca de tragdo ultrapassa a resisténcia
gerada pelo atrito e resulta na diferenga entre as velocidades de rotagao dos elementos.

Nas transmissoes de contato a seco, este tipo de perda € mais dificil de acontecer, uma
vez que, como medida de seguranca, uma transmissdo deve ser projetada para que tenha
capacidade de torque superior ao torque maximo do motor (BEACHLEY e FRANK, 1979). Ja
nas transmissoes de tragdo por fluido, uma pequena taxa de escorregamento longitudinal sempre
estard presente, pois a diferenca entre as velocidades tangenciais, juntamente das elevadas
pressoes de contato, € responsavel pelas tensdes cisalhantes ao longo do filme de fluido, as
quais possibilitam a transferéncia de forcas entre as superficies (MURAKAMI et al, 1999). O
escorregamento longitudinal nas transmissdes de tragdo por fluido, muitas vezes também ¢
chamado de creep, sem se referir especificamente ao micro escorregamento, o qual também
esta presente neste tipo de mecanismo, porém ja estd inserido no fenomeno de escorregamento
longitudinal (MACHIDA, 2005; SANDA e HAYKAWA, 2005; CARBONE,
MANGIALARDI e MANTRIOTA, 2004).

Figura 2-11: (a) Rolamento puro, sem escorregamento longitudinal (slip); (b) Contato com
escorregamento longitudinal.
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Fonte: do autor.

Ja o escorregamento circunferencial, conhecido como spin, ocorre quando os eixos de
rotagdo dos elementos e de seu contato ndo sdo paralelos entre si, ou ndo interceptam um ponto
em comum (Figura 2-12), assim, a soma das componentes de velocidade resulta em um

movimento relativo de rotagcao, com eixo perpendicular a superficie de contato. Nos CVTs, este
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tipo de escorregamento pode ser evitado ao se garantir o paralelismo entre os eixos (quando
possivel), ou, que estes se interceptem em um mesmo ponto, para todas as relagdes possiveis

de velocidade (DELKHOSH e FOUMANI, 2013; LI et al, 2015; LI, XIUQUAN, QINGTAO,
2020).

Figura 2-12: (a) Contatos rolantes sem spin e (b) Contatos rolantes com spin.

Fonte: do autor.

Li (Li et al 2015) conseguiu demonstrar por meio de simulagdes, a completa
eliminagcdo do spin em um conceito de CVT semi-toroidal, cujos discos e roletes foram
otimizados, resultando em perfis de curvas logaritmicas, garantindo a convergéncia das

dire¢des de rotagdo em um ponto em comum, como mostra a Figura 2-13:

Figura 2-13: (a) CVT com ocorréncia de spin; (b) CVT com perfis otimizados.

~ vy Eixo dorolete
- /’
- ; 5 il k. ) _— Rolete
0 do fol Centro de giro < ’
Eixo doro ej[e p do rolete ~ -
o e “t+—__Disco de saida
Geratriz do ~——— Disco de saida )
disco de entrada. -
Disco de ' ) | Geratriz do
dntiadi j Geratriz do ™ disco de saida.
disco de saida. -} > X

Tangente
ao contato ~—__ "

Eixo principal
Eixo principal

Geratriz do

b Sy =" Disco de entrada
P disco de entrada.
(a) (b)

Fonte: Adaptado de Li ez al (2015).
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Sideslip, algumas vezes chamado de sliding (SRIVASTAVA; HAQUE, 2008), ¢ o
escorregamento lateral entre os contatos (Figura 2-14), com dire¢ao diferente a direcao de
rolagem, ocorre para possibilitar os deslocamentos durante as trocas de relagdes, apesar de
também poder aparecer devido a desalinhamentos de montagem ou por caracteristicas
construtivas da junta. (LOEWENTHAL, 1983). Em transmissdes de relagdo Unica, como
redutores e multiplicadores de velocidade, este tipo de escorregamento pode ser facilmente
evitado, no entanto, em CVTs, uma vez que as juntas de transmissao normalmente apresentam
apenas um grau de liberdade para rolagem, este fendmeno ndo pode ser evitado durante as

mudangas de velocidade sem a adi¢do de mais graus de liberdade as juntas.

Figura 2-14: (a) Escorregamento lateral total; (b) Escorregamento lateral parcial.
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Fonte: do autor.

Por sua vez, Creep ¢ o micro escorregamento superficial, causado por diferengas entre
a deformagdo elastica das faces ao longo da éarea de contato, devido a presenca de forgas
tangenciais de tragdo. Este fendmeno foi descrito por REYNOLDS 1875, apud JOHNSON,
1985 que descobriu que a area de contato ¢ dividida em zonas de adesao superficial e zonas de
escorregamento, delimitadas pela interacdo entre as forcas de atrito e as forcas tangenciais
(JOHNSON, 1985).

Estas deformagdes iniciam na borda frontal e crescem ao longo do comprimento
longitudinal até o centro da area de contato. A partir deste ponto, a deformagdo na direcao
normal a superficie diminui proporcionalmente a pressdo normal, ao passo que a deformacao
tangencial se mantém constante, até¢ o ponto em que a for¢a de atrito torna-se inferior a forca
tangencial. A partir deste ponto, o contato perde adesdo e as superficies deformadas aceleram
em sentido oposto ao da deformacdo sofrida. Como as deformagdes superficiais sdo diferentes
entre os corpos — devido a diferencas nos materiais, as geometrias e, principalmente, aos

sentidos opostos das forgas tangenciais (for¢a de tragcdo e forca reativa) — as velocidades de
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recuperagdo elastica destas superficies também sdo diferentes, provocando o escorregamento

relativo entre as faces de contato, como mostra a Figura 2-15 (b).

Figura 2-15: Cilindros iguais sob rolamento: (a) puro, sem ocorréncia de creep; (b) com
tracdo e presenca de creep.

Fonte: do autor.

De acordo com JOHNSON (1985), quando o contato envolve apenas rolamento puro,
com trac¢do nula ou de magnitude muito inferior a forga de atrito, o micro escorregamento se da
em funcdo da for¢a normal, do coeficiente de atrito e das geometrias dos corpos, de modo que,
para contatos ndo conformantes de mesma geometria e materiais iguais, este escorregamento
torna-se desprezivel. Para TABOR (1960), quando esferas ou cilindros de perfis e materiais
iguais encontram-se em rolamento puro, a resisténcia ao rolamento se deve majoritariamente
ao efeito da histerese na deformac¢ao dos materiais.

Na se¢do 3.2, juntamente com a teoria da elasticidade dos corpos, proposta por Hertz
(JOHNSON, 1985), sao discutidos modelos matematicos para a estimativa das pressoes €

deformagdes nos contatos, bem como das perdas por micro escorregamento.

2.6 DESEMPENHO E EFICIENCIA DOS CVTS

Quando analisados separadamente do conjunto, os CVTs apresentam eficiéncias
mecanicas inferiores as apresentadas pelas transmissdes de engrenagens tradicionais (OSAWA,
2019; NAUNHEIMER et al, 2014).

KLUGER e LONG (1999) relataram eficiéncias de transmissao médias em torno de

96,2% para caixas manuais de cinco marchas; de 85,3% para transmissoes epicicloidais com
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conversor de torque; de 84,6% para os CVTs de polias variadoras; e de 91% nos modelos semi-
toroidais de primeira geragdao. Contudo, de acordo com o estudo, enquanto as transmissoes
manuais ja haviam atingido sua maturidade tecnologica, com pouco espago para melhorias e as
transmissOes automaticas epicicloidais guardavam espaco para pouco mais de 1%, os CVTs
apresentavam as melhores perspectivas de evolucao, podendo chegar a 92,8% de eficiéncia.

Segundo os autores, as maiores perdas nos CVTs seriam causadas pelos sistemas
hidraulicos, usados para controlar e manter as forcas de contato, seguidas pelo escorregamento
entre as superficies de tracao e pelo atrito nos mancais, como mostrado na Tabela 2-1.

Ao observar que os CVTs de segunda geragdo ja usavam as melhores bombas e
rolamentos disponiveis, apontaram que o ponto chave para a otimizacdo destes sistemas se
encontrava no desenvolvimento de 6leos com melhores coeficientes de tracdo ¢ estabilidade
térmica. Conforme o exemplo mostrado no artigo, aumentar o coeficiente de tragdo do 6leo de
transmissdo de 0,8 para 1,2 resultaria em ganho de eficiéncia de 1,8%, uma vez que
possibilitaria menores forcas de aperto e, com isto, menos gasto de poténcia no sistema

hidraulico, além da redugdo das perdas nos rolamentos.

Tabela 2-1: Perdas em um CVT semi-toroidal, de acordo com o coeficiente de tracao (Ct).

Origem da Perda Ct=0,08 Ct=1,20 Melhoria
Sist. Hidraulico 67% 59% 8%
Escorregamentos (creep) 16% 20% 4%
Manc.Rolamentos 10% 9% 1%
Selos de Vedacio 7% 9% 1%
Outros ~0 3% -

* . ~ I
Apesar de terem sofrido redugdo em nimeros absolutos, estes fatores aumentaram

sua participacdo sobre o valor total das perdas.
Fonte: Adaptado de KLUGER e LONG (1999)

Kluger e Long, ainda, apontaram que enquanto os CVTs semi-toroidais operavam com
cerca de 91% de eficiéncia para grande parte de sua faixa de torques, para baixas reducdes,
operando em baixos torques, sua eficiéncia caia para aproximadamente 78%. Isto se deve ao
fato dos 6leos de tragdo precisarem de altas pressdes de contato para que possam transmitir as
forgas tangenciais, impedindo que se reduza as for¢as normais a partir de um certo nivel de

aperto, reduzindo a relagdo entre poténcia transmitida e poténcia gasta pelo sistema de
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pressurizacdo hidraulico. Os autores citam que este problema pode ser evitado adicionando
caminhos alternativos de transmissao (fransmission shunt), os quais substituem o CVT nas
faixas de menor redug¢do ao acoplar o motor ao drivetrain por meio de engrenagens, como
ocorre nos PSTs (Power Split Transmission) (LI et al, 2019; FISHER, 2015).

MACHIDA (2005) relatou significativa melhora de eficiéncia entre CVTs semi-
toroidais de primeira e segunda geracao desenvolvidos pela NSK. Em seu artigo, ¢ possivel
observar um avanco de 91% para 94% de eficiéncia, do CVT de primeira geracao para o modelo
subsequente, resultados que se mostram consistentes com as previsdes de KLUGER e LONG
(1999).

Por sua vez, LANG (2000) reportou valores proximos aos de Kluger e Long para as
transmissdes manuais e automaticas, porém divergiu nas eficiéncias de CVTs. Segundo Lang,
os CVTs de polias variadoras da época podiam apresentar eficiéncias entre 90 e 97%, contra
84,6%, — com perspectivas de melhora para 88,4% — sustentado por Kluger e Long. J4, para os
CVTs toroidais, apesar de terem reportado valores similares para as eficiéncias maximas, Lang
apresentou uma faixa mais abrangente de valores, entre 70 e 94%, contra 91 e 92,8% dos autores
comparados. Esta diferenca ocorre, muito provavelmente, pelo fato de que Kluger e Long
publicaram seu estudo baseados nos resultados de sua propria andlise de alguns CVTs
disponiveis no mercado americano, enquanto Lang agregou resultados de diferentes autores,
incluindo Kluger, os quais abrangiam desde CVTs mais antigos, até aqueles ainda em fase de
desenvolvimento.

Ja os niimeros publicados por Lechner e Naunheimer, em seu livro Automotive
Transmissions (LECHNER e NAUNHEIMER, 1999), conferem com os de Kluger e Long,
acerca das transmissdes manuais € dos CVTs de polias, ao passo que mostram valores maiores
para as transmissdes automaticas epicicloidais. As razdes para esta divergéncia, provavelmente,
sao similares as sugeridas para a discordancia entre as publicagdes anteriormente comparadas,
uma vez que Lechner e Naunheimer estavam inseridos no ambiente de pesquisa automotiva
alemdo, onde, aparentemente, ainda ndo havia projetos de CVTs toroidais publicados, porém,
havia desenvolvimentos promissores em tecnologias de transmissdes automaticas epicicloidais.

A Tabela 2-2 a seguir, resume uma visao geral das eficiéncias médias apresentadas por

diferentes concepgdes de transmissao, de acordo com os autores citados.
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Transmissio D% n®% n®%
Manual 96,2 - 96,7 97 92-97
Automatica epic. 85,3-86,3 86 90 - 95
CVT polias 84,6 - 88,4 90-97 80-86
CVT Toroidal 91-92,8 70-94 -

Fonte: Adaptado de: (1) KLUGER e LONG (1999); (2) LANG (2000); (3) LECHNER ¢ NAUNHEIMER,
(1999)

Para LOEWENTHAL (1983), o desempenho superior dos CVTs semi-toroidais em

relacdo aos de polias variadoras, se da por utilizarem fluidos de transmissdo mais eficientes e

devido a topologia de suas juntas de transmissdo, que favorecem a redugdo do spin e dos

escorregamentos lateral e longitudinal. Ainda, em decorréncia de sua arquitetura e das pequenas

areas de contato, estes mecanismos podem trabalhar com menores forgas de aperto e, mesmo

assim, obter pressdes de contato elevadas, exigindo menos trabalho do sistema de acionamento.

Tudo isso, leva a redugdo das perdas por escorregamento e da poténcia despendida pelo sistema

hidraulico, resultando em melhor eficiéncia do conjunto.
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3 METODOS DE ANALISE

Esta se¢do tem por objetivo apresentar os principais conceitos sobre teorias de contato
para corpos rolantes e método de Davies, para a modelagem e analise de mecanismos, por meio
de grafos e helicoides, com modifica¢des propostas por LAUS, SIMAS E MARTINS (2012)
para a introdugdo de perdas no modelo.

A secdo 3.1 aborda a teoria de Hertz, que descreve o contato entre corpos elasticos, e
possibilita a estimativa das tensdes e areas geradas devido & compressdo. Juntamente, sdo
apresentadas teorias sobre fadiga de superficie e modelos de previsdo para escorregamentos,
desgaste por adesdo e aquecimento entre contatos rolantes.

A secdo 3.2, sobre métodos de Davies, explica os principios do método, assim como
fornece, passo a passo, seu algoritmo para modelagem de mecanismos por grafos e helicoides,
bem como a resolu¢do matematica do sistema de equacdes resultante.

Ao final, a secdo 3.3 faz um apanhado geral sobre os principais pontos apresentados

no capitulo 3.

3.1 TEORIAS DE CONTATO

O desempenho das transmissdes de tracdo estd diretamente ligado a interagdo entre
fatores relacionados a suas areas de contato, como distribuicdo de tensdes, velocidades
tangenciais, coeficiente de atrito, raios de curvatura, entre outros. Assim, o emprego de teorias
capazes de prever o comportamento e influéncia dessas grandezas ¢ essencial para a modelagem
de tais mecanismos.

De acordo com JOHNSON (1985) e TABOR (1954), a base para os atuais modelos de
contato vém da teoria proposta por Heinrich Hertz, em 1881, que trata das tensdes e
deformacdes nos contatos entre corpos eldsticos. O modelo desenvolvido por Hertz significou
um marco para a engenharia e ¢ até hoje utilizado para prever tensdes e deformagdes em
contatos, chamados de contatos hertzianos.

Hertz abordou o problema da distribuig¢do de tensdes ao longo da area de contato entre
corpos de geometrias ndo conformantes, ou seja, entre corpos que, ao se tocarem sem qualquer
carregamento, o fazem idealmente em um Unico ponto ou uma reta. A medida que uma carga
de compressao ¢ aplicada, este ponto, ou reta, evolui para uma area, a qual crescera em fungao

do carregamento, da rigidez dos materiais e das curvaturas dos corpos.
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Neste modelo, considerando dois cilindros, ou um cilindro € um plano, uma linha de
contato correspondente ira evoluir para uma area retangular. Para duas esferas, ou uma esfera e
um plano, o contato crescera de um ponto para uma area circular.

No caso geral, o formato da area resultante dependera das relagdes entre as curvaturas
dos corpos, podendo tender para retangular, eliptica, circular ou alguma combinacdo entre elas
(JOHNSON, 1985).

Assim, em sua teoria, Hertz assumiu as seguintes consideragoes:

e As superficies dos corpos devem ser continuas € nao conformantes;

e A area de contato ¢ muito reduzida, em comparagao as dimensdes dos corpos;
e Os materiais s30 isotropicos e perfeitamente elasticos;

e Os limites de elasticidade dos materiais ndo sdo atingidos;

e N3ao hd movimento relativo entre os corpos;

e Nao ha forgas de atrito e, portanto, ndo ha tragdo envolvida;

e Os corpos estdo sujeitos a um carregamento estatico, normal ao plano de contato.

Tais hipoteses fazem com que esta teoria seja valida para carregamentos estaticos,
sendo necessario incluir modelos mais complexos na analise de casos em que € preciso assumir
o comportamento ndo linear de muitos materiais, ou introduzir fatores dinamicos.

Contudo, ¢ importante observar que, apesar das pressdes e deformagdes encontradas
desconsiderarem atrito, forcas tangenciais e qualquer movimento entre os corpos, dados
experimentais mostraram que as dimensdes da area de contato sdo pouco afetadas por efeitos
dindmicos e forcas tangenciais (JOHNSON, 1985). Por este motivo, tais valores sdo usados
como ponto de partida para a analise de casos mais complexos, como o de contatos rolantes sob
tracdo, que sera apresentado na secao 3.1.2.

JOHNSON (1985), traz em seu livro “Contact Mechanics” desenvolvimentos de
diferentes autores com relagdes empiricas para inimeros regimes de contato. Para a analise de
contatos rolantes, sob acdo de forgas de tragdo, o autor separa o problema em duas etapas.

Etapa 1: por meio de andlise estatica, aplicando as teorias de Hertz, calcula-se a area
de contato, bem como suas tensdes e deformagdes, comparando-as com critérios de falha para
carregamento estatico;

Etapa 2: sdo introduzidos fatores como atrito, velocidades, tensdes e deformacdes
tangenciais, carregamento dindmico e varios outros, com o objetivo de avaliar sua influéncia

sobre as tensdes e deformagdes locais, assim como os fenomenos responsaveis pela dissipagao
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de energia, desgastes e fadiga do contato. Nesta etapa, devido as particularidades de cada caso
e do grau de complexidade das interagdes entre os fatores, sdo usadas formulagdes deduzidas a
partir de observagoes e dados experimentais.

Assim, o presente trabalho seguird a mesma logica utilizada por Johnson, em que os
modelos de andlise pertinentes ao caso da transmissao avaliada serdo apresentados de acordo

com as duas etapas citadas, como sera visto a seguir.

3.1.1 Etapa 1 - tensoes e deformacdes hertzianas

Os desenvolvimentos formulados por Hertz descrevem a distribui¢ao de tensoes e
deformacgdes para corpos genéricos, desde que obedegcam as consideragdes citadas
anteriormente. Sua solu¢do exata envolve a resolugdo de integrais elipticas de primeira e
segunda ordem, resolvidas por métodos de aproximagdo. Por isso, para facilitar a aplicacao,
foram deduzidas formulagdes especificas para casos diferentes, como mostram PUTTOCK e
THWAITE (1969), JOHNSON (1985) e GREENWOOD (1997).

Para este estudo foi escolhido o desenvolvimento proposto por GREENWOOD
(1997), o qual aplica as formulagdes para contatos circulares, em contatos elipticos,
substituindo os semieixos da elipse a e b, por um raio efetivo c. GREENWOOD (1997), relata
que este método se mostrou mais conveniente e bastante preciso, de modo que para relagdes de
curvatura (B/A < 5), os erros em relagdo a solugdo “exata” (por aproximagdo numérica) se
mostraram abaixo de 0,2%.

Deste modo, sua analise inicia com as mesmas consideragdes da teoria de Hertz:

Consideram-se dois corpos, de perfis ndo conformantes, com modulos de elasticidade
(E; e E,) e coeficientes de Poisson (v; € v;), possuindo nas proximidades da regido de contato,
curvaturas (7, € 17), para o corpo 1 e (1, € 73,,), para o corpo 2, como mostra a Figura 3-1

abaixo.
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Figura 3-1: Raios de curvatura de dois corpos em contato.

Fonte: do autor.

Ao serem pressionados por uma for¢a normal Fy, formaro uma area de contato de
formato eliptico, pertencente ao plano de contato I1 ., com semieixos a (na direcdo X) e b
(na direcdo Y), e sofrerdo uma deformacao normal, que atingird seu valor maximo §, no centro
da area de contato, como mostra a Figura 3-2. Para tanto, deve-se considerar uma curvatura

equivalente R,, e um moédulo de elasticidade equivalente E™.

Figura 3-2: Area e deformacdes normais em um contato hertziano eliptico.

-—— — -

Fonte: do autor.
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Primeiro, sdo calculados raios equivalentes R, ¢ R,,, nas dire¢des perpendiculares ao

plano de contato (IT), os quais possibilitam o célculo da curvatura equivalente R,. Portanto:

a1 1 p=+_-21.1 (3.01)
Rx "x Tox Ry Ny T2y

A+ B\ V3

R, = [A.B (—)] (3.02)
2

.2 .2

1 _1-vim 1-w (3.03)
E* E, E,

Logo, com as formulagdes para um contato circular de drea 72 e pressio maxima de

contato p,, os semieixos da elipse, a e b, podem ser obtidos pelas seguintes formulas:

1/3
- <§ Fy Re) (3.04)
4 E°
1/6F B\ 3F
LY (LS I L (3.052)
v R2 2mi?

O valor da pressdao média, ao longo da area de contato, pode ser calculado como:

Fy 2
s — _z 3.05b
P=——5 =3P ( )

Umas das principais consideragdes feitas por Greenwood, foi assumir que a

excentricidade da elipse Kk, pode ser encontrada pela seguinte equagdo assintotica:

-0-"

Assim, assumindo que (a.b = 72), obtém-se:

(3.07)
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Com isso, a maxima deformagdo normal no contato §, pode ser encontrada pela

expressao:

1
8= 5 (4a*+Bb?) (3.08)

Hertz observou, por meio de experimentos, que as distribui¢cdes de pressao (px,y) e
deformagdo normal (6x,y) sdo proporcionais entre si € podem ser descritas por fungdes

elipticas (Figura 3-4), portanto, seus valores, em um dado ponto da 4rea de contato, podem

ser obtidos com as seguintes equagdes:

(3.09)

(3.10)

Figura 3-3: Distribui¢do de pressdo e deformagdes normais no contato.
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Fonte: (a) do autor

Um fator muito importante a ser avaliado em um contato hertziano ¢ a maxima tensao
de cisalhamento, que em contatos com carregamento compressivo estatico, ¢ igual a maxima
tensdo principal cisalhante (7;), localizada abaixo da superficie em um ponto pertencente ao
eixo Z. JOHNSON (1985) apresentou uma tabela relacionando os valores maximos desta
tensdo, normalizados em relagdo a py, e sua profundidade relativa (z/a), de acordo com

diferentes excentricidades (a/b), como mostra a Tabela 3-1.
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Tabela 3-1: Maxima tensdo cisalhante normalizada (7, /p,) ¢ sua profundidade (z/a), de
acordo com a excentricidade do contato (a/b).

Rela¢do retangular circular
a/b 0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0
z/a 0,785 0,745 0,665 0,590 0,530 0,480

71/Po 0,300 0,322 0,325 0,323 0,317 0,310

Fonte: Adaptado de JOHNSON (1985).

O valor méaximo de (t,) ocorre em um plano paralelo a superficie e ¢ utilizado como
critério para avaliar se o material estd proximo de sofrer deformacao plastica. Este critério sera

explicado na se¢ao 3.1.1.1 a seguir.

3.1.1.1 Critérios de falha para carregamento estatico

CALLISTER (2002), aponta que nos metais as deformacdes se dao por
escorregamento entre planos cristalograficos, causado por tensdes resultantes, de natureza
cisalhante, mesmo para carregamentos puramente compressivos.

Por sua vez, JOHNSON (1985), explica que em contatos hertzianos sob compressao,
surgem tensodes circunferenciais resultantes (oyy € 0y, OU 0g), que na superficie, se equivalem
as tensdes radiais (0,,, ou g,.) e dificultam a deformacdo do material. A medida que se avanga
para as camadas subsuperficiais, tais tensdes variam desproporcionalmente, originando bandas
de tensdes cisalhantes, responsaveis pelas dire¢des de deformacao, propagando-se radialmente

a partir do centro da area de contato (Figura 3-4 (b)).
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Figura 3-4: (a) Estado de tensdes a partir da superficie, ao longo do eixo Z; (b) Distribuigao
de tensoes cisalhantes, em fun¢do da pressao de contato.
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Fonte: Adaptado de JOHNSON (1992).

Portanto, dado uma pressdo maxima (p, ), deve ser estimada a méxima tensao principal
cisalhante (7,), de acordo com a Tabela 3-1, considerando a excentricidade do contato (a/b),
e compara-la com algum critério de falha por cisalhamento, sendo os dois principais: Tresca e
Von Mises.

Assumindo critério de Tresca, considera-se que a falha ocorrerd quando a méaxima
tensao cisalhante atingir o valor da resisténcia ao cisalhamento (7; = 7,). Portanto, para tensoes

principais (o1 = 0, = 03), obtém-se:

T1=_|0-1_0-3|=Te=10-e (3.11)
2 2
Na qual, 7, ¢ a tensdo de escoamento por cisalhamento puro e, o, ¢ a tensdo de
escoamento por tragdo axial.
Uma vez que, para um carregamento compressivo estatico, o valor méximo de 7, esta
situado sobre o eixo de simetria (x = 0), as tensOes principais sdo iguais a gyy, dy,, € 0, logo:

1 1
T, = Elo-xx - Jzzl =Te = Eo-e (3.12)

Considerando um contato circular como exemplo, a pressdo necessaria para gerar

escoamento pode ser obtida de acordo com as seguintes expressoes:
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1
Tmax = 0,31py =7, = Eo-e (3.13a)

Poey = 3,227, = 1,610, (3.13b)

Em que pye), localizado sobre a origem, € o valor minimo que a pressdo méaxima de
carregamento (py) deve atingir para gerar deformagao plastica.

Agora, de acordo com o critério de von Mises, considera-se a energia necessaria para
que ocorra escoamento.

Sabendo que a distribuicdo das tensdes no contato ¢ simétrica, assume-se que:
01 = 0y = 0, € 03 = 0,,, ¢ aplica-se a expressdo desenvolvida por von Mises (JOHNSON,

1985):

(01— 02)* + (0, — 03)* + (01 — 03)* = 67,° = 20,% = 6], (3.14a)
2(o, — 0,,)% = 61,2 = 20,2 = 6J, (3.14b)
Lembrando que |0, — 0,,| = |0y — 03] = 274; e que para um contato circular,

(T1)max = 0,31p,, é possivel deduzir que:
(0,62py)? = 31,2 = 0,2 = 3J, (3.14¢)
Portanto:

V31
Po@ = 0627~ 0,62

Ge (3.14d)

Pocey = 2,797, = 1,610, (3.14e)

Segundo os dois critérios, pode ser observado que a pressao normal necessaria para
iniciar escoamento em contatos circulares sera de 1,610,. Assim, relacionando este resultado
com a equacao (3.05a), obtém-se a expressdao que define a maxima for¢a normal possivel para

que ndo haja deformacao plastica no contato.

R0’
Fyey <21,57[ — l (3.15)

*

3
Rez(po(e) 77:) _ 7T_3 Re2(1;6lae)3 .
6E* 6 E** )
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Desenvolvendo a equacao (3.15) para o caso geral, deve-se substituir o fator 1,61
(contatos circulares) das equagdes (3.13b) e (3.14¢), pela metade do inverso da relagio (7, /p,),
obtida por interpolacao da Tabela 3-1, como mostra a equagao (3.16).

Po =(T—1)_110 (3.16)
© Po 2°°

Desenvolvendo a equagdo (3.16), o limite para a maxima pressdo de contato (po(e))
ficara entre 1,670, ¢ 1,540,, de acordo com o grau de excentricidade entre os semieixos do
contato (a/b). Assim, para contatos moderadamente elipticos (B/A < 5), a equagdo (3.15)

ficara da seguinte forma:

[ z(@ 2 ‘1)31 3
F <”—3|Re 2 (p") P ) (3.17)
N =g E+2 N ™ 1 548 E*2 (T_l)
Po

Com isso, ¢ possivel dimensionar o mecanismo de forma que os valores de tensdo nos
contatos permane¢am abaixo do parametro indicado (equagdo 3.16).
Respeitando tal condigdo, segue-se para a etapa 2, de modelagem das perdas, fadiga e

desgastes.

3.1.2 Etapa 2 - interacdes dinimicas nos contatos

As teorias sobre interagdes dinamicas em contatos rolantes sdo essenciais para que se
possa compreender os agentes responsaveis pela dissipacdo de energia, desgastes e falhas de
componentes. Por isso, a presente se¢do traz as principais teorias e ferramentas de analise,
utilizados na previsao de tais fenomenos.

O problema da fadiga em elementos rolantes serd abordado na se¢do 3.1.2.1, de acordo
com desenvolvimentos sobre fadiga em mancais de rolamento; as perdas por
microescorregamento e spin serao tratadas, nas se¢des 3.1.2.2 € 3.1.2.3, e o desgaste decorrente,
na sec¢ao 3.1.2.4. Por fim, o aquecimento provocado pela dissipacao por atrito sera discutido na

secao 3.1.2.5.
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3.1.2.1 Fadiga em contatos rolantes

Fadiga ¢ a fragilizacdo gradual de um elemento submetido a esforgos mecanicos
ciclicos, sendo comum em eixos, asas de aeronaves, trens de pouso, mancais de rolamento e
muitos outros. E um dos problemas mais sérios e complexos da area de projeto mecanico, sendo
responsavel por grande parte das limitagdes de carga e vida util. Além disso, em muitos casos,
nao ¢ possivel de ser evitada, levando a necessidade de monitoramento periddico e a aplicagao
de modelos de previsdo de falha.

Sua ocorréncia pode ser provocada de diferentes maneiras, dependendo dos materiais
usados e da forma que os carregamentos sdo impostos. Nos casos cldssicos de fadiga por flexao
e tracdo, a regido de maior criticidade se passa na superficie dos corpos, onde ocorrem as
maximas amplitudes de tensdo, de modo que defeitos superficiais, ou a propria rugosidade de
superficie, podem atuar como concentradores de tensdo e originar trincas. Por este motivo, em
pecas sujeitas a esforgos ciclicos, como eixos e longarinas, um bom acabamento de superficie
¢ essencial para a resisténcia a fadiga (NORTON, 2013).

Por sua vez, em corpos sujeitos a contatos sob compressao e rolamento livre, exceto a
ocorréncia de leves tensoes trativas nas bordas externas do contato, as superficies permanecem
sob estado compressivo, dificultando a formagao e propagacdo de trincas na regido. Isto, faz
com que a maior probabilidade de fragilizagdo ocorra nas camadas subsuperficiais, aonde se
encontram as maiores tensoes cisalhantes, conforme explicado anteriormente.

JOHNSON (1985), mostra que ao estudar o comportamento real de deformacao de
corpos sob contatos hertzianos, ¢ possivel observar que ndo existe uma fronteira absoluta entre
os comportamentos eldstico e plastico, mas uma faixa de transi¢do gradual entre os dois

regimes, que inicia apds certo patamar de tensdes, como mostra a Figura 3-5.
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Figura 3-5: Transi¢ao entre regimes de deformagao, de acordo com a razao entre tensdo média
compressiva (p) e tensao de escoamento (a,).
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Fonte: adaptado de JOHNSON (1985).

O grafico da Figura 3-5 mostra que um regime de deformagdes totalmente elastico
pode ser previsto de forma mais conservadora, para valores de (p/og, < 1), ou ainda,
(po/0. < 1,5), onde, a ¢ R, representam o raio da area de contato e a curvatura equivalente
entre os corpos, podendo ser substituidos por 7 € R, segundo as consideragdes de Greenwood.

Tal comportamento, ¢ explicado pela forma desigual que se manifesta a distribui¢ao
de tensdes em contatos hertzianos.

Uma vez que a tensdo de cisalhamento méxima atinge o limite de escoamento em um
ponto, esta regido sofrerd deformacgdo plastica, reduzindo a tensdo local novamente para o
campo elastico, sendo necessario o aumento da carga para que a zona de plasticidade avance
pelo material.

Assim, para uma faixa de carregamentos situada dentro do regime misto de
deformagoes (1 < p/o, < 30), havera uma zona sob deformagdo plastica e outra sob
deformacao elastica, onde sua propor¢do ocorrera de acordo com a intensidade do
carregamento, em relacdo ao limite elastico.

No entanto, o grafico mostra que o inicio da plasticidade pode ocorrer a partir de uma
compressdo com tensdo maxima (p,) igual a 1,50,, inferior ao limite de 1,610,, calculado
anteriormente para os critérios de Tresca e von Mises. Esta diferenga pode ser explicada pela
presenca de imperfei¢des na microestrutura, como poros € inclusdes ndo metélicas, as quais
atuam como concentradores de tensao locais, facilitando o surgimento de pontos de deformacgao

plastica, dentro de um campo de deformagdes elésticas.
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Em um carregamento estatico, este fendmeno normalmente ndo é problematico, visto
que, atingido o estado de equilibrio, as deformagdes param de avancar. Por outro lado, em
carregamentos ciclicos, considerando que as deformagdes plasticas sdo incapazes de retornar
ao seu estado original apos o relaxamento das forgas, a medida que novos ciclos sdo impostos,
as regioes afetadas podem tanto: provocar o aumento da area de contato e a atenuacao do estado
de tensdes, em um fenomeno conhecido como shakedown; como podem encontrar defeitos com
geometrias e direcoes de maior criticidade, favorecendo ainda mais a ocorréncia de plasticidade
e nucleacdo de trincas (JOHNSON, 1985; FISCHER-CRIPPS, 2007).

Portanto, deve-se diferenciar os mecanismos de falha em contatos sob carregamentos
estaticos, daqueles presentes em carregamentos ciclicos.

Em um contato hertziano sob carregamento estatico, o critério de falha deve se basear
na tendéncia do material deformar plasticamente na regido de maxima tensao cisalhante, a qual,
para esses casos, corresponde a maxima tensao principal de cisalhamento (), localizada sobre
o0 eixo z, com profundidade e magnitude dadas de acordo com a Tabela 3-1.

J4, se este mesmo contato for submetido ao rolamento livre, considerando uma carga
compressiva constante, as tensdes e deformacgdes perderdo sua caracteristica estatica, passando
a avangar circunferencialmente ao longo do perimetro dos corpos, de acordo com a velocidade
de rotacdo. Com isto, a frente de deformacao iniciard a frente da borda dianteira do contato,
estabilizando-se ao centro, a partir de onde se inicia o campo de retorno eldstico, terminando

apos a fronteira posterior da area de contato (-a), como mostra a Figura 3-6.

Figura 3-6: Estado de tensdes em um contato hertziano sob rolamento livre.

T
w - /po [ i
[ ~——7 04
[ ] l»2cz—l 2 & —2
URERR! - :E
Elemento sob él ﬂ] B: C iD E{ : ;
deformagéo ’

Tensdes sobre ______, D
o elemento : i
a -a

l Z
ax_,”—_‘ﬁ_ax r =5 (0:—0,)
T

E=1% +1,°

2a 0 =7 = g

Fonte: adaptado de JOHNSON, (1985).
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Na Figura 3-6, ¢ possivel observar que, para um dado ponto localizado abaixo da
superficie, havera um ciclo de compressdes que se repetira a cada revolugdo, com as tensoes
variando constantemente de magnitude, direcao e sentido. Assim, se o material ndo falhar
inicialmente em regime estatico (devido a maxima tensao principal ), estara sujeito a fadiga
superficial, fendmeno em que as amplitudes das tensdes sdo mais criticas que seus valores
maximos (JOHNSON, 1985).

Nesses casos a amplitude da tensdo de cisalhamento ortogonal (t,,) serd sempre
superior a da tensdo cisalhante principal (7;), mesmo apresentando picos de magnitudes
inferiores, motivo pelo qual tal grandeza ¢ tomada como principal fator na anélise de fadiga de
componentes rolantes.

NORTON (2013) e JOHNSON (1985), citam que a amplitude maxima da tensdo
ortogonal de cisalhamento (7,,) se mantém proxima de 0,5p,, para areas de contato
retangulares (Figura 3-7), e de 0,42p,, para areas circulares e levemente elipticas (Figura 3-6),
ndo sendo influenciada pela introducdo de tensdes tangenciais de tracdo, nem pela variagdo do
coeficiente de atrito, os quais atuam deslocando os valores de pico, mas ndo sua amplitude. No
entanto, a introdugdo de forgas tangenciais influencia diretamente na localizacao das tensodes
maximas de cisalhamento, aproximando-as da superficie, & medida que a tracdo aumenta em

relagdo a for¢a normal.

Figura 3-7: Distribui¢do das tensdes de cisalhamento em um contato entre cilindros sob
rolamento com tracao.
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Fonte: NORTON, (2013)

SADEGHI et al. (2009), publicou um estudo comparativo em que faz uma ampla

revisdo dos principais modelos de analise de fadiga em componentes rolantes. Segundo relata,
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existem basicamente dois grandes grupos de métodos de andlise para fadiga de contato:
modelos deterministicos e estatisticos.

Métodos deterministicos, s3o de natureza tedrica e requerem analise completa dos
estados de tensdo e deformacdo, juntamente do emprego de ferramentas de modelagem,
analiticas e numéricas, para prever o comportamento dos materiais.

Ja os modelos estatisticos, sao muito mais praticos, pois foram criados para aplicagado
direta em engenharia, utilizando ferramentas estatisticas para calcular a probabilidade de um
componente sobreviver a um determinado nimero de carregamentos. Este tipo de analise,
depende diretamente de formulac¢des e dados experimentais, obtidos especificamente para cada
material.

De acordo com JOHNSON (1985) e SADEGHI et al. (2009), foram LUNDBERG e
PALMGREN (1949) que publicaram o primeiro modelo tedrico para previsdo de fadiga em
contatos rolantes. Assumiram a hipotese de que as trincas eram nucleadas nas camadas
subsuperficiais pela interacdo entre tensdes ortogonais de cisalhamento e defeitos
microestruturais modelados por uma distribui¢do de Weibull. Portanto, seu modelo era
essencialmente estatistico e calculava a probabilidade de um certo volume de material
sobreviver a um determinado nimero de carregamentos. Tal estudo foi voltado para a estimativa
de vida de mancais de rolamento, porém sua aplicagdo se estendeu para todos os tipos de pegas
com contatos rolantes, sendo adotado como base das primeiras normas de vida de rolamentos.

Ao longo dos anos, com o avango de novas técnicas de andlise e caracterizacao de
materiais, outros modelos foram surgindo, complementando a teoria de Lundberg e Palmgren.

CHIU et al (1971), assumiram um modelo probabilistico, sob influéncia do carater
gradual de comportamento entre regime eldstico e plastico nos materiais, juntamente de fatores
como concentra¢do, tamanho e geometria de defeitos, dentro do campo de tensoes.

IOANNIDES e HARRIS (1985), adicionaram ao modelo de Lundberg e Palmgren,
uma tensdo minima de fadiga, abaixo da qual ndo deveria haver tal falha. Adotaram, ainda, a
discretizagdo do material em pequenos volumes, com probabilidades individuais de falha,
obtendo uma probabilidade final de falha, por meio de integracao. Em 1989, este método de
analise foi estabelecido como padrao da norma ISO-281, para calculo de vida de mancais de
rolamento (SADEGHI et al., 2009).

SHAO (1987) e LENG (1988), analisaram agos utilizados em esferas de rolamento e
separaram a evolucdo das trincas subsuperficiais, em estagios de: nucleagdo, crescimento

estavel e propagacao ou ramificacgdo.
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SHIMIZU (2002) mostrou que os acos de alta resisténcia ndo apresentavam limites de
resisténcia a fadiga por rolamento vindo a falhar eventualmente em algum momento. Mais
tarde, KOTZALAS (2005) reforgou esta hipotese ao mostrar que a distribui¢ao de Weibull de
trés parametros era capaz de estimar uma vida finita para fadiga de alto ciclo comparando seus
resultados com dados estatisticos de rolamentos axiais de rolos conicos.

SADEGHI et al. (2009) também comparou outra equagdo baseada em distribuigdo de
Weibull de trés parametros, proposta por RAJE, SADEGHI e RATEICK (2008), a equagao de
LUNDBERG e PALMGREN (1949), e concluiu que seu modelo demonstrou acuracidade
superior na previsao de vida em fadiga de alto ciclo, baseado em simulagdes numéricas.

No entanto, ¢ possivel perceber que tanto os modelos deterministicos quanto os
estatisticos sdo altamente dependentes de constantes e curvas de analise extraidas de
caracterizagdes experimentais. Por sua vez, tais pardmetros tornam-se especificos, ndo somente
para um determinado tipo de liga, mas na pratica, também para seu fabricante e para outros
fatores, tais como, maquina de ensaio, temperatura, concentracdo ¢ distribuicdo de defeitos
microestruturais e etc.

Em seu estudo, SADEGHI et al. (2009) relata que ha importante dispersao de
resultados entre os diferentes modelos analisados e que cada tipo apresenta suas vantagens e
limitagoes.

CIAVARELLA e MONNO (2010) compararam os critérios multiaxiais de fadiga em
contatos rolantes, de DANG-VAN (1989), CROSSLAND (1956) e PAPADOPOULOS (1997)
e observaram significante diferenca de resultados, com o critério de Papadopoulos sendo mais
conservador e o de Crossland, aparentemente, o mais realista. Contudo, concluiram que critérios
multiaxiais, por si sO, ndo ofereciam estimativas confidveis para calculo de fadiga por
rolamento.

JOHNSON (1985) explica que em componentes rolantes sob compressao, as direcoes
das tensdes variam constantemente o que, somado a imprevisibilidade de distribuicdo e
caracteristicas dos defeitos microestruturais, torna a aplicacdo de modelos analiticos
extremamente dificil e pouco confiavel para aplicagdes praticas.

Por esta razdo, em projetos mecanicos, muitas vezes opta-se pela adogdo de normas,
as quais estabelecem relacdes praticas, além de fornecerem estimativas conservadoras.

Para ndo se limitar a um caso particular nem criar a necessidade de estender este estudo
para diferentes ligas, sera adotado o critério de tensdo compressiva da norma ISO 281 (2007),

para mancais de rolamentos, que estabelece uma pressdao maxima de 1500 MPa como limite de
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fadiga para o contato entre esferas e pista de rolamento considerando a utilizagao de agos tipicos
para este tipo de aplicagdo. Este limite sera imposto ao contato entre as esferas e os cones do
mecanismo que sera estudado.

Para se ter nogdo do grau de seguranca deste critério, ¢ possivel compara-lo com o
pardmetro de tensdo para regime elastico (py/0, < 1,5), deduzido da Figura 3-5, que ao ser
aplicado as equagdes (3.13b) e (3.14¢), da origem a um novo limite para a pressao de contato

maxima em regime puramente elastico, como estabelece a equacao (3.18).
Pocey = 1,50, (3.18)

Observa-se que o novo limite para a pressdo de contato ¢ 6,83% menor que aquele
estabelecido para carregamentos estaticos.

Agora, tomando como exemplo o ago austenitico AISI-52100, comum em aplicagdes
de rolamentos, com tensdo de escoamento tipicamente entre 2000 e 2300 MPa
(SHARIFIMEHR e FATEMI, 2018; SHIGLEY, 2013; WOYDT et al, 2021), ¢ possivel adotar
um limite de escoamento de: g, = 2000M Pa, e comparar sua correspondente pressdo maxima

de contato (pge)), com o critério adotado da norma ISO 281-2007, como € mostrado a seguir.
Pocey = 1,50, = 1,5(2000) = 3000MPa > 1500MPa (ISO 281:2007) (3.19)

Percebe-se o carater conservador da norma, com limite 50% inferior ao critério de
plasticidade obtido para Tresca e von Mises.

E possivel ainda, aplicar o limite adotado a amplitude méaxima da tensdo de
cisalhamento ortogonal (At,,) € comparar seu valor ao coeficiente de resisténcia a fadiga por
cisalhamento, da liga AISI-52100 (r]’c = 2500MPa), apontado por diferentes autores
(SHARIFIMEHR e FATEMI, 2018; SHIMIZU, 2009; RAJE; SADEGHI; RATEICK, 2008).

Para cilindros em rolamento, sob pressdo de contato de pomsx = 1500MPa, a
amplitude méaxima de tensao cisalhante ¢ de At,, = 0,50p, = 750MPa, cerca de 30% do valor
do coeficiente de resisténcia a fadiga. Aplicando as constantes encontradas pelos autores (7, =

2500MPa e b = —0,09) a equacdo de Basquin, para fadiga por torsdo, este valor corresponde

a uma vida de aproximadamente: Ny = 1,4 10° ciclos, como é mostrado a seguir.
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AT 1/b 750 1/—0,09 9 (3 20)
- = & Np=1,4-10 :
Ny <27;> (2 2500) Ny

Para contatos circulares e elipticos, que caracterizam o mecanismo que serd estudado,
a amplitude maxima (A7, = 0,42p, = 630MPa) sera de 25,2% do coeficiente de resisténcia
a fadiga, equivalendo a uma vida estimada de Ny = 9,9 10° ciclos.

E evidente que estes nimeros sio meramente comparativos, servindo apenas para
mostrar o grau de seguranga em que se situa o critério da norma ISO 281-2007, ja que, dados
experimentais dos autores citados mostraram dispersdes chegando a ordem de dez vezes o
numero de ciclos calculados teoricamente.

GOLMOHAMMADI et al, (2018), por exemplo, avaliaram a resisténcia a fadiga de
placas de ago AISI-52100, submetendo-as ao rolamento contra esferas da mesma liga, sob
pressdes maximas de contato atingindo 5 GPa, para observar o efeito das deformacdes plasticas
e encruamento (shakedown) no alivio das tensdes e consequentemente na extensao da vida util
dos componentes. Foram realizadas quatro baterias de testes para 10°, 10, 10° e 10° ciclos de
carregamento, em que, apos cada uma, as amostras eram analisadas para avaliar seu grau de
deformacdes e tensdes residuais. Com isso, observou-se que, para uma for¢a normal constante,
as pressdes maximas de contato (pg), que iniciavam em 5 GPa, reduziam rapidamente
estabilizando-se na faixa de 2,5 GPa apds pouco menos de 500 ciclos de carregamento.
Baseando-se nos dados obtidos e simulagdes numéricas, tragaram uma curva de probabilidades
de falha em funcdo do ntimero de ciclos, para 0 mesmo carregamento, onde 0os componentes
teriam 5% de probabilidade de falhar até os 4 X 10° ciclos, 10% até os 9 X 10° € 99% de
probabilidade até 108 ciclos.

WOYDT et al (2021), por sua vez, publicaram resultados experimentais de amostras
da mesma liga, as quais apresentaram vidas superiores a 107 ciclos sob rolamento a 2,94 GPa
de pressao.

MACHIDA e AIHARA (1999) utilizaram um ago austenitico de alta pureza e
resisténcia mecanica nos discos e roletes de um CVT semi-toroidal e relatam que tais
componentes foram capazes de resistir, sem danos, a 2,4 X 108 ciclos sob pressdes de contato
de 2,88 GPa, demonstrando a capacidade dos acos modernos de resistir a fadiga de alto ciclo
mesmo sob carregamentos elevados.

E valido lembrar que estas estimativas, assim como os ensaios de fadiga sobre os quais

se basearam, foram realizadas com ciclos de carregamento sobre pequenas regides fixas das
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amostras, com largura igual a sua area de contato e comprimento igual ao seu perimetro, ao
passo que, no mecanismo proposto para este estudo, assim como ocorre em outros CVTs, o
numero de ciclos ao qual um componente sera submetido se distribuira por toda sua area sujeita
a incidéncia de carregamentos reduzindo drasticamente a quantidade de solicitagdes sobre
qualquer ponto em sua superficie.

Assim, se reforca o carater conservador da norma ISO 281-2007 como critério de
seguranca para a resisténcia a fadiga do mecanismo, deixando para estudos futuros a obtencao
de um fator de seguranca otimizado visando melhores relagdes entre a massa do mecanismo e
sua poténcia de transmissao.

Com este limite definido, é possivel aplica-lo a equacao (3.05a) e encontrar o raio

minimo equivalente de contato (R, (s)) que satisfaca esta condigdo, como € mostrado a seguir:

3
R*(Por) )" _ RA(L5.m)° R,”
Fngy S =gz =T ¢ g2 Fugry < 17,44 (5 (3.21a)
R |FWET (3.21b)
e~ 17,44
1 1.1 1\13
3
— =+ —

= 17,44 (i + i) i + i Tix Tox Tiy Ty (3'210)

As equacdes (3.21b) e (3.21c) servem para que se possa determinar os raios dos
elementos de transmissdo em fun¢do da for¢a normal, a partir da equagao (2.6b). Contudo, visto
que esta forca ¢ obtida em fun¢do do raio minimo do elemento de entrada, existem infinitas
solucdes sendo necessario impor uma condig¢do que restrinja as possibilidades de resposta ao
correlacionar os raios de curvatura entre si ou a algum limite especifico. Tal condi¢do iré variar
de acordo com as especificagdes e gargalos de projeto, no entanto, para o presente estudo, sera
adotada uma relacdo entre as curvaturas dos corpos representada por: A, = T'1;in/T2-

Considerando que 15y € 73, 830 0s raios das esferas, nas diregdes x € y, € que 1y, € 17y,
sdo as correspondentes curvaturas dos cones, para: Ty, = oo, substituindo A, nas equagdes

(3.21), obtém-se:
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2

Kseg- Tentr _ (. p0)? (Ar +32,% + 2/1r3)_§ (@ (3.22a)
Ttmin-Nc- U 6.E* T1min
%2 3 2
Fimin = ( Kseg'Tentr-E .6 3) -(Ar + 3/1r2 + ers)g (3.22b)
Nne. U 1,587(7‘[. po(f))

Na secao 4.3, a influéncia da variacao de A, serd um dos fatores destacados para a
analise do mecanismo.

O fator de seguranca K, ,, na equacgdo (3.22b), abrange dois coeficientes de seguranca,

eg»
K¢, e K, que tém as respectivas fungdes de evitar que a amplitude maxima das tensdes de
cisalhamento ocorra na superficie e de minimizar o microescorregamento (creep).

JOHNSON (1985) aponta que a medida que sdo introduzidas tensdes de tragdo
tangenciais (z = 0), os valores dos picos de tensdo cisalhante sdo alterados e sua localizagdo se
aproxima da superficie até o limite em que a relag@o entre tragcdo e forca normal chega a 0,30 e
a maxima tensdo cisalhante passa a ocorrer sobre a superficie trazendo para esta regido a maior
probabilidade de nucleagdo de trincas.

Portanto, ao se calcular os valores da for¢a normal e de tragdo, de acordo com a

equagdo (2.6b), devera ser respeitada a rela¢do: Fr,/Fy < 0,30, incorporada por meio do

coeficiente de seguranca (K4 ), dado como:

Ky >

FN-,uest _ ,ueSt - {K51 > 3’33M65t' ‘LleSt 2 0’30 (3.23)

FTr B 0,30 Ksl =1, Hest < 0,30

Este fator sera comparado com o coeficiente de seguranga K,, que serve para
minimizar 0 microescorregamento e evitar o escorregamento longitudinal (s/ip), como sera

mostrado na secao 3.1.2.2 a seguir.
3.1.2.2  Perdas por microescorregamento longitudinal

Como foi abordado na subsec¢do 2.1.5, nas transmissdes por tragcdo, creep ¢ o nome

dado ao microescorregamento que ocorre entre as interfaces de contato.
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Em corpos iguais, sob rolamento livre, segundo TABOR (1955), SAVKOOR (2001)
e JOHNSON (1985), o creep pode ser considerado insignificante, atribuindo-se a dissipagao
por histerese das deformagdes elasticas, a causa pela resisténcia ao rolamento.

Nos CVTs de tracao por fluido, desconsiderando spin e sideslip, chama-se de creep ao
escorregamento longitudinal situado na faixa entre 1% e 3% necessario para a manutengao das
tensdes cisalhantes no filme de fluido e, portanto, para a transferéncia de forgas
(LOEWENTHAL, 1983; MACHIDA, 1999).

Nos CVTs de polias variadoras, o micro escorregamento ocorre nos contatos entre
cada segmento de correia, ou corrente, com as polias, devido a variacdo das deformagdes
elasticas nas regides em que ha transicao entre os estados de tracdo e compressao (CARBONE
et al,2007).

Ja, nos CVTs de tracdo por atrito, como o mecanismo estudado neste trabalho, creep
refere-se a0 microescorregamento presente em uma parcela da area de contato causado por
diferencas nas deformacgodes elasticas entre os corpos.

O modelo que melhor descreve este tipo de contato, segundo JOHNSON (1985) e
SAVKOOR (2001), foi proposto por CATTANEO (1938) e MINDLIN (1949), os quais
separaram a area de contado em regides de adesao superficial, onde as tensdes locais de tragado
sao inferiores a resisténcia de atrito (0 <t < ,upx_y), e regides de escorregamento, onde as
tensOes tangenciais de tragdo se igualam a resisténcia de atrito (Tr, = Upy.y)-

Consideraram um contato circular de raio a, com regido de adesdo se estendendo
radialmente entre: (0 < r < C); e uma area de escorregamento anular entre: (C <r < a),

como mostra a Figura 3-8.

Figura 3-8: Zonas de adesao e escorregamento, em contato circular com tracao tangencial.
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Fonte: adaptado de SAVKOOR (2001).

T(r) = H-P(r)
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Nesta hipotese, assumiram uma pressdo de contato (p()) € uma tensdo tangencial de
tracdo (7(,)) distribuidas em fungédo do raio r a partir da origem.

Para determinar a dimensao da regidao de adesdo de raio C, CATTANEO (1938) e
MINDLIN (1949), consideraram a seguinte relagao:

1/3
g _ (1 _ lf;r ) (3.24)
N

Contudo, OLLERTON e HAINES (1963), observaram por meio de experimentos em
contatos elipticos que a zona de adesao apresenta forma semelhante a de um limao, coincidindo
com a borda dianteira do contato e fazendo fronteira com a zona de escorregamento, ao longo
de uma curva espelhada em relagdo a borda frontal. JOHNSON (1985) entdo, propds uma
aproximacao em que a zona de adesdo assume um formato de elipse, semelhante ao da area de

contato, como mostra a Figura 3-9.

Figura 3-9: Zonas de adesdo e escorregamento, em contato eliptico, com tra¢do tangencial.

~

(=2

Txy) = H-Pxy)

Fonte: do autor.

Neste modelo, a zona de aderéncia inicia na borda dianteira (a,0) e termina em
(—C,0). As distribuigdes de pressdo (p(x,y)) € tensdo tangencial (7(y,y)) podem ser modeladas
de acordo com as consideragdes de Greenwood (1985) para contatos moderadamente elipticos,
portanto, para uma for¢a compressiva (Fy), coeficiente de atrito (¢), uma forga de tracao (Fr;-)
¢ o semieixo de contato na dire¢do da velocidade tangencial (a), o indice adimensional de micro

escorregamento longitudinal (¢;) ¢ dado como:
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_ 1/3
_ 3uFy(4—3v) 1_(1 Ffr) l (3.25)

L 16Ga?  UFy

em que, v e G sdo os coeficientes de Poisson e o modulo de cisalhamento do material.
Considerando a velocidade tangencial como: Vi = @eper * Tener, @ dissipacdo de
poténcia devido ao microescorregamento sera obtida pelo produto da forga de atrito pela taxa
de escorregamento ¢ a velocidade tangencial, de acordo com a equagao (2.36) da se¢do 2.4.4,

logo:
PEL = ,UFN EL VT (3263)

Uma vez que a poténcia pode ser obtida em fun¢do de uma forca e uma velocidade
(P=Tw=Frw=FV;), forga e torque dissipativos podem ser obtidos, para um dado

acoplamento j:

Te, ;= uFy &7 (3.26b)
FEL] = ,L[FN EL (326C)

Em que, 17 € o raio equivalente da junta j, calculado pela equagéo (3.27), de acordo

com LAUS (2011):

Tn-Tn+1 >
= |\— 3.27
J (rn + 71 (3.27)

Onde, o subindice n representa o elemento motor, e n + 1, o elemento movido.

JOHNSON (1985) aponta que para relagbes em que: Fr,./uFy <05, o
microescorregamento aproxima-se de um comportamento linear. A partir deste valor, a area de
adesdo comeca a reduzir mais rapidamente até a ocorréncia de escorregamento longitudinal

total, como mostra a Figura 3-10.
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Figura 3-10: Curva de microescorregamento em fungdo do fator de tragéo (Fr,./uFy).
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Fonte: do autor.

A tolerancia ao micro escorregamento devera variar de acordo com as especificacdes
do projeto, contudo, ¢ prudente manter este indice o menor possivel uma vez que
escorregamentos, além da perda de poténcia, geram desgastes caso os contatos nao sejam
lubrificados. Por outro lado, reduzir demasiadamente esta relacao (Fr,/uFy) resultara no
superdimensionamento dos componentes, com o consequente aumento dos custos de fabricacao
e da massa total do mecanismo.

Para este estudo, sera adotado: Fr,/uFy < 0,5, para manter o creep na faixa de
comportamento linear e, a0 mesmo tempo, evitar a aplicagdo de forgas normais muito elevadas.
Esta relagdo sera incorporada ao coeficiente de seguranga (K,), o qual sera comparado com
K, (equacao 3.23) para que se possa escolher o fator que satisfaca as condi¢des de

microescorregamento e confiabilidade simultaneamente, como mostrado a seguir.

Fy. Fy.
Ky >-2E_ 030 e K,=2E_ 200 (3.28a)
FTr FTr
Kooy = 2,00 ; < 0,60
*ed K (3.28b)
Kseg > 11/0,30; © > 0,60

Portanto, para coeficientes de atrito até 0,6 (u < 0,60), K, sera tomado como fator de

seguranca (Ks.4) das equagdes (3.22) e (2.6b).
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3.1.2.3  Perdas por spin

O aparecimento de spin em um acoplamento rolante, introduz diferencas de velocidade
ao longo de sua area de contato, provocando dissipa¢do de energia devido ao trabalho gasto
para “arrastar’ as superficies € manter sua mobilidade, a qual desaparecera caso a forca de atrito
supere a forga de tracao. JOHNSON (1985) aponta que, na regido de aderéncia, estas diferengas
sdao absorvidas pelas deformagdes tangenciais até o limite em que as tensdes resultantes na

interface se equiparam a resisténcia de atrito (i. p(x,y)) € ocorre escorregamento. A partir deste

ponto, as deformagdes retornam elasticamente ¢ as componentes de velocidade do spin sdo
somadas ao microescorregamento longitudinal (¢ ), causado pelas forcas de tragao.

JOHNSON (1985) ¢ SAVKOOR (2001) apresentam diferentes métodos para a
estimativa das perdas provocadas pelos escorregamentos longitudinal, transversal e por spin,
escolhidos de acordo com as geometrias de contato e seus regimes de distribui¢do de forgas e
velocidades. No entanto, segundo os autores, a combinacdo destes fatores em um tnico modelo
torna sua analise demasiadamente complexa para abordagens analiticas, sendo necessario o
emprego de métodos numéricos e a discretizagdo da area de contato para sua resolucgao.

Por este motivo, JOHNSON (1985) mostra que para muitos casos a sobreposi¢ao de
seus efeitos, calculados separadamente, ¢ o melhor caminho, resultando em variagdes pequenas
de resultados quando comparadas aos métodos numéricos e experimentais, sobretudo se levado
em conta a variabilidade do coeficiente de atrito, que normalmente chega a 20% do valor médio
calculado.

Portanto, esta secdo seguird a mesma abordagem, em que creep e spin sdo analisados
separadamente e por fim, seus efeitos sobrepostos, fornecendo a poténcia dissipada no contato

de acordo com a equacao (3.29).
Paisjy = Pgy, + Py, (3.29)

na qual & L;© ¢; sdo os indices de microescorregamento longitudinal (creep) e de spin.
Para encontrar a poténcia dissipada pelo spin (P¢].), sua velocidade de rotagao (d)¢j),

deve ser calculada pela diferenga entre as componentes de rotagdo dos corpos na direcao

perpendicular a superficie de contato, como mostra a equagao (3.30).

Wp; = Wy, — W, = Oy SINAy — WpyqSiNARL (3.30)



83

em que, a, € a,4q1 representam os angulos formados entre a dire¢do de rotagdo do

acoplamento com os eixos do elemento motor € movido. O indice de spin (¢;) correspondente
¢ dado pela relacdo entre as velocidades de spin (cb¢j. 7;) € a velocidade tangencial do contato
(V; = wj.1;), como mostra a equagdo (3.31).

. a)¢j'7}'

b; =

; 3.31
v (331)

O momento resultante de resisténcia ao spin ¢ dado pelas equacgdes (3.32)

apresentadas por JOHNSON (1985).

322-v) _ .
— . 3.32
%= 9B =2 % ¥ (3.322)
3mauFy

A equagdo (3.32a) se aplica ao estado de escorregamento parcial, em que, na maior
parte do contato, as tengdes tangenciais resultantes sdo inferiores a resisténcia de atrito. Nesta
equacao, v ¢ o coeficiente de Poisson e G ¢ o modulo de cisalhamento do material. Por sua vez,
quando esta resisténcia ¢ superada, aplica-se a equacao (3.32b), utilizada nos casos em que,
devido a elevados indices de spin, as tensdes oriundas das deformagdes tangenciais alteram as
dimensdes e formato da zona de aderéncia, fazendo-a tender a zero. Para esta formulagao, a ¢
a largura da 4rea de contato na dire¢dao da velocidade de rolamento, podendo ser substituida por
# (Va.b), para o caso de contatos elipticos.

Em ambos os casos, a poténcia dissipada por spin € calculada como:

Assim, as perdas por spin (P¢].) se dio em funcdo da velocidade de rotacao

circunferencial e do raio da area de contato devendo ser somadas as perdas por

microescorregamento longitudinal (Pg, ), como mostrado na equagéo (3.29).
]
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3.1.2.4 Desgastes nos contatos

Em juntas que apresentam mobilidade diferente de zero, sempre ocorrerd algum tipo
de escorregamento entre as interfaces. Em muitas, o deslizamento entre superficies ¢
indispensavel para a obtencdo de seus graus de liberdade, como em dobradigas e dentes de
engrenagens, entretanto, em contatos de tragdo, escorregamentos sao um fator indesejado.

Em acoplamentos sem lubrificagdo, como consequéncia da interacao direta entre as
superficies, hd aparecimento de desgaste por adesdo. De acordo com RABINOWICZ (1981) e
POPOV (2010), desgaste por adesdo acontece entre interfaces limpas, sem presenga de
contaminantes, como fluidos ou corpos abrasivos e se da pela aderéncia entre as
microrugosidades das superficies que, ao deslizarem entre si, podem provocar arrancamentos
de material ou sua transferéncia de uma face para a outra.

Os mesmos autores apontam que, embora ja datada, a equagdo de ARCHARD (1953)
ainda ¢ a principal relagdo para a estimativa de desgaste por adesdo, sendo aplicada ao material
mais mole do par de contato. Nela (equagao 3.34a), o volume de desgaste (V;) depende de um
coeficiente adimensional de desgaste (K;), da for¢ca normal (Fy), da distdncia de deslizamento
(S4) e dureza a penetragdo do material (H;), com as unidades variando de acordo com a

referéncia e as constantes adotadas:

Fy S
v, = K, ¢ (3.34a)
d
v, Fy S 34
=Yt _ g w5 (3.34b)
Ao Hy A,
g Ay X Fy &1,(2m 1) (3.34¢)
TN Y Hy A,

Se for desejado conhecer a profundidade de desgaste (A,), deve-se dividir o volume
desgastado pela area sujeita a condicdo de escorregamento (A,), como mostra a equagao
(3.34b), ao passo que a taxa de desgaste por revolucao ¢ obtida ao se dividir a profundidade de
desgaste pelo nimero de revolugdes (equacao 3.34c¢).

Nos ensaios de desgaste, normalmente a area A, ¢ igual ao perimetro da amostra,

multiplicado pela largura da area de contato, formando uma area anular estreita (4, = 2m.7.b),
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contudo, para a transmissao que sera avaliada neste trabalho, a area de desgaste corresponde a
superficie das esferas, uma vez que, além de estarem sujeitas a passagem dos contatos de
transmissao, s30 menores que as areas laterais dos cones e, portanto, mais criticas em relagao
ao desgaste. Os valores que serdo adotados para K; e H; estao listados na Tabela 4-4, da se¢ao
4 e no ANEXO 1.

A distancia de deslizamento ¢ calculada pela multiplicagdo do indice de

escorregamento da junta (¢ LJ.) pela distancia total percorrida pelo contato (S,,), a qual pode ser

calculada pelo produto entre o nimero de ciclos (N) para o qual se deseja avaliar o desgaste e

o perimetro do componente na regido de contato, como mostra a equacao (3.35):
Sa = $1;5n = &,,(N 2m 1) (3.35)

Uma vez que §;; ¢ adimensional, S, terd as mesmas unidades que o raio 7.

Deve-se prestar atencdo que estas equagdes ndo devem ser aplicadas diretamente para
as perdas e desgastes causados por escorregamento circunferencial (spin), sendo necessario
consideragdes adicionais para este caso.

O desgaste provocado por spin depende das dire¢des de rotacdo e da distribuicao das
velocidades tangenciais das superficies em contato (JOHNSON, 1985 e POPOV, 2010). No
caso em que ha spin puro (Figura 3-11a), sem rolamento entre os corpos, o desgaste se mostrara
como uma cavidade hemisférica localizada sobre o centro de giro, porém, quando ha presenca
de rolamento, o desgaste serd resultado da sobreposicdo do creep com os escorregamentos
provocados pelo spin, os quais podem ser: paralelos a velocidade tangencial (Figura 3-11b),
como no CVT proposto para este estudo, ou podem se distribuir circunferencialmente a partir

de um ponto de giro, como mostra a Figura 3-11c a seguir.

Figura 3-11: Diferentes tipos de desgastes provocados por spin.

(a) (b) | (©)

Fonte: do autor
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Os casos mostrados nas Figura 3-11a e Figura 3-11¢ ndo serdo abordados no presente
estudo, logo, aplicando a sobreposi¢ao das velocidades longitudinais de escorregamento por

creep ¢ spin, obtém-se:

S=Vrle, + o g] . Sy =0 (3.36a)
-— 2b
SLJ = VT [ij + (,'bj 55 (336b)
_ 2b
Sa, = (N 2mm,). [ELJ. + quga] (3.36¢)

A equacdo (3.36a), apresentada por JOHNSON (1985), calcula a velocidade de
escorregamento total para um ponto sobre a area de contato, ja a equagdo (3.36b) fornece a
velocidade de escorregamento média para todo o contato, ao passo que a equacao (3.36¢) obtém
a distancia média de escorregamento sofrida por um corpo (n), em um determinado nimero de
ciclos (N). Nas formulagdes mostradas, V; é a velocidade tangencial no contato, S, é a
velocidade de escorregamento longitudinal e Sy, a velocidade de escorregamento transversal.

Assim, ¢ possivel aplicar a distancia média de escorregamento, encontrada com a
expressao (3.36¢), na equacdo (3.34) e obter a profundidade média de desgaste sobre a
superficie de um componente, sujeito ao rolamento sob condi¢do de spin e creep longitudinal.

Contudo, ¢ importante lembrar que as constantes K; sdo obtidas a partir de testes de
desgaste em componentes com posigdes estaticas, em que todos os ciclos sdo impostos a mesma
area anular do perimetro das amostras, com largura igual a da area de contato (b). Tal condi¢ao
¢ muito mais severa que a existente nos elementos de transmissdo do CVT que sera estudado,
no qual os ciclos sdo distribuidos ao longo de toda a area lateral dos componentes, com regides

de maior ou menor incidéncia, de acordo com o regime de operacdo preponderante.

3.1.2.5 Aquecimento dos contatos

Outro efeito importante, causado pelos escorregamentos, € 0 aquecimento provocado

pela dissipag@o de energia.
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Em acoplamentos cujas areas de contato sdo consideravelmente reduzidas em
comparagdo a taxa de calor gerado, hd uma elevada resisténcia térmica que, caso nao seja
considerada, pode gerar sobreaquecimento dos componentes ¢ a degradagao das propriedades
mecanicas dos materiais (POPOV, 2010).

POPOV (2010) considera que um fluxo de calor ¢ gerado devido ao aquecimento local
instantaneo (flash temperature), causado por escorregamentos, dependendo também da
resisténcia térmica local da area de contato. Assim, apresenta um equacionamento que permite
obter a elevacdo instantdnea de temperatura nos contatos, como func¢do da poténcia dissipada

(Pais/2 = W) e da resisténcia térmica do contato (R, ).

W = ar - R, = LI 3.37
] = RW] ) wj — Zajkw ) ( . a)
W P. ..
AT, = —21 = Jo5 (3.37b)

] Zajkw B 4ajkw

A resisténcia térmica, em contatos circulares e elipticos, se d4 em func¢do do raio de

contato (a; ou 7;) e da condutividade térmica do material (k,,), que para os agos, ¢ de

aproximadamente 50 W /m.K (CALLISTER, 2011). Para materiais iguais e supondo uma
mesma temperatura média dos corpos, pode-se considerar que o fluxo de calor correra
igualmente para cada superficie, por este motivo, a taxa de calor gerado, tomada como fluxo de
calor na equagao (3.37b), foi dividida pela metade.

Para grande parte das ligas de ago aceita-se temperaturas de até 150 °C sem grandes
prejuizos as propriedades mecanicas, desde que previstos os efeitos da expansdo térmica no
mecanismo. Segundo WOYDT et al (2021), algumas ligas sdo capazes de suportar temperaturas
superiores a 450°C por longos periodos e manter elevada dureza e resisténcia ao desgaste, como
as ligas “Cronidur 30” (AMS 5898) e “CSS-42L™” (AMS 5932), contudo, para o agco AISI-
52100, que sera tomado como referéncia neste estudo, serd considerado um limite de 120 °C

para longos periodos de exposicao e 180°C para picos eventuais de temperatura.
3.2 ANALISE ESTATICA E CINEMATICA POR GRAFOS E HELICOIDES

No presente estudo ¢ utilizado o Método de Davies para a modelagem e solugdo das

equagdes estaticas e cinematicas que caracterizam o mecanismo proposto. Sdo aplicadas
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modificacdes deste método, propostas por LAUS, SIMAS e MARTINS (2012), para a
contabilizacdo das perdas diretamente dentro do modelo matematico. Com os resultados
obtidos, ¢ possivel estimar a eficiéncia global de transmissao e calcular as perdas de cada um
de seus acoplamentos.

Assim, esta se¢@o traz uma breve revisao sobre as teorias e ferramentas que constituem
0 Método de Davies, bem como explica as consideragdes propostas por LAUS, SIMAS e

MARTINS (2012) para a internalizacao das forgas dissipativas no modelo.

3.2.1 Método de Davies

Davies (1981) apresentou um método para a representagao de sistemas multicorpos
empregando teoria de grafos para a modelagem topoldgica de cadeias cinematicas, juntamente
de uma analogia as leis de Kirchhoff (circuitos elétricos) para determinar relagdes de
interdependéncia entre seus elementos. Nesta adaptacdo, os vértices do grafo representam
corpos rigidos e as arestas podem representar acdes ou movimentos transmitidos pelos
acoplamentos. Ainda, por meio de helicoides, dire¢des e grandezas escalares sao associadas aos
graus de liberdade e restricdes dos acoplamentos, possibilitando a montagem e solucao de
sistemas de equagdes que caracterizem o sistema.

Uma vez que esta técnica emprega diferentes ferramentas e teorias, nesta se¢do seus
topicos sdao abordados separadamente, dentro do contexto do método, utilizando a mesma

notacao adotada por DAVIES (1995, 2000, 2005), com eventuais adaptagdes.

3.2.2 Diregoes espaciais e ordem do sistema

O estado dinamico de um corpo somente pode ser determinado se forem considerados
elementos referenciais. Para o estado cinematico, sdo necessarios um espago dimensional e um
ponto referencial fixo, de forma que as velocidades e suas dire¢des devem ser tomadas
relativamente a este ponto. O mesmo deve ocorrer para a determinagao da estatica de um objeto
para que se possa estabelecer posi¢odes, sentidos e diregdes as forcas relacionadas.

De acordo com DAVIES (1995) a quantidade de dire¢des independentes no espago de
trabalho onde um acoplamento ¢ representado ¢ chamada de ordem do sistema (1), sendo
constituida de duas parcelas: nimero de graus de liberdade (f) e de graus de restricdo (c),

como mostra a equacdo (3.38) a seguir.
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A=f+c (3.38)

Em que graus de liberdade ¢ o numero de dire¢des independentes de movimento
permitidas pelo acoplamento e, graus de restricdo ¢ o nimero de acdes independentes
transmitidas pelo acoplamento.

Portanto, em um espaco tridimensional deverdo existir seis dire¢des independentes
(A = 6), sendo trés diregdes de translagao ou de forca e trés direcdes de rotagdo ou momento.
Em um espago bidimensional (plano) existirdo trés dire¢des independentes (A = 3), duas de
translac¢do/forca e uma direcdo de rotacdo/momento, que sera normal as duas outras diregdes.
Por ultimo, em um espago unidimensional s6 podera haver uma direcdo (4 = 1), relacionada a
uma forga ou liberdade de translacao.

Assim, ao representar dois elementos em um espaco de ordem A = 6, tomando um dos
corpos como referencial estaciondrio, se ndo houver qualquer ligacdo entre os corpos, seu
movimento relativo serd livre e havera seis graus de liberdade entre eles (f = 6;¢c = 0),
contudo, ao ser adicionado um acoplamento entre eles, caso este elemento restrinja cinco de
todos os movimentos possiveis, a mobilidade reduzira para um e o grau de restrigdo sera igual
acinco (f = 1;¢ =5).

Deste modo os graus de liberdade e restri¢des de um acoplamento poderdo variar entre
zero € um valor maximo igual a ordem do sistema, este Ultimo podendo assumir um valor
maximo A = 6, para um espago tridimensional, at¢ um valor minimo A = 1, para um espago
unidimensional.

E importante ressaltar que a equagdo (3.38) ¢ vélida apenas para acoplamentos
passivos, uma vez que na representacao de um acoplamento ativo, uma agao adicional precisa
ser considerada, fazendo com que a soma de graus de liberdades e restri¢des supere o valor da

ordem do sistema.

3.2.3 Acoplamentos e cadeias cinematicas

DAVIES (1995) forneceu alguns conceitos sobre acoplamentos e cadeias cinematicas.
Segundo o autor, acoplamento em sua definicdo mais geral ¢ um meio pelo qual é possivel
transmitir uma ac¢ao entre dois corpos.

Quando dois corpos estiverem ligados diretamente por um acoplamento, este sera

chamado de acoplamento direto, a exemplo das juntas de rotacao, ja, quando existirem corpos



90

intermediarios entre eles, o conjunto de elementos intermedidrios serd chamado de
acoplamento indireto, como no caso das juntas universais.

Aos acoplamentos diretos capazes de transferir trabalho, consumindo ou fornecendo
poténcia mecanica para a rede de acoplamentos, da-se o nome de acoplamentos ativos.
Chamados também de terminais podem ser do tipo entrada ou fonte, quando introduzem
poténcia no sistema, ou do tipo saida ou receptor, quando permitem a saida de poténcia do
sistema. J4, se o acoplamento apenas restringir alguns graus de liberdade, sem fornecer ou
absorver energia, este ¢ denominado acoplamento passivo.

A Figura 3-12 mostra exemplos dos principais tipos de acoplamentos com seus

respectivos graus de liberdade e restri¢des, considerando um espaco de ordem seis (1 = 6).

Figura 3-12: Principais tipos de acoplamentos, suas liberdades (f) e restrigdes (c).

%ol B ML L o@D L

() Parrotativo (f =1, c =5). (b) Par prsmatico (f =1,c=3). (¢) Parengrenado (f =35, ¢ = 1),
(d) Par helicoidal (f =1, ¢=3). (e) Par cilindrico (f =2, c=4). () Par plano (f =3, c = 3).

& L A

() Paresférico (f =3, ¢=3).

Fonte: adaptado de CAZANGI (2008).

Quando varios corpos estiverem conectados, havendo no minimo um caminho de
ligacdo entre qualquer par possivel, este conjunto ¢ chamado de rede de acoplamentos.

Caso os corpos de uma rede de acoplamentos apresentem mobilidade em relagdo aos
seus pares, esta rede ¢ uma cadeia cinematica. Portanto, uma estrutura, a exemplo de uma
trelica, ¢ uma rede de acoplamentos que nao possui mobilidade (CAZANGI, 2008).

Para uma cadeia cinematica, a soma de todos os graus de liberdade individuais de seus

acoplamentos ¢ chamada de grau de liberdade bruto (F), como mostra a equagao (3.39).

F = ifi (3.39)
i=1
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Em que e ¢ o nimero de acoplamentos e f; ¢ o grau de liberdade que um acoplamento
e; possui.

De forma analoga, o grau de restri¢ao bruto (C), representa a soma das restri¢des de
todos os acoplamentos, como pode ser visto na equagao (3.40) com c; representando o grau de

restri¢ao.

C= Z 3 (3.40)

No entanto, quando houver internalizacdo de ac¢des na cadeia cinematica, para a
representacdo de acoplamentos ativos, o grau de restri¢do bruto serd o somatdrio das restrigdes
independentes de todos os acoplamentos, com as restrigdes internalizadas dos acoplamentos

ativos. Assim a equacao (3.40) fica como:

e €a
C =Zcpi+zcaj (3.41)
1 =1

i=

Com c,; representando o niimero de restrigdes passivas que um dado acoplamento e;
possui € ¢,; 0 nimero de restrigdes internalizadas no acoplamento ativo e,.

Mais a frente, sdo mostrados o grau de liberdade liquido e o grau de restri¢ao liquido
de uma cadeia cinematica, os quais sdo usados para a determinagdo do numero de variaveis

primarias e de equagdes redundantes do sistema.
3.2.4 Representacio topologica de mecanismos por grafos

Grafos sdo diagramas utilizados para representar sistemas formados por multiplos
elementos na modelagem de problemas de areas como logistica, eletronica computacao e
sistemas mecanicos (CAZANGI, 2008). Sao constituidos de vértices (pontos) e arestas (linhas),
os quais correspondem a elementos do sistema, estabelecendo entre eles relagdes de
causalidade, reciprocidade, dependéncia, adjacéncia, entre outras.

Para sua melhor compreensao, alguns conceitos sobre grafos serdo apresentados, de
acordo com definigdes de DAVIES (1995, 2000), HUNT (2000) e (CAZANGI, 2008).

Grafo direcionado, ou di-grafo: quando as arestas apresentam sentido de orientacao.
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Grafo nio direcionado: quando as arestas ndo apresentam sentido de orientagao.

Cadeia: ¢ uma sequéncia de arestas adjacentes, que ligam dois vértices, sem fazer
distingdo entre grafos e di-grafos.

Caminho: ¢ uma cadeia na qual cada aresta aparece uma Unica vez.

Circuito: caminho que inicia e termina em um mesmo vértice.

Corte: nome dado a um conjunto de arestas que, ao ser removido, separa o grafo em
dois subgrafos independentes.

Grafo conexo: quando ha pelo menos uma cadeia ligando cada par de vértices. Se
houver pelo menos um vértice separado, o grafo ¢ chamado de desconexo.

Arvore: grafo conexo que nio possui circuitos.

Arvore geradora: ¢ um subconjunto de um grafo, contendo todos os seus vértices e
um subconjunto de arestas, chamadas de ramos. As demais arestas, retiradas do grafo, para
formar a arvores geradora, sdo chamadas de cordas, em que apenas uma corda pode ser
removida por circuito.

Circuito fundamental: conjunto de ramos da arvore geradora acrescentado de apenas
uma corda. Assim, o nimero de circuitos fundamentais deve ser igual ao nimero de cordas.

O nuimero de circuitos fundamentais (v) de acordo com o niimero de arestas (e) e

vértices (n) ¢ dado pela equagdo (3.42), apresentada por KIRCHHOFF (1847).
v=e—n+1l (3.42)

Corte fundamental: ¢ formado por um conjunto de cordas € um unico ramo da arvore
geradora, de maneira que o numero de cortes fundamentais (k) € igual ao nimero de ramos.
Portanto, segundo CAZANGTI (2008), o nimero de cortes fundamentais pode ser encontrado

com a seguinte equagao:
k= n—1 (3.43)

Na modelagem de sistemas mecanicos por grafos, um mecanismo corresponde a uma
cadeia cinematica fechada em que os vértices representam corpos rigidos e as arestas,
acoplamentos diretos. Sua topologia deve ser representada por um grafo de acoplamentos
(G¢), do qual sdo obtidos o grafo de agdes (G4) e o grafo de movimentos (G,;) (DAVIES,
1995).
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O grafo de agdes ¢ obtido por meio da substituicdo de cada aresta do grafo de
acoplamentos por c; arestas paralelas correspondentes aos seus c¢; graus de restrigdes.

Por sua vez, o grafo de movimentos ¢ criado ao substituir cada aresta do grafo de
acoplamentos por f; arestas em série correspondentes aos f; graus de liberdade dos
acoplamentos diretos aos quais correspondem.

De acordo com CAZANGI (2008), a principal vantagem da representacdo por grafos
¢ sua capacidade de traduzir o comportamento de sistemas complexos para linguagem
matematica em que um grafo é definido como um par ordenado (G = (V,E )) no qual V ¢
formado pelo conjunto de vértices (nq,n,, ...n,) ¢ E, pelo conjunto das arestas (eq, e, ... €,).
Logo, um grafo pode ser representado matematicamente por uma matriz [A],xn = [Al-' j],
chamada de Matriz de Adjacéncia e a representagdo matematica de um di-grafo, formado por
n vértices e e arestas, pode ser feita por uma Matriz de Incidéncia ([/],x. = [IL-’ j]).

Analogamente, os circuitos fundamentais podem ser representados por uma Matriz de

Circuitos Fundamentais ([B],x. = [Bl-, j]), em que:

e B;; =1, caso e; pertenga ao circuito fundamental v; ¢ tenha a mesma orientagdo
da corda que o define;

e B;;j = —1, caso e; pertenga ao circuito fundamental v; e tenha orientagéo oposta
a corda que o define;

e B;; =0, caso e; ndo pertenga ao circuito fundamental v;.

De igual forma, os cortes fundamentais podem ser representados por uma Matriz de

Cortes Fundamentais ([Q];x. = [Ql-, j]), de modo que:

e Q;; =1, se e; pertencer ao corte fundamental k; e tiver a mesma orientagdo do
ramo que o define;

e Q;; = —1, se e; pertencer ao corte fundamental k; e tiver orientagdo oposta ao
ramo que o define;

e Q;; =0, se e; ndo pertencer ao corte fundamental k;.

Portanto, ao utilizar grafos na representagdo de sistemas mecanicos, o método de
Davies permite tragar um paralelo entre uma cadeia cinematica fechada (mecanismo) e um
circuito elétrico que também forma uma cadeia fechada. Com isto, considera-se que os
movimentos possiveis em uma cadeia cinemadtica, podem receber as mesmas consideragoes

aplicadas as tensdes em um circuito elétrico, por meio da Segunda Lei de Kirchhoff (Lei das
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Malhas), com sua representacdo matemadtica sistematizada pela Matriz de Circuitos
Fundamentais ([B],x.). De forma similar, as agdes presentes no mecanismo, sao tratadas como
correntes elétricas em um circuito, obedecendo a Primeira Lei de Kirchhoff (Lei dos Nos),
sintetizada pela Matriz de Cortes Fundamentais ([Q]jxe)-

Quando construidas a partir dos grafos de movimentos (Gy) e de acdes (Gy), as
matrizes [B],xe € [Q]xxe passam para sua forma expandida ([By]yxr € [@Q4lkxc), incorporando
os graus de liberdade e restricdes de seus acoplamentos.

Assim, as formas expandidas da Matriz de Circuitos Fundamentais [By],xr € da
Matriz de Cortes Fundamentais [Q4]xxc carregam as relagdes criadas pela topologia do
mecanismo, obedecendo as leis de Kirchhoff para circuitos elétricos. Ao serem combinadas
com as matrizes de Movimentos Unitarios e de A¢des Unitarias, possibilitam o estabelecimento
dos sistemas de equagdes da cinematica e da estatica do mecanismo, como serd mostrado

adiante.
3.2.5 Representaciio por helicoides

Helicoide ¢ uma entidade geométrica (assim como planos, pontos e retas) definida por
uma reta direcionada e um passo (screw pitch) atribuido de uma quantidade escalar (HUNT,
2000). No estudo de mecanismos, sdo utilizados para representar os estados cinematico e

estatico dos acoplamentos em relacao a um referencial fixo, tomado como origem do sistema
(Oxyz)-

O helicoide ¢ constituido por um vetor de dire¢cio (§ ), um vetor de posi¢cao (50), que
passa pela origem e intercepta S ,eum passo (h), o qual estabelece uma razao entre as grandezas
escalares linear e angular. Sua representacdo vetorial se dd4 por meio seis coordenadas,
conhecidas como coordenadas de Pliicker (CAZANGTI, 2008).

Na representacdo cinemadtica de um acoplamento, cada grau de liberdade deve ser
representado por um helicoide de velocidade, também chamado de heligiro ($), constituido
por um vetor de velocidade angular (& = {r, s, t}), sobre o eixo de dire¢do (§ ), € um vetor que
representa a velocidade instantanea de um ponto que passa pela origem (70 = {u, v,w}). Tal
vetor resulta da soma da velocidade hw (paralela ao eixo do helicoide) com §0 X @ (normal a

este eixo), como mostra a equagao (3.44).
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M_ | wo = e = = ceeun .. 3.44
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\v* v+hs/ 0 0
w* w+ ht

Para representar um acoplamento que permite apenas rotagdo, considera-se que seu
passo (h) ¢ nulo, tornando o helicoide uma fungdo apenas de seu vetor de posi¢dao e sua
velocidade angular. De forma analoga, para um acoplamento que permite somente translagao,
sua representacao ocorrera apenas em fungao de sua direcdo de velocidade linear, como mostra

a equacao (3.45) (CAZANG]I, 2008).

Helicoide de rotagdo pura (h = 0) Helicoide de translagao pura (h = o0)

| 0 |
......... M_1 o=
L $ - | ( ) (3.45)
So X W Vo

Um heligiro pode ainda ser representado em fung¢ao de seu heligiro normalizado ($M)
contendo suas dire¢des unitarias e sua magnitude (¢™), a qual confere grandeza escalar aos

vetores de direcao. Assim, pode ser reescrito na forma:

§M
$M = $M M = - oM (3.46)
So X SM + hSM

Em que oM = |&] = V72 + 52 + t2, para um heligiro de rotagdo, e M = |V;| =

Vu*2 + v*2 + w*2, para um heligiro de translagdo.
Ao se representar a agdo de um acoplamento, a mesma tratativa pode ser dada a um
helicoide, agora podendo ser chamado de helifor¢a ($4). Neste caso, sera composto por um

vetor de forga (ﬁ' = {U,V,W}), o qual define o eixo do helicoide, € um vetor de momento

(T, = {R, S, T}) sobre a origem, como mostra a equacdo (3.47).
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De igual forma, a representacao de um helicoide de for¢a pura ou momento puro €

dada como:

Helicoide de forga pura (h = 0) Helicoide de momento puro (h = o)

S 5 o
$0= | | = =) = (3:48)
- Ko .

Assim, a representagdo da heliforga por sua heliforca normalizada (%A) e sua

magnitude (¢4), fica escrita na forma de:
g @

) 8, x 54 + h4
$4=apa=( 0 et (3.49)

-

SA

Para um helicoide de forga pura considera-se: * = |F| = VUZ + VZ + WZ; ¢ para

uma helicoide de momento puro: ¢4 = |T,| = VR*2 + §*2 + T*2.
Tanto na cinematica como na estatica, os acoplamentos devem estar na forma de
acoplamentos diretos, com cada um de seus graus de liberdade e restri¢cdes representados por

um heligiro e uma heliforca, respectivamente.

Os heligiros unitarios sao utilizados para compor a Matriz de Movimentos Unitarios
([1\71,)] le), que sintetiza os graus de liberdade da rede de acoplamentos e da origem a Matriz
de Movimentos ([Mp],«r), ao ser multiplicada pela matriz diagonal do vetor de magnitudes

(d{@)M }FxF), como mostra a equagio (3.50).

[Mplaxe = [MD]MF d{ﬁM}FxF (3.50)



97

A Matriz de Movimentos ([Mp],«F) sintetiza todas as velocidades de uma rede de
acoplamentos, tendo seu numero de linhas igual & ordem do sistema (1) e de colunas
correspondendo ao grau de liberdade bruto (F). O subindice “D” (de direct) é usado nas matrizes
de Ac¢des e de Movimentos, pois identifica que a rede ¢ constituida apenas de acoplamentos
diretos.

Igualmente, a Matriz de A¢des ([Ap]ixc) representa todos as for¢as € momentos nos
acoplamentos do mecanismo, com nimero de linhas iguais a ordem do sistema e numero de

colunas igual ao grau de restri¢do bruto (C). E obtida a partir da multiplicagio da Matriz de
Ac¢oes Unitarias ([/i D] Ix C) pela matriz diagonal do vetor de magnitudes (d{?“‘} x C), de acordo

com a equagao (3.51).
Aolace = [Ao], @4} (351)

Ambas as matrizes unitarias servem para montagem dos sistemas de equagdes, com as

matrizes de Movimentos ¢ de A¢des sendo obtidas apds a resolucao dos sistemas.
3.2.6 Montagem dos sistemas de equagodes

A elaboracao dos sistemas de equagdes € realizada por meio de duas matrizes, a Matriz

de Ac¢oes Unitarias em Rede ([AN] ), para as equagdes da estatica, e a Matriz de

AkxC

Movimentos Unitarios em Rede ([M N] AvxF), para as equagoes da cinematica.

Estas equacdes recebem as regras e relagdes de interdependéncia entre os elementos
da cadeia cinematica das formas expandidas da Matriz de Circuitos Fundamentais e da Matriz
de Cortes Fundamentais ([Q4]xxc € [Buluxr), a0 passo que as restrigdes € movimentos dos
acoplamentos (quantidades e diregdes), sao incorporadas por meio das matrizes de acdes e de

movimentos unitarios ([AD]AXC e [MD]MF).

As matrizes em rede servem para discriminar os helicoides das matrizes unitarias de
acordo com 0s cortes e circuitos aos quais pertencem, para isso, as matrizes unitarias devem ser
multiplicadas separadamente por cada linha de suas respectivas matrizes topologicas (cortes e
circuitos). Esta multiplicagdo € possivel por meio da diagonalizagdo das linhas a serem

multiplicadas, dando origem a matrizes diagonais de dimensdo igual ao seu nimero de colunas.
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A montagem final das matrizes em rede se d4 pela disposi¢cdo vertical de cada
submatriz resultante das multiplicagdes, respeitando a ordem das linhas de suas matrizes

topoldgicas correspondentes, como mostram as equagdes (3.52) e (3.53).

[An], e = [AD]A N dlag (3.52)

“AkxC

[HZN]lvxF

)
)
} (3.53)
J

“AvXF

O subindice N se refere a palavra “network” indicando que estas matrizes unitarias
representam a distribuicdo dos movimentos e restri¢gdes na rede de acoplamentos.

Ao multiplicar estas matrizes por seus vetores de magnitudes, sdo estabelecidos os
sistemas de equacdes da estatica e da cinematica do mecanismo, traduzindo as leis dos cortes e
circuitos para relacdes matematicas. Assim, os sistemas de equacdes ficam representados como:

Sistema de equacdes da Estatica:

[An] P er = 0000 (3.54)

Sistema de equacdes da Cinematica:

(M), A"} = {0}, (3.55)
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3.2.7 Solucio dos sistemas

Para a resolugdo desses sistemas € necessario descobrir quantas € quais sao as variaveis
independentes que devem ser tomadas como entradas, a fim de que se possa determinar as
demais variaveis dependentes. A escolha das varidveis independentes deve se basear na
quantidade de informagdes disponiveis, sendo aconselhdvel tomar aquelas relacionadas as
entradas, ou saidas, da rede de acoplamentos, uma vez que, fisicamente, determinam os
movimentos dos componentes internos do mecanismo (CAZANGTI, 2008).

No sistema de equagdes da cinemadtica, o numero de varidveis independentes

corresponde ao grau de liberdade liquido (Fy), que resulta da restricdo de m; equagdes

independentes sobre o total de F variaveis existentes, como mostra a equagao (3.56).
Fy =F—m, (3.56)

O ntmero de equagdes independentes (my) equivale ao posto da matriz [1\77 N] Jpx > due

por sua vez ¢ obtido por meio de operacdes lineares sobre a mesma matriz (CAZANGI, 2008).

Na maioria dos mecanismos, my € menor que o niimero total de equagdes do sistema,
isto significa que existem (Av —my) equagdes redundantes que podem ser eliminadas do
sistema. O numero de equagdes redundantes da cinematica equivale ao grau de restri¢iao
liquido (Cy) e representa a quantidade de restricdes redundantes no mecanismo (DAVIES,
2005).

Por outro lado, no sistema de equagdes da estatica o grau de restri¢ao liquido (Cy),
representa o numero de varidveis independentes, sendo obtido da subtracdo do nimero total de

restricdes (C) pelo posto (m.) da matriz de [A N] de acordo com a equacao (3.57).

AkxC’

De forma andloga a cinematica, o posto m, representa o nimero de equagdes
independentes, necessarias para a determinacdo do sistema. Caso m, seja inferior a0 numero
total de equagdes (Ak), significa que existem (Ak — m.) equacdes redundantes que podem ser
removidas sem impactar na determinagdo do sistema.

Seguindo o Método de Daives, a resolucao do sistema ¢ obtida da seguinte forma:
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e Em um primeiro passo, nas equagdes (3.54 e 3.55) separa-se as variaveis

independentes, chamadas de varidveis primarias, ¢ removem-se as equagoes

redundantes.

{ sec mcxl

[[ANsec]mcxmc : [ANpri]mcch] A = {a}mcxl (3.58)
{ prl}CNXI
_ _ { sec mf><1 .
[[MNsec]mfxmf : [Man]mfoN] i = {0} 1 (3.59)
PriJEyx1

e Em seguida, os dois lados da equagdo devem ser subtraidos pelas varidveis

primarias.
[ANsec]m xm, { secSm x1 = _[ANpri]mcch {m}?ﬂ}cl\,xl (3.60)
[MNseC]meWLf { sec mf><1 = _[MNpTi]meFN {IPII;Iri}FNXI (361)

e Atribui-se valores as variaveis primarias, multiplicando sua matriz normalizada

por seu vetor de magnitudes, contendo grandezas arbitradas.

e Logo apos, divide-se os dois lados da equagdo pela matriz de varidveis

secundarias.
_, . 1 A .
4,0 = [Anseclom. X [~[Awpril e, Firide ] (3.62)
Mysec] i 7 3.63
{ Sempx1 [MNseC]mfxmf % [_[MNp”]mfoN {qul)vii}Fle] (369

e O vetor resultante serd a resposta, contendo os valores das magnitudes

secundarias.

A resposta final do sistema ¢ obtida pelo produto vetorial das matrizes de movimentos

e agdes unitarias por seus respectivos vetores de magnitudes na forma diagonalizadas.
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[Aplaxc = [Ap],, . ¥ diag |[(¥4}_ ] (3.64)

[Mplaxr = [MD]AxF x diag [{?M}FXI] (3.65)

Com isto, a matriz de movimentos ¢ a matriz de agdes assumem sua forma

determinada, representando os estados cinematico e estatico instantaneos do mecanismo.
3.2.8 Internalizacio das perdas por matrizes de rede aumentadas

Embora o Método de Davies possibilite a internalizagdo de forgas externas por meio
de acoplamentos de entrada e saida, as forcas dissipativas ndo sao consideradas diretamente no
sistema de equagdes.

Por este motivo, foi adotado no presente estudo, o método proposto por LAUS, SIMAS
e MARTINS (2012), o qual introduz fontes dissipativas por meio de sua internalizacdo na rede
de acoplamentos e determina o sistema ao adicionar equag¢des constitutivas a matriz de acdes

unitarias em rede ([/i N] ), dando origem a Matriz de Acdes Aumentada ([D,]).

AkxC

A introdugdo de heliforgas dissipativas, ocorre de modo igual a internalizacao de acdes
externas nos terminais de entrada e saida.

No exemplo a seguir (Figura 3-13), tirado de LAUS, SIMAS e MARTINS (2012), esta
representado o grafo de agdes (G4) de um par de engrenagens, neste modelo estdo
desconsideradas as restricdes redundantes, de forma a possibilitar a simplificagdo do
mecanismo em um espago de ordem dois (4 = 2). Os helicoides $£Z e $ZZ representam as agoes
externas internalizadas no grafo, integrando as heliforcas resultantes $4 e $5. De maneira
analoga, a fonte dissipativa esta internalizada na forma do helicoide $£Z constituinte da

heliforca resultante $2.
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Figura 3-13: Internalizag¢ao de a¢des externas e fontes dissipativas no grafo de acdes (G4) de
um par de engrenagens.

$4 = {8 8.7}

£ =55 %)
$4 = {8 %, 0

Fonte: adaptado de LAUS, SIMAS e MARTINS (2012).

Nesta abordagem, o grau de restricdo bruto (C) da matriz de a¢des unitarias em rede
ird crescer. Por este motivo, para que se mantenha o grau de restricao liquido (quantidade de
variaveis de entrada) € preciso adicionar (n,, = C —a — Cy) equacdes constitutivas para a

determinagdo do sistema. Assim, seguindo com o exemplo anterior:

Ta Ua Tb Ub TC Uc
T 1 0 0 0 -1 o
Ul o 1 0 0 0 -1 |
=T 0 0 1 —n-rn 1 | (3.66)
’ U[O K T
eq;L 0 0 0 0 1 k¢

No exemplo mostrado, a equacdo eq, estabelece a relagdo de dependéncia entre as

heliforcas $Zz(coluna Tc)e $§’ * (coluna U.). Apesar de k. poder assumir varios tipos de fungdes,
neste exemplo esta representando uma constante proporcional de atrito, obtida de uma relagao
entre o coeficiente de atrito adimensional e o raio equivalente entre as engrenagens, calculado
a partir de seus raios primitivos. Esta relacdo ¢ apresentada por LAUS (2011).

Uma vez estabelecidas as equagdes constitutivas, o vetor de magnitudes secundarias ¢
obtido pela multiplicagdo do espago nulo da matriz de agdes aumentada (Null(D,)) pelo vetor
de magnitudes das varidveis primarias.

Por fim, a matriz das ag¢des ([Ap]ixc) € definida pelo produto matricial da matriz de
acoes unitarias pela matriz diagonal dos vetores de magnitudes encontrados, como mostrado na

secdo anterior.
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3.2.9 Cailculo das poténcias e eficiéncias

A eficiéncia de um mecanismo € calculada pela relacdo entre o trabalho util € a energia
gasta para a realizacdo deste trabalho (NORTON, 2013). No caso de uma cadeia cinematica,
esta consideracdo ¢ feita sobre a energia que deixa o sistema, dividida pela energia que entra.
Entretanto, ao utilizar representacdo por helicoides, por este método representar estados
instantaneos, os calculos de eficiéncia se dao sobre poténcias instantaneas.

A poténcia que entra ou sai de uma cadeia cinematica ¢ chamada de poténcia
transferivel, ou simplesmente poténcia (CAZANGI, 2008). Seu calculo pode ser realizado
diretamente, pelo produto interno entre heliforca e heligiro resultantes de um terminal como

mostra a equagao (3.67).

P=$4$ =rR+sS+tT+ul +vV +wW (3.67)

Em que j ¢ o indice que representa o acoplamento de entrada ou saida.

E valido lembrar que, para respeitar o principio da conservacio da energia, o somatorio
de todas as poténcias calculadas nos terminais € igual a zero.

Assim, a eficiéncia global sera calculada pela relacao entre as poténcias dos terminais

de entrada e saida do mecanismo, como mostra a equagao (3.68):

Nevr = Pisai _ $§1_sai $jlvfsai (3.68)
cvT — =
Pj entr $jA_entr $11"ilentr

Contudo, para encontrar as perdas nos acoplamentos € necessario aplicar os conceitos
de Fluxo de Poténcia, descritos por DAVIES (2005), CAZANGI (2008), LAUS (2011) e
LAUS, SIMAS e MARTINS (2012), ja que os acoplamentos internos ndo podem ser
considerados como terminais de saida da rede.

Ainda, de acordo com LAUS, SIMAS e MARTINS (2012), Fluxo de Poténcia, ¢ a
poténcia transferida de elo para elo, por meio de um acoplamento, dentro da cadeia cinematica,
sendo calculada por um observador que se move juntamente com o elo tomado como
referencial. Se o referencial estiver diretamente ligado aos terminais de entrada e saida, obtém-
se o Fluxo de Poténcia Real, caso o elo referencial ndo esteja acoplado simultaneamente as
entradas e saidas, o resultado ¢ denominado Fluxo de Poténcia Virtual, o qual ndo corresponde
a quantidade real de poténcia transmitida, mas pode ser usado para encontrar a dire¢ao do fluxo

de poténcia ao longo da cadeia e para obter as perdas nos acoplamentos.
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No caso do mecanismo estudado neste trabalho, sera calculado o fluxo de poténcia real
em cada acoplamento, para tanto, deve-se encontrar primeiro as velocidades absolutas dos elos
darede de acoplamentos em relagdao a um elo referencial que seja comum aos terminais, obtendo
a matriz de movimentos absolutos ([M;];xn—1) €, entdo, multiplicar a coluna correspondente ao
heligiro que representa as velocidades do corpo em analise pela helifor¢a da matriz de agdes
([Aplaxc) correspondente ao acoplamento que esta transmitindo as forgas a este corpo, como
mostra a equacao (3.69) a seguir.

Py = $4 - Mo (3.69)

J12

O fluxo de poténcia P, ,, representa a poténcia transferida do corpo 1 para o corpo 2,
por meio do acoplamento j;,. O heligiro $11VI° ¢ a coluna da matriz de movimentos absolutos
[M;]1xn—1 que representa as velocidades do elo 1 em relagdo ao elo 0.

A matriz de movimentos absolutos (M;) ¢ obtida pela multiplicagdo da matriz de

movimentos ([Mp];x.) pela pseudo inversa de Moore-Penrose da matriz de incidéncia reduzida

([Aj]exn_l), como mostram as equagodes a seguir.

[Milixn-1= —[Mplaxe [A]] (3.70)

exn—1
[A7] . = (Uidne1xe)" Uiln1xe (Uiln-1xe)™) ™ (3.71)

Em que [[;],—1xe ¢ @ matriz de incidéncia reduzida, obtida ao se eliminar da matriz
de incidéncia a linha correspondente ao elo escolhido como referéncia.
No exemplo mostrado na equagao (3.69), caso sejam consideradas fontes dissipativas

no acoplamento (D;,, ), as perdas serdo obtidas pela subtragdo do fluxo de poténcia P,; pelo

12
fluxo inverso P;, (equagdo 3.72), uma vez que no segundo termo as perdas nao sao
contabilizadas. Para a obtencao da eficiéncia deve-se dividir P, pela poténcia entregue pelo

corpo 1 (P;3), como mostra a equacao (3.73).

Dy, = Por— Pra = $7,-$5° — $7,, - $1° (3.72)
_ Pu_$),0 8" (3.73)
n]12 - :]:)12 - $A . $M0

J12 1
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3.3  CONSIDERACOES SOBRE OS METODOS DE ANALISE

Neste capitulo foram revisadas as metodologias de andlise que serdo empregadas no
presente estudo. Assim, foram apresentadas:

As teorias e ferramentas que compdem o Método de Davies, o qual serd empregado
para a modelagem e analise do mecanismo estudado.

A metodologia para a internalizacdo das forgas dissipativas dentro da rede de
acoplamentos, bem como a resolucao do sistema de equagdes da Matriz de A¢cdes Aumentada,
resultante do procedimento.

Teorias de contato entre corpos eldsticos, utilizadas para estimar os coeficientes de
dissipagdo que serdo introduzidos no modelo de analise, de forma analoga aos coeficientes de
atrito empregados por LAUS (2011) e LAUS, SIMAS e MARTINS (2012).

Ainda, por meio das teorias de contato, foi demonstrado como se chegou a um critério
de seguranca para a estimativa das cargas e dimensdes de projeto, bem como foram revistos os
principais topicos sobre fadiga superficial, desgaste e aquecimento em contatos rolantes sob

compressao.
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4 DESCRICAO DO MECANISMO DE TRANSMISSAO

O CVT proposto compreende uma transmissao de tragdo por atrito composta de cones
e esferas autoalinhantes. Seu propoésito ¢ eliminar os escorregamentos lateral e circunferencial
sem prejudicar a mobilidade necessaria para a execugdo das variagdes continuas de velocidade.
Com tal melhoria, teoricamente, seria possivel eliminar a necessidade de lubrificantes, de forma
a aumentar o torque especifico da transmissao. Para que se possa propor esta opcao, ¢ necessario
avaliar os escorregamentos nos contatos e prever os niveis de desgaste, dissipacdo e
aquecimento dos componentes, o que sera realizado no capitulo 6.

Como mostra a Figura 4-2, neste conceito, a poténcia mecanica devera entrar no
mecanismo pelo eixo acoplado ao componente central e ser distribuida para os cones
circundantes, por meio das esferas de transmissdo. Dependendo da escolha de projeto, o fluxo

de poténcia também pode se dar no sentido oposto.

Figura 4-1: Representacdo do CVT de tracdo por esferas.

Fonte: do autor.

Visto que os acoplamentos formam pares cinematicos superiores, buscou-se utilizar
multiplos pontos de contato, a fim de distribuir o torque de entrada, maximizar a area total de
transmissdo e possibilitar a redugdo das forgas de aperto. O nlimero de eixos de saida deve ser
escolhido de acordo com os requisitos de projeto, uma vez que impacta diretamente nas
dimensdes e na massa do mecanismo, contudo, seu valor maximo ¢ restringido pela relagao
entre os didmetros dos cones e das esferas. Por tal motivo, a saida para que se pudesse aumentar

o numero de contatos de transmissdo, foi espelhar o conjunto em relagdo a sua base, abrindo
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possibilidade de se criar multiplas secdes acopladas ao mesmo eixo. Esta solugdo também
beneficia a reducdo da inércia rotacional do mecanismo, uma vez que possibilita diminuir os
diametros dos componentes, sob pena do aumento da massa e do comprimento total da
transmissao.

Visando otimizar a capacidade de torque, as saidas podem estar acopladas entre si,
como mostrado na Figura 4-1, ou entdo, serem independentes, com controle individual das
relagdes para cada saida, viabilizando o aproveitamento de uma unica fonte motora para o
acionamento de multiplos atuadores, como acontece em alguns robds e veiculos de tracdo
integral.

Devido a simetria do mecanismo, para simplificar sua representagao, o modelo de
analise compreenderd somente uma saida de poténcia, englobando uma se¢do do eixo central
(cone-1) e a correspondente se¢do de um dos eixos circundantes (cone-5), com seu acoplamento
realizado pelo par de esferas (3 e 4), posicionado por meio de um atuador linear (2), como

mostra a Figura 4-2.

Figura 4-2: Simplificagdo do mecanismo proposto.

Pentrl

Entrada 1: d

S O

Saida: € @

Fonte: do autor.

Tabela 4-1: Identificagdo dos componentes de transmissao e seus acoplamentos.

Elemento Indice Funcio
Cone central 1 Receber poténcia de eixo do motor e distribuir para os contatos.
Brago posicionador 2 Deslocar as esferas modificando a relagdo de transmissao.
Esferas 3,4 Transferir poténcia do cone central para os cones periféricos.
Cones periféricos 5 Receber poténcia das esferas e disponibilizar na saida.
Mancais de rolamento a, e Permitir rotagdo em uma dire¢ao e restringir demais movimentos.

Contatos rolantes b,c,d  Transmitir as for¢as tangenciais e permitir o rolamento das esferas.
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Mancais esféricos f,g Permitir a rotagdo das esferas em todas as direcdes.

Junta prismatica h Gerar deslocamento no posicionador em sua dire¢ao longitudinal.

Fonte: do autor.

No modelo de andlise, a atuagdo do brago posicionador sera feita por meio de um
atuador linear, contudo, devido a restrigao de espago no mecanismo, a forma mais provavel de

controle para o posicionamento sera por fusos e guias lineares.

4.1 ACOPLAMENTOS AUTO ALINHANTES

A fim de possibilitar a variacdo continua das relagdes, sem que haja escorregamento
lateral entre as superficies (sideslip), sdo utilizados acoplamentos indiretos, formados por pares
de esferas dispostas em série. Estas esferas sdo alojadas por mancais esféricos que lhes
proporcionam trés graus de liberdade para rotagdo, restringindo sua translacao (Figura 4-3).
Para sua representacao topoldgica, cada esfera é considerada um elo, ligado a trés acoplamentos
diretos: um acoplamento esférico com o brago posicionador (f; = 3); um acoplamento rolante

com o cone adjacente (f; = 3); e outro acoplamento rolante, com a esfera ao lado (f; = 3).

Figura 4-3: (a) Mancal esférico e suas liberdades ; (b) Acoplamento rolante de esferas.

(2) (b)

Fonte: do autor

Acoplamento rolante (Figura 4-4b) foi a defini¢do adotada neste estudo, para descrever
um caso particular de acoplamentos planares, constituido de uma esfera pressionada contra um

plano, sendo restringida por ele e pela resisténcia de atrito. Tal esfera, terd dois graus de
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liberdade para rolar nas dire¢cdes pertencentes ao plano, e um para girar na dire¢do ortogonal a

superficie, condicionado a superagdo das forgas de atrito.

Figura 4-4: Representacdo de um acoplamento planar (a); e de um acoplamento rolante (b).

(2) (b)

Fonte: do autor.

A condicdo atribuida a liberdade para rotacdo na direcdo perpendicular ao plano
(Figura 4-4b), depende de que o momento aplicado a esfera nesta dire¢do seja superior ao
momento resultante das forgas de atrito. Considerando que, em contatos sem lubrificacdo, a
resisténcia ao rolamento ¢, no minimo, uma ordem de grandeza inferior a resisténcia de atrito
(TABOR, 1955 e JOHNSON, 1985), ao ser submetida a for¢as tangenciais, a esfera rolard na

dire¢do que oferecer menor resisténcia, estabelecendo a condi¢do de auto alinhamento.

4.2  CONDICOES DE SIDESLIP E SPIN

Conforme explicado no capitulo 2, o sideslip ocorre em praticamente todos os CVTs
por tragdo, visto que os conceitos tradicionais ndo dispdem de acoplamentos com liberdade para
rolamento nas direcdes de variagao das relacoes.

Por sua vez, o spin esta presente nos CVTs cujas dire¢des de rotacdo nao sao paralelos
e ndo convergem em um mesmo ponto. Nesses casos, surge uma componente de rotagdo
perpendicular a superficie de contato, provocando escorregamento circunferencial e dissipacao
por atrito.

O mecanismo investigado no presente trabalho foi inicialmente concebido com o
objetivo de eliminar os dois problemas e manter os niveis de microescorregamento reduzidos,
baseado na premissa de que suas esferas tém liberdade para rotacionar em todas as diregdes
resultantes das velocidades tangenciais, podendo deslocar-se por rolamento sobre as superficies

de transmissao, como mostra a Figura 4-5.
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Figura 4-5: (a) Mecanismo em regime permanente; (b) Rotacao com rolamento longitudinal.

(a) (b)

Fonte: do autor

Na Figura 4-5 (a), o atuador esta parado e o mecanismo opera em regime permanente,
de maneira que as esferas rotacionam com seus eixos pertencendo ao mesmo plano. Na Figura
4-5 (b), o atuador ¢ acionado, deslocando as esferas, as quais adquirem uma segunda velocidade
de rotacdo, na direcdo Z. Os eixos de rotagdo resultantes, deverdo permitir que cada esfera
continue transmitindo a poténcia principal enquanto se deslocam ao longo das laterais dos
cones, sem provocar escorregamentos laterais.

No entanto, as forcas tangenciais, resultantes dos torques, variam em funcdo da
posicdo do contato ao longo do comprimento lateral dos cones, de acordo com os raios
instantaneos (7 ), por isso, ao analisar os acoplamentos entre cones e esferas ¢ possivel inferir
que estas deverao redirecionar seu eixo de rotacdo para acompanhar o perfil de distribuicao das

forgas e velocidades tangenciais, buscando o estado de equilibrio, conforme Figura 4-6.

Figura 4-6: Distribuicdo das forcas tangenciais no contato entre cone e esfera. (a) Esfera com
eixo de rotagdo gerando spin; (b) Esfera rotacionando na dire¢cdo de zero spin.
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Fonte: do autor

Na Figura 4-6, observa-se que a pressao de contato provoca o achatamento de uma
pequena porcao da esfera. Assume-se que a superficie resultante ¢ plana e estara aderente a
lateral do cone, por este motivo, as for¢as de atrito direcionardo a inclina¢ao do eixo de rotagao
da esfera de forma a igualar a distribui¢do de for¢as ao longo do contato.

Contudo, ainda que isoladamente as esferas possam corrigir sua direcdo de rotagdo
para a condi¢do de zero spin em seu contato com os cones, quando acopladas uma a outra,
atuam reciprocamente como restri¢do ao seu auto alinhamento.

Nestas condicoes, as esferas ficam sob influéncia simultinea do momento de
resisténcia ao spin no acoplamento ¢ e do momento provocado pela distribui¢do de velocidades
nos contatos periféricos. Para chegar ao estado de equilibrio, 0 momento resultante sobre cada
esfera, na direcdo de spin, deve ser igual a zero, logo, o comportamento esperado neste caso, ¢
que exista uma parcela de spin em cada um dos contatos de tragao.

Apesar disso, considerando que tais momentos variam em funcdo de seus raios de
contato, elevados a quarta poténcia, (equagdes 3.31 e 3.32a), ¢ de se esperar que sejam
significativamente superiores nos contatos com os cones, visto que seus raios decorrentes sao
maiores que o raio formado entre as esferas. Outro fator importante, ¢ que, uma vez que se
inicia o escorregamento por spin, 0 momento de resisténcia a este movimento cai rapidamente
e passa para o regime dindmico, modelado pela equagdo (3.32b), a partir deste ponto, as esferas
ajustam suas diregdes de rotagdo ainda mais as velocidades tangenciais impostas pelos cones,
reduzindo os escorregamentos circunferenciais nestes pontos € aumentando no contato c.

Em vista da complexidade deste fenomeno, e em face de que ndo se dispde, até o
momento, de dados experimentais que deem sustentacdo para um modelo de previsdao dos
angulos de inclinag@o dos eixos das esferas, como fun¢do dos momentos de resisténcia ao spin,

para este estudo, o spin nos contatos com os cones serd considerado insignificante, abrindo



112

espaco para que se adote a condi¢do ideal de auto alinhamento, observada nas Figura 4-6b e

Figura 4-7.

Figura 4-7: (a) Inclinagdes dos eixos de rotacao das esferas §f e §g; (b) Diregoes de rotagao

resultantes 7% e 7.
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Fonte: do autor

Portanto, assumindo o estado de equilibrio entre os corpos e desconsiderando o efeito
do momento de resisténcia ao spin gerado no contato ¢, € possivel encontrar os angulos de
direcdo dos eixos das esferas, conforme os raios instantaneos dos cones € 0s raios e posigoes

das esferas.

) n T T T
Zero spinem b: —=— -~ = (4.01)
w 13@) Tian T3 COS B3
T T.
l = SR (4.02)
Tian — Abysina 13 cos 3 — Abg sin 53
Combinando (4.01) e (4.02):
T _ Ti13 cos B3 (4.03.2)
Tiapn — Abysina 1y, (15 cos B3 — Ab, sin B3) o
T1An _ 13 COS fB3 (4.03.b)

Tian — Aby sina 13 cos 3 — Ab, sin 53



113

r3sSina
—) (4.04)

74 Sin a)

ps = tan™! ( p, = tan™1 (

T1an Tsan

43 CONDICOES DE CONTORNO E DIMENSIONAMENTO

O presente conceito de transmissao visa cobrir diferentes areas de aplicagdo, faixas de
torque e poténcias, entretanto antes de se avaliar sua aplicabilidade em multiplos cenarios, ¢
necessario primeiro investigar seu comportamento de acordo com alguns parametros
dimensionais selecionados.

Para isso, serdo simulados doze modelos diferentes, para avaliar a influéncia de trés
fatores — angulo de inclinagdo dos cones (a — Figura 4-8), numero de contatos (n.) ¢ a
relagiio entre o raio minimo dos cones com o raio das esferas (1, = 1y, /Tesr) — sobre o0s
indices de escorregamento, perdas, desgaste e aquecimento nos contatos, bem como sobre a

eficiéncia global, massa e dimensdes da transmissao.

Figura 4-8: Trés configuracdes de inclinacdo dos cones de transmissao.

' o= 30°

Fonte: do autor

Os mecanismos serdo dimensionados para uma poténcia maxima de transmissao de
7,3kW(= 10hp), de acordo com as relagdes mostradas nos capitulos 2.4 e 3.1.2, com torque
maximo de entrada de 35Nm, a 2000RPM, valores que se manterdo constantes, enquanto as
relagdes de transmissdo deverdo variar de i, = 2 a iy, = 0,5. Os parametros a, n. e A,, para

cada modelo sdo mostrados na Tabela 4-2, a seguir.
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Tabela 4-2: Parametros de variagao das simulagdes.

Tmin o A
Modelo A, ( ) n. (n°. contatos) a (angulo)

Tesf
MA-30° 1,5 16 30°
MA-45° 1,5 16 45°
MA-60° 1,5 16 60°
MB-30° 1,5 24 30°
MB-45° 1,5 24 45°
MB-60° 1,5 24 60°
MC-30° 2,0 16 30°
MC-45° 2,0 16 45°
MC-60° 2,0 16 60°
MD-30° 2,0 24 30°
MD-45° 2,0 24 45°
MD-60° 2,0 24 60°

Fonte: do autor.

Na coluna “Modelo” da Tabela 4-2, MA, MB, MC ¢ MD, referem-se as variacdes do
mecanismo, as quais se diferenciam em funcao dos parametros dimensionais n. e A,.. Para cada
uma havera trés inclinag¢des de cone: 30°, 45° e 60°.

O mecanismo em estudo foi dimensionado conforme a Figura 4-9 e a Tabela 4-3, de

acordo com as formulagdes apresentadas nos capitulos 2.4 e 3.1.

Figura 4-9: Parametros dimensionais do modelo de analise.

Tsmax

\
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=
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L tmax d3 = d4_:2.resf

Fonte: do autor.
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Tabela 4-3: Dimensodes calculadas para os modelos M1 e M2.

Parametro MA MB MC MD Fonte/Equacio
Tener [ 35 35 35 35 Arbitrado
m
Uest 0,5 0,5 0,5 0,5 Arbitrado
ne 16 24 16 24 Arbitrado
Ay 1,5 1,5 2,0 2,0 Arbitrado
Fy,.. [kN] 0,302 0,230 0,259 0,197  Eq.(2.26b) e (3.26)
o] 1,5 1,5 1,5 1,5 1SO 281-2007
T . )
Lmin? "Smin 29,00 25,33 33,83 29,55 Eq. (4.06)
[mm]
T, , 13, 1
esfr73: 14 19,33 16,89 16,91 14,78 Eq. (3.24), (3.25)
[mm]
., .15 . — i
mix’ | Smix 58,00 50,67 67,66 59,10 =r . Jier, .
[mm]
a 30° / 45° / 60° Arbitrado
30° 50,23 43,88 58,59 51,19
H;H T — Ty
VTS 450 29,00 25,33 33,83 29,55 _ Umax = Timin)
[mm] tan(a)
60° 16,74 14,63 19,53 17,06
- 30° 100,46 87,76 117,19 102,37
[;r; nf] 45° 58,00 50,67 67,66 59,10 = H/sin(a)
60° 33,49 29,25 39,06 34,12
I, [mm] 120 Arbitrado
Ay [mm] f(® = v At
11, [mm] f(AR) =11, T Apsin(a)
Ts,, Imm] f(Ah) =15_. — Apsin(a)
30° 18,44 18,44 14,04 14,04
Bs,., 45° 2524 25,24 19,47 19,47 (4.04)
60° 30,00 30,00 23,41 23,41
30° 9,46 9,46 7,12 7,12
Bageyy 45° 13,26 13,26 10,02 10,02 (4.04)
60° 16,10 16,10 12,23 12,23

Fonte: do autor.
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Os raios minimos dos cones (T min € Tsmin) € as forcas de aperto (Fy) foram obtidos

aplicando as equagdes (2.6b) e (3.22b), como ¢ mostrado a seguir.

Ksoq- Tontr- E*2\3 2
Timin = ( ::Cg H]e’;; 5 > (A + 32,2+ 24,%)° (4.052)

Kseg * Lentr

Fy = m (4.05b)
O coeficiente de atrito u foi arbitrado de acordo com faixas de valores comumente
encontradas (entre 0,4 e 0,8) para contatos entre acos de elevada dureza (CALLISTER, 2011;
GALE e TOTEMEIER, 2004). Os coeficientes de atrito dos mancais de rolamento (u, =
0,0015) foram estabelecidos de acordo com HAMROCK e ANDERSON (1983), e dos mancais
esféricos (4. = 0,004), de acordo com BOSCH (2016).
Os componentes serdo considerados todos da mesma liga de ago, AISI-52100, cujas

propriedades mecanicas estdo disponiveis na Tabela 4-4 a seguir.

Tabela 4-4: Propriedades da liga AISI 52100, com tratamento para endurecimento superficial.

Aco ASTM/AISI 52100

Propriedade Valor [unidades] Fonte
Moédulo de Elasticidade E 205 [GPa] 2,3
Moédulo de Cisalhamento G 80 [GPa] 2,3
Tensdo de Escoamento d, 2000 [MPa] 2;"3
Coeficiente de Poisson v 0,3 2:73
Dureza Vickers Hy 8829 [N/mm?]™" "3; 74

Coeficiente de desgaste K, 5x107* 4
Coeficiente de atrito™" pg 0,5 1,74

Condutividade térmica k., 50 [W/m.K] "1

Massa especifica pgeo 7,86 X 1076 [kg/mm?] "1

*1-CALLISTER (2011); *2-SHARIFIMEHR e FATEMI (2018); *3-WOYDT et al (2021); *4-GALE e
TOTEMEIER (2004).
** Para contatos entre agos de alta dureza, idénticos, o coeficiente de atrito estatico pode variar entre 0,5 e

0,8, € o atrito dinamico, entre 0,4 ¢ 0,6.
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**% O valor em escala Vickers (HV) foi multiplicado por 9,81[m/s?], para sua conversdao em [N/mm?],

correspondendo as unidades das demais variaveis da equagio (3.34).

Fonte: do autor.

E importante ressaltar que nesta anélise nao seriao considerados:

e Efeitos dinamicos provocados pela inércia e aceleragdo dos corpos.

e Deformacgdes dos eixos e outras, que ndo sejam as deformacgdes hertzianas nos
contatos rolantes.

e Variagdes causadas por aquecimento sobre as propriedades fisicas, tais como:
coeficiente de atrito, tensdo de escoamento, modulo de elasticidade, dilatacao
térmica e etc.

e Influéncia da aceleracao da gravidade.

e Influéncia de acoplamentos externos ao mecanismo.

O algoritmo de simulagdo foi escrito em MatLab, com os sistemas de equagdes da
estatica e da cinemadtica, montados e resolvidos para um caso geral, sem atribuicao de
dimensdes, entdo, para cada modelo, aplicaram-se os valores correspondentes da Tabela 4-3 e,
variadas as relacdes de transmissdo, deslocando as posicdes das esferas.

O cédigo em MatLab encontra-se no APENDICE 4, ao final do trabalho, e sua logica

de analise pode ser observada na Figura 4-10.
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Figura 4-10: Logica de execugdo do programa de simulagao.

Declaragao de variaveis e inser¢ao de constantes ¢ dimensoes

Modelagem dos coeficientes de dissipagdo
I
Modelagem por Método de Davies

Montagem dos sistemas de equagdes da Estatica e Cinematica

Iteragdes temporais: t=0:1:n

Y

Atribuicdo das posi¢des das juntas f{(t)
I

Calculo da forga de aperto e dos coeficientes de dissipagio
I

Resolucio dos sistemas de equacdes

Calculo das poténcias, perdas e eficiéncias

t=n?

t=t+1 nao

sim

A4
Exibicao dosresultados

Fonte: do autor.

Os passos da modelagem por método de Davies, bem como do célculo das perdas e

poténcias serdo apresentados na secao 5 a seguir.
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5S MODELAGEM POR GRAFOS E HELICOIDES

Este capitulo descreve a modelagem e resoluc¢ao das equagdes de estados cinematico
e estatico do mecanismo proposto de acordo com o M¢étodo de Davies e a técnica para
internalizacao de forcas dissipativas apresentados no capitulo 3.2.

Sera empregada a mesma ordem de passos conforme revisao do método mencionado,
iniciando com a representacao topologica e seguindo para a montagem dos helicoides,
construcdo das matrizes de agdes e movimentos em rede, adi¢do das equagdes de estado e
resolugdo dos sistemas de equagdes.

Por ultimo, sdo utilizados os estados encontrados para os calculos das perdas nos

acoplamentos e de eficiéncia global do mecanismo.
5.1 REPRESENTACAO TOPOLOGICA

Como explicado anteriormente, na secdo 4, a transmissao possui simetria radial e em
relagdo ao plano xz, portanto € possivel representa-la por meio da secgao transversal de um de

seus contatos, cortando o plano z = 0, conforme Figura 5-1.

Figura 5-1: Simplificacdo do mecanismo em estudo.

| |
/‘ N |::>
4 ~ I 1 d
7 ~ | I 2 X e °
/ 4 V)
yd 7/ | 1 / g. 5
/’ ,’ e e a i 1 C"‘ 4
7 7/ :: kf.
N / a
N z e 3
N 7 b 5
N
., 1

Fonte: do autor.

Apos sua simplificagdo, podem ser construidas a representagao estrutural e o grafo de

acoplamentos do mecanismo (Figura 5-2).
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Figura 5-2: (a) Representacao estrutural do mecanismo; (b) Grafo de acoplamentos (G).

a e

Fonte: do autor.

O mecanismo esta inserido no espago de ordem seis (4 = 6), possui seis corpos (n =
6) e oito juntas (e = 8), considerando a base fixa como um dos corpos. As caracteristicas de

suas juntas ndo demonstradas nas Figura 5-3 e Tabela 5-1.

Figura 5-3: Graus de liberdade de movimentos dos acoplamentos.
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Fonte: do autor
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Tabela 5-1: Graus de liberdade e restricao dos acoplamentos.

P
o Tipo =
cinemitico Liberdades Diregdes S Restrigoes
f, S, Sy S, Cip
cosa sina 0] R T,
a Rotativo: 1 S [—sin a] Icos al ol 5 (x)_ (Z)_
0 0 1] Uy Vo Wy
T05; S(v); [1] [0] [0]
b Rolante: 3 ®) =) 0 1 0l 3 Uwy Viyy Wi
tz) N ol [1)
Terys Sevys (17 [0] [0
c Rolante: 3 &'~ 0 1 0| 3 Uwy Viyy Wiy
tz) n ol  [1)
s Soos (1] 0] [0]
d Rolante: 3 7 0 1 0l 3 Uwy Viyy Wiy
Ltz 0 0 1)
r Cosa sina [0] Ry T,
e Rotativo: 1 S(x) —sina Icos al ol 5 ) (Z)_
0 0 1] Uy Vs Wi
. Ty Sy cos ¢ =sinfr| 107
f Esférico: 3 ; sinfy| | cosps 0| 3 Uwy Vi Wy
2 L o | [ o 1]
. T S [cos B, [—sinBy] [0
g Esférico: 3 . sinfy| |cosBy | [0 3 Uwy Ve Wi
€] | o | [ o [ Ll
1 0 0] RSy T,
h Prismatico 1 V(y) [Ol [1] ol 5 (x). )7 1)
0 0 1] Uy Wiz
e

e
F=Zfi= 18 C=Zcip= 30
i=1 i=1

Fonte: do autor.

Portanto, considerando apenas os graus de liberdade e restrigdes caracteristicos dos
acoplamentos, 0 mecanismo tera grau de restri¢do bruto C = 30 e grau de liberdade bruto F =
18.

Porém, € preciso incorporar as agdes externas e dissipativas dentro do modelo. Neste
caso, serdo considerados um torque de entrada no acoplamento a, com dire¢do Sy,,, outro torque
na saida e, com dire¢do Sy,, € uma forga na dire¢do Vj, aplicada ao atuador h. Também sdo

introduzidos torques dissipativos em todas as juntas, exceto no atuador linear, conforme Tabela

5-2.



Tabela 5-2: A¢des externas e dissipativas internalizadas no modelo.

Acoplamento Representacio

Tipo da ac¢io

Direcao

a

o o o Q& Qa Qa0

D

D

S Q@

Sa_ent
Sa_di
R ai
Sc_di
Te_ai
Rg_ai
Sa_ai
Ta_ai
Rp_a;
Sb_ai
Tp_ai
Se_sai
Se_ai
St ai
Sy ai

Vh_ent

Torque externo
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque externo
Torque de atrito
Torque de atrito
Torque de atrito

Forca externa

(sina;cosa;0)T
(sina;cosa;0)T
(1;0;0)"

(0; 1; O)T
(0; 0; I)T
(1;0;0)7
(0;1;0)7
(0;0; )T
(1;0;0)7
(0;1;0)7
(0;0; )T
(sina;cosa;0)T
(sina;cosa;0)T
(—sina; cosa; 0)T
(—sina;cosa;0)T

(0;1;0)7

Ca =32 ci,=16

Fonte: do autor.
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No total sdo adicionadas dezesseis restrigdes, trés agdes externas com subindice (_ent)

e (_sai), para entradas e saidas, mais treze torques dissipativos, com subindice (_di). Com as

liberdades e restri¢des dos acoplamentos conhecidos, os grafos de agdes (G,) € movimentos

(Gy) podem ser construidos.
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Figura 5-4: (a) Grafo de movimentos (Gy,).; (b) Grafo de agdes (G4), com acdes e forcas
dissipativas internalizadas.
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T
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Fonte: do autor.

Conhecendo o numero de vértices (n = 6) e de arestas (e = 8) ¢ possivel calcular o

numero de cortes e circuitos, de acordo com as equagdes (3.36) e (3.37).
v=e—-n+1=8-6+1=3 (5.01)
k=n—-1=6-1=5 (5.02)

Portanto, havera trés circuitos e cinco cortes. Para a matriz de circuitos, foram
escolhidos como cordas os acoplamentos a, ¢ e e, ao passo que a arvore geradora que restou

serd usada de base para a matriz de cortes. O respectivo grafo de cortes esta representado na

figura 5-5.

Figura 5-5: (a) Circuitos no Grafo de movimentos (G ).; (b) Cortes no Grafo de agdes (G,).
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Fonte: do autor.
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Com isso, foram montadas as matrizes de circuitos (equagao 5.03) e de cortes (equacao

5.04).

a ¢ d b f g9 h e
10 01 -1 0 -1 0]V

Blsxs= o0 1 0 0 1 -1 0 of|v (5.03)
00 -1 0 0 -1 -1 1lve
a ¢ ¢ ¢ d d d b e
10 00 0 0 0 1 01Va

Blsxis= o 1 1 1 0 0 0 0 ol ve (5.04)
00 0 0 -1 -1 -1 0 11 ve

Da mesma maneira, foi construida a matriz de cortes fundamentais ([Q]sx46)

mostrada abaixo.

a ¢ d b f g h e
1 0 010000]’%
1 -1 0 0 1 0 0 0|k
[Qlsxs = |0 1 00 0 1 0 1]k (5.03)
[1 0 000011th
0 0 100 0 0 g,
a a a a a a a C e e
-1 -1 -1 -1 -1 -1 -1 0 0 o]kb
1 1 1 1 1 1 1 -1 0 0fkr
[Qlsxa6 = | o 0o o o o0 o0 o0 1 1 1lkg (5.04)
[1 1 1 1 1 1 1 0 1 1|k,
o 0 0 0O O 0 0 0 1 g,

As matrizes de circuitos [B]5x1g € cortes fundamentais [Q |sx4¢ podem ser encontradas
integralmente no APENDICE 1.

Seguindo a diante com o método, para construir as equagdes da estatica e da
cinematica, serd necessario conhecer as caracteristicas geométricas dos acoplamentos, que
estao inseridas no sistema por meio de helicoides, formando as matrizes de agdes € movimentos,

as quais serdo mostradas a seguir.
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52 MATRIZES DE ACOES E MOVIMENTOS UNITARIOS E SEUS HELICOIDES
Os helicoides devem ser montados de acordo com suas posi¢des em relacao a origem

do sistema e com suas dire¢des unitarias. A Figura 5-6 mostra como estdo dispostos os

acoplamentos.

Figura 5-6: (a) Posicao das juntas no mecanismo e (b) dimensdes dos componentes.
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x(h,c‘)
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Xa hy,, xbf. Xg Xaq Xe
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Ye | o i VTN + €
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a
N
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Fonte: do autor

Para a constru¢do dos helicoides € necessario saber os vetores de posicdo dos

acoplamentos (fo) e os vetores de diregdes unitarias (§). As coordenadas de cada acoplamento

para a elaboracao de seus vetores de posi¢cao estdo na Tabela 5-3.

Tabela 5-3: Tabela de diregdes unitarias e vetores de posi¢do dos acoplamentos.

(z=0)
Junta Coordenadas
Eixo

f Xf 3

Vr —tana * (15 + rymin/(sina))+Ah
h Xp 2 *x13

Vh yf + lz + Ah
c Xc 2 *x13

Y Yr

Xp 0
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b Vb Yr
a Xq —Timin SINQ
Va Vf — AR + Typin cOS a
g Xg 3*1y
Vg Yr
d X4 4 %14
Ya Yr
B Xe 4 %13 + Tsmax SINQ
Ve V5 —Ah — T5pax COSQ

Fonte: do autor.

Em que Ah ¢ a posi¢ao do atuador linear, a qual devera variar ao longo das iteragdes
da simulacgao.
ApoOs conhecer os vetores de posi¢dao e as dire¢des unitarias dos acoplamentos, €

possivel dar inicio a montagem de seus helicoides, a iniciar pelos heligiros.
5.2.1 Heligiros e matriz de movimentos unitarios
As dezoito possibilidades de movimento que formam o grau de liberdade bruto

(F =X7.,f; = 18) dardo origem a dezoito heligiros, construidos de acordo com a equagio

(3.39), do capitulo 3.2.5.

Heligiro de rotacdo pura (h = 0) Heligiro de translagdo pura (h = o0)

r / 0
N \

N t S R 0 0

M — ol il M= o [={e (5.05)

Sy x§ “, S

v v
w w*

Com excecdo do acoplamento prismatico, todos os demais acoplamentos sao de

rotacao pura, com passo (4) igual a zero, como mostram as equagdes a seguir.



Junta (@); (h = 0); $¥ = (§7)

/ [sin al

> cosa

gsy _ Sy“ 0

o = R = e
SOa X Sya k ;C,Z % [Slnal

Junta (e); (h = 0); 8 = (3) Junta (h); (h = ); § = (37)

sina

cosa \
I
-
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(5.06)

(5.07)

(5.08)

(5.09)
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Junta (d); (h=0); $¥ =(3; $ $7)

1 0 0
(o) (1) (o)
1o ] o | _ 1 5.10
$e = | $) =1 ... | s =1 ... (5.10)
0 0 Va
—Vd Xd 0
Junta (F); (h=0); 8 = (3 8 §)
cos ¢ —sin ¢ 0
/ sin B¢ \ / cos B¢ \ / 0 \
. 0 s 0 SO B 5.11
3 ! 5 = ! ! go=| .| O
—x;
Xg sm[)’f Yf €os Br /i 51nﬁf+xf cos B¢ 0
Junta (g); (h=0); $¥ =(%; § $7)
cos By —sin g, 0
sin f, \ / cos By \ 0 \l
o 0 | 5 0 | M EREEE
I

./ . (

= | - | ||
Y

\ \ J )

Xg sin By — yg cosﬁg Vg sin By +x cos By 0

Uma vez montados os heligiros, segue-se para a constru¢do da matriz de movimentos

unitarios [M D] AXE? atentando para seguir a mesma ordem que as matrizes de cortes e circuitos

usam para a disposi¢ao dos helicoides, como mostra a equacao (5.13).

[Mp],... = [8Y §¥ §¥ ... e $M] (5.13a)
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34 s s S

sina 1 0 0 1 0

cosa 0 1 0 0 0

0 0 0 1 0 0

[MD] = T T T T (5.13b)
6x18 .

0 0 0 Ve 0 0

0 0 0 —x. 0 1

[ x,cosa — y, sina =y, X, 0 —Va 0

A matriz de movimentos unitarios ([IW D]6><18) pode ser conferida integralmente no

APENDICE 2. Ao ser multiplicada pelo vetor de magnitudes dard origem a matriz de
movimentos [Mp]gx13g, caracterizando o estado cinematico do mecanismo.

[Mplexis = [MD]sxw{?M}mm (5.14)

Contudo, para se conhecer as magnitudes ¢ necessario resolver o sistema de equagdes
da cinematica, empregando a matriz de movimentos unitdrios em rede, a qual serd montada na

secao 5.3.
5.2.2 Heliforcas e matriz de a¢oes unitarias

Seguindo os mesmos passos aplicados nos heligiros, constroem-se as heliforcas $4,

de acordo com a equacao (3.42) da secgdo 3.2.5.

Heliforca de forca pura (h = 0) Heliforca de momento puro (h = o)
R R*
S\ f5xE 2 BV
T 0 X T 0
$4=1 = [=] $4=( = (5.15)
U F 0 0
|4 0
w 0
O mecanismo possui grau de restrigdes bruto C = }7_; i + X7 cjq = 46,

considerando as agdes dissipativas e as forgas internalizadas.
Como ¢ um numero consideravel de helicoides a serem mostrados, a seguir serdo

exemplificados as helifor¢as dos acoplamentos a, b e h, por serem de tipos diferentes. A junta
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a ¢ do tipo rotativa, possui cinco restrigdes passivas e duas ag¢des internalizadas, um torque de
entrada e um torque dissipativo. O total de heliforcas est4 localizado no APENDICE 2, ao final
do trabalho.

3 SR TS TS T gl g% g
Junta (@) $2 = (85 33, S S 8008, 8°)
Momento puro (h = 0)

Forga pura (h = o)

0
/ (8
~ Soa X Sxa | x,sina —y, cosa | | x4 cosa—y,sina |
§Ue = . = | | = | |
S cos a sina
\ —sina / \ cosa / (5.17)
0 0
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CdA_ (R T T aUe gV e
Junta (b); %} = ($b1§i Sopi Sopi 55" 3, B )

Momento puro (h = 0)
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}! |

bDi k -
0

Junta (b) Forga pura (h = o)

0
—
[
(U
(=]

. =
~N
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Junta (h); $f = (SASQ" @iy 5§ gﬁ-nt @;VLVZ)
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o .
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Il
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Il
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OO
~N_
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Il
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o = O
_/
)
N
Il
—
=0 O
~N_

—
oo

R §0h X §xh —Yh R Xp i I/ 0 \I
$p = ( ......... > = ... §r = §p = Ik ...... )l (5.20)

Com todos as heliforcas montadas segue-se para a construcdo da matriz de agdes

unitarias [AD] 2xc> €OMO mostram as equagoes (5.21) e (5.22).

[Ab],.. = [54 $4 $4 ... e $4] (5.21)
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A A SO S Son:
rcosa  sina sina 0 0 1 ]
—sina cosa cosa O 0 0
X 0 0 0 1 xgsina—y,cosa 0
[AD]6><46 = e e e e (5.22)
0 0 0 0 cosa 0
0 0 0 0 —sina 0
L 0 0 0 0 0 0 .

A matriz de agdes unitarias ([A D]6x46) também pode ser encontrada na integra no

APENDICE 2. Ao ser multiplicada pelo vetor de magnitudes daré origem a matriz de agdes

[Aplexae, caracterizando a estatica do mecanismo.

[Aplexas = [AD]6X46{$A}46X1 (5.23)

Obtidas as matrizes de movimentos e a¢des unitarias, o passo seguinte sera combina-
las as matrizes de cortes e circuitos dando forma as equagdes constitutivas da cinematica e da
estatica, as quais sintetizam as leis de Kirchhof, como foi explicado no capitulo 3. A seguir,

sera mostrado como tais matrizes foram montadas.
5.3 MATRIZES EM REDE E EQUACOES CONSTITUTIVAS

Para que se possa incorporar as relagdes implicitas nas matrizes de cortes e circuitos
nos sistemas de equacgdes da estatica e da cinematica, ¢ necessario multiplicar a matriz de
movimentos unitarios pela matriz de circuitos, e a matriz de a¢des unitarias, pela matriz de

cortes. Como resultado serdo obtidas as matrizes de A¢des Unitarias em Rede ([/i N]3 )ede

0X46

Movimentos Unitarios em Rede ([M N] ). Devido as dimensdes das matrizes aqui tratadas,

18x18

nesta secao apenas sera descrito como se deu a sua montagem, de modo que ambas podem ser
encontradas no Apéndice 2, ao final deste trabalho.

Na elaboragdo do sistema de equacdes da cinematica, a matriz de movimentos deve
ser multiplicada por cada uma das linhas constituintes da matriz de circuitos, deste modo, a
matriz de movimentos unitarios em rede sera o resultado da disposicdo vertical de cada

submatriz resultante das multiplicacdes, como mostram as equagdes (5.24) e (5.25).
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[MN]G 3x18 |[ D]e «1g- 2109 {[BM 12]1><18}| (5.24)
LMb],, ¢ diag {[BM l3]1x1s}J6 ixis

sina 0 0 0 0

cosa 0 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 0 0 0
0 0 0 0 0

XqaCOSa — Y, Sina 0 0 0 0
0 1 0 0 0 0
0 0 1 0 0 0
0 0 0 1 0 0
[My], e = 8 oe . (5.25)
Ve

0 0 0 -x 0 1
0 =Y Xc 0 0 0
0 0 0 0 -1 0
0 0 0 0 0 -1
0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 Ya ~Xa  Jigxis

Com a matriz completa, estd montado o sistema de equacdes que levara a solugdao do
estado cinematico do mecanismo.

Sistema de equacdes da Cinematica:

[MN]18><18{¢)M}18><1 - {6}18><1 (5.26)

De forma andloga, ¢ obtida a Matriz de Ag¢des Unitdrias em Rede [AN]3OX46’

multiplicando a matriz de a¢des unitérias, por cada uma das linhas da matriz de cortes, na forma

diagonalizadas, como mostra a equacao (5.27).
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1] 45 i {[0a0]
[AD]ex%d‘“g {10a2], )
[An], 556 = | Ab] rue diag {[QA_13]1x46}
[4b], 0 @109 {[Qua sl )
{ J

[AD]6><46 dlag QA—15]1X4-6

(5.27)

~6.5X46

Como resultado, sera obtido o sistema de equacgdes da estatica, representado pela
equagao (5.28).

Sistema de equacdes da Estatica:
[AN]30X46{$A}46><1 - {6}30><1 (5.28)

O proximo passo deve ser identificar as variaveis de entrada e as equagdes
redundantes, que podem ser eliminadas. O nimero de variaveis de entrada pode ser considerado
igual ao numero de varidveis linearmente independentes. Para as equacdes da cinematica, ¢
igual ao grau de liberdade liquido (Fy ), obtido da subtracao do grau de liberdade bruto (F) pelo
posto da matriz de movimentos em rede (my), ao passo que para a estatica, € igual ao grau de
restri¢des liquido (Cy), calculado da subtracdo do grau de restricdo bruto (C) pelo posto da

matriz de a¢des unitarias em rede (m.), como € mostrado a seguir.

Fu=Fomy (5.29)
Fy=18—14 = 4 '
CN:C_mC (530)

Cy=46-30=16

Ao olhar para a cinematica, em uma primeira analise, pode-se dizer que existem 4
variaveis independentes no sistema. Contudo, sabe-se que este mecanismo foi concebido para
ter dois graus de liberdade, um grau sendo a entrada de poténcia de eixo que o mecanismo ird
transmitir e o segundo grau, o atuador utilizado para controlar as variagdes de transmissao.

Portanto, em vez de tirar equagdes do sistema, sera tomado emprestado o mesmo

método aplicado a estatica, proposto por LAUS, SIMAS E MARTINS (2012), ao utilizar
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equagdes de estado, criando uma Matriz de Movimentos Aumentada ([D,]). Este mesmo
método serd empregado para a resolugdo do sistema de equagdes da estatica, gerando a Matriz

de A¢des Aumenta ([D,]).
54 EQUACOES CONTITUTIVAS

Conforme anteriormente mencionado, serd aplicada a metodologia da matriz
aumentada, a fim de determinar o sistema de equagdes. Para sua construcao ¢ preciso adicionar
equagoes que criem relagdes entre as variaveis, reduzindo o niumero de variaveis independentes.

Como se busca um mecanismo de dois graus de liberdade, para a solucdo da

cinematica, serdo empregadas duas equacdes de estado.
5.4.1 Equacdes da cinematica

Ao aplicar escalonamento pelo método de Gauss-Jordan na matriz de movimentos
unitarios em rede ([IW N]), confirmou-se a existéncia de quatro varidveis linearmente
independentes; duas relacionadas as velocidades na diregdo r(,y, uma relacionada a velocidade
S(x,y) €m um dos acoplamentos de entrada ou saida, e a quarta podendo ser a velocidade vy,
do atuador linear ou uma rotagao t,y em um dos acoplamentos g ou f.

A independéncia das velocidades na diregao 7(, condiz com o comportamento real do
mecanismo, descrito no capitulo 4, uma vez que estas rotagdes ocorrem na direcao
perpendicular aos seus contatos, sem gerar deslocamentos, tornando-as linearmente
independentes.

Assim, optou-se por adotar como varidveis de entrada as velocidades (s(q)) € (V(n)),
por serem as juntas de entrada do mecanismo, e as velocidades 74y € 1(f), para a aplicagdo de
relagdes de dependéncia por equagdes constituintes, de acordo com a segao 3.2.8.

Portanto, devem ser adicionadas a Matriz de Movimentos Unitarios em Rede

([MN] ), duas equacdes que relacionem as velocidades na direcdo 7, as velocidades nas
18x18

diregdes s, de g e f, de modo que, optou-se pelos acoplamentos b € d, por serem responsaveis

por direcionar as velocidades das esferas.
Na primeira equagdo foi relacionada a componente na direcao x, da velocidade de

entrada s,, com a mesma componente da velocidade angular (sf) da esfera 3, onde a diferenga
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entre as duas resultantes sera o escorregamento circunferencial (spin) no acoplamento b, como

mostra a equagao (5.31).

Eq. constitutiva I: SgSina — 1, + spsinffr = 0 (5.31)
colunas: Sa T S¢ .
Linha 19.: [ (sina) ... (1) ... (sinﬁ’f) ]

Usando a mesma analogia, foi montada a segunda equacdo constitutiva, para

determinar a velocidade r; em fun¢@o dos acoplamentos g e e, de acordo com a equacao (5.32).

Eq. constitutiva 2: —Tq + Sgsinfy + sesina =0 (5.32)
colunas: Ta Sg Se
Linha 20.: [(—1) (sinﬁg) v (sina) ... ]

Estas equacgdes assumem que ndo ha escorregamento por spin em b e d, e foram
elaboradas com base nas relagdes geométricas entre os elementos do mecanismo, mostradas na
Figura 5-6 e Figura 4-9, com seus valores disponibilizados na Tabela 4-3 da se¢ao 4.

Outras relacdes poderiam ser aplicadas para a determinagdo do sistema, porém as
equagoes escolhidas se mostraram mais praticas de verificar manualmente.

Para adicionar ambas as equag¢des a Matriz de Movimentos Unitarios em Rede

([M N]18><18)’ deve-se acrescenta-las ao final da matriz, na forma de duas novas linhas, em que

0s termos presentes nas equacdes constitutivas 1 e 2 devem ocupar suas respectivas colunas,
com as demais sendo preenchidas por zeros.

Uma vez montada a Matriz de Movimentos Aumentada ([Dy;],0x18) €, conhecendo as
magnitudes das variaveis de entrada, ¢ possivel resolver o sistema, neste caso, por meio da

multiplicagdo do espaco nulo de [Dy]0x15 pelo vetor das magnitudes de (g € v(p).

5.4.2 Equacdes da estatica

O método da matriz aumentada ¢ o mesmo para os problemas da estitica e da

cinematica, havendo diferenca apenas na quantidade de equagdes utilizadas.
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Na cinematica, buscava-se duas varidveis independentes, para uma matriz de dezoito
variaveis e posto my = 14, ja no problema da estatica, a Matriz de A¢des Unitarias em Rede, ¢
constituida de quarenta e seis variaveis (C=46), com posto m, = 30. Considerando que se
deseja duas variaveis de entrada, serd necessario adicionar quatorze equagoes constitutivas para
a determinagao do sistema.

Como ponto de partida, foram retiradas todas as agdes internalizadas da matriz

[A N]30x46 e entdo, realizado seu escalonamento pelo método de Gauss Jordan.

A matriz resultante, constituida de trinta colunas, por trinta linhas, apresentou posto
m, = 28 e mostrou que as varidveis linearmente independentes eram as for¢as U, e V,. Para
tirar a prova, foram trocadas as posi¢des das colunas dos acoplamentos a ¢ e, de modo que
desta vez, as variaveis independentes foram U, e V,. Com isto, comprovou-se que as for¢as nos
acoplamentos a e e eram responsaveis pela determinacdo do sistema estatico, desconsiderando
as perdas e forgas internalizadas.

Por ja estarem relacionadas ao eixo de entrada, optou-se pela forca U,, integrando a
primeira equacdo constitutiva, e V,, servindo como a primeira variavel de entrada.

Sabendo que a segunda entrada serd o torque S,g,:, conclui-se que restam treze

equagoes a serem adicionadas, como mostra a Tabela 5-4.

Tabela 5-4: Equacdes constitutivas da estatica.

Ordem Equacio de Estado
Eq.1 U, — Uycosa =0 (5.32)
Eq.2 U, + Upcosa = 0 (5.33)
Eq.3 Uy — U =0 (5.34)
Eq.4 Reai — UcSpine = 0 (5.35)
Eq.5 Saait UgKy = 0 (5.36)
Eq.6 Seait UK, =0 (5.37)
Eq.7 Scai+ Ulr, =0 (5.38)
Eq.8 Sqai+ UgCrg =0 (5.39)
Eq.9 Spai+ UpCry = 0 (5.40)
Eq.10 S¢ai— WrKe = 0 (5.41)
Eq.11 Sgai— WyKy = 0 (5.42)

Eq.12 Ty ai — UpKp,,, = 0 (5.43)
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Eq.13 Taai — UaKag,, = 0 (5.44)
Eq.14 Te qi + UcKcRol =0 (5.45)

Fonte: do autor

As constantes K, K., Ky € Ky, sdo os coeficientes de atrito dos mancais das juntas a
e e, e dos mancais esféricos f e g, ja& multiplicados por seus respectivos raios equivalentes,
dados pela equagdo (3.27). Os coeficientes Cr., Cry; e Cr, foram obtidos por meio da
multiplicagdo dos indices de microescorregamento (S, , $q, € &p, ) pelos raios equivalentes de
suas juntas e pelo coeficiente de atrito. Por sua vez S,;,, . representa o coeficiente de resisténcia

ao spin e ¢é calculado pela divisdo do momento (M¢j), pela for¢a normal (Fy ). Os coeficientes

KbRol’ K

cror € Kag,, Teferem-se a resisténcia ao rolamento livre (sem tragdo na direcdo de
ol Rol

movimento), considerados como 0,003, valor similar a aproximagdes obtidas por TABOR

(1955) e JOHNSON (1985).
5.5 RESOLUCAO DOS SISTEMAS DE EQUACOES

Os sistemas de equagdes foram resolvidos pela multiplicagdo dos espacos nulos das
matrizes aumentadas, pelos respectivos vetores de magnitudes de suas varidveis de entrada,
como mostrado na se¢do 3.2.8, sendo obtidas como resultado as magnitudes das forcas e
velocidades para cada junta, as quais, ao multiplicarem as matrizes unitarias, deram origem a
Matriz de Movimentos ([Mp]¢x1g) € @ Matriz de A¢des ([Ap]gx4s), disponiveis no APENDICE

3, juntamente com suas respectivas magnitudes.
5.6 CALCULO DAS POTENCIAS E EFICIENCIA GLOBAL

As poténcias de entrada e saida foram obtidas de acordo com a equagdo (3.67) da se¢do
3.2.9, e a eficiéncia global do mecanismo, seguindo a equagdo (3.68). J4, as poténcias
transferidas e dissipadas pelos acoplamentos, foram calculadas por meio das equagdes (3.69) e

(3.72), com as respectivas eficiéncias dadas pela equagado (3.73), como mostra a Tabela 5-5.
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Tabela 5-5: Célculo das poténcias e eficiéncias para os acoplamentos.

Acoplamento Poténcia P Eficiéncia 5

a P, =54 §Mo N = (54 - $7°)/($orne $1°)
b P, = - §M0 np = (85 $5°)/($5 - $1°)
¢ P, = §4. Mo ne= ($8-$,°)/(88" $5°)
d Py =4 M0 na= (84 $5°)/(84- $5°)
‘ Po=sio st = (8480 /(52,, 80)
f Pr=$4- 0 np=1-(37$5°)/(85 - $5°)
g Py=80- 80 mg=1-(858,°)/(s¢ $1°)

CVT Poai = $24+ $20 nevr = — (88 $20/ ($fi-nt $24)

Fonte: do autor

Na Tabela 5-5, os elementos $j‘ representam a soma de todas as helifor¢cas em um determinado

acoplamento j, ao passo que cada heligiro $f° ¢ uma coluna da Matriz de Movimentos

Absolutos ([My]exs), representando as velocidades do corpo n.

5.7 CALCULO DOS AQUECIMENTOS E TAXAS DE DESGASTE
As elevagdes instantaneas de temperatura (AT) nos acoplamentos foram calculadas por

meio da equagdo (3.37b), ao passo que as taxas de desgaste por revolucdo (d*) foram obtidas

aplicando a equagao (3.34c), como mostra a Tabela 5-6.

Tabela 5-6: Calculo do aquecimento e taxa de desgaste nos acoplamentos de tragdo.

Acoplamento  Aquecimento AT Taxa de desgaste d*
b AT, = P, /4rpk,, d*'y = KgFy &, (2nrs)/Hy As
c AT, = P./Atcky, d'c= KqFy§c(2mrs)/Hg As
d AT, = Py /Atk,, d'g= KyFy&;(2mr,)/Hy As

Fonte: do autor
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2 b

Onde o indice de escorregamento total do acoplamento ¢ é: &', = &, + ¢, 3a0 €@

taxa de desgaste de cada esfera sera a soma dos desgastes causados por cada um de seus

d*'p  d*¢

g . d*q , d*
acoplamentos, divididos por dois: d*; = + <
5 3 2 2

e:d", = -+ TC Esta divisdo deve-se a

atribuicdo da mesma dureza e resisténcia ao desgaste para todos os componentes de
transmissdo, o que, em teoria, implicaria na distribuicdo igualitdria do desgaste entre as

superficies em contato.
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6 RESULTADOS DAS SIMULACOES

Os resultados das simulagdes descritas nas segdes 4 € 5 serao apresentados na presente
secao.

Serdao mostrados (se¢do 6.1 a 6.6) os comportamentos dos modelos base MA, MB, MC
e MD, sendo dispostos indices de escorregamento, torques dissipativos, perdas de poténcia,
aquecimento, taxa de desgaste e eficiéncia dos acoplamentos de tragdo (b, c e d), de acordo
com os angulos de inclinagdo dos cones (@) e variagdes das relagdes (is).

Na sec¢do 6.7, serdo comparadas as eficiéncias globais dos mecanismos, suas massas e
dimensdes, apontando para a existéncias de provaveis condi¢gdes limitantes. Ainda, serd
comentada a influéncia das consideracdes adotadas sobre os resultados, em razao das limitagdes
no modelo tedrico e da caréncia de dados experimentais para sua validagao.

Somente o comportamento dos acoplamentos b, ¢ e d foram dispostos nas segdes
citadas, haja vista que os demais ndo sofrem interferéncia direta das variagdes dos parametros
dimensionais (a, n. e 1,.).

Ao final deste trabalho, no APENDICE 3, podem ser encontradas as forcas e

velocidades para todos os acoplamentos.

6.1 RELACOES DE TRANSMISSAO, TORQUES E VELOCIDADES

As relagdes de transmissdo variaram dentro da faixa de 1:2 a 1:0,5 de forma igual
para as diferentes versdes do mecanismo. Na Figura 6-1 observa-se que as relagdes de rotacao
sdo inversamente proporcionais as relagdes de torque, as quais sdo iguais as relagdes de

transmissao.
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Figura 6-1: Torques e rotacdes de saida, conforme relagdes de transmissao.
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Torques e velocidades dos acoplamentos de entrada e saida, também se comportaram
de maneira igual para as diferentes variantes, contudo, suas efici€éncias de transmissdo
apresentaram alteracdes, tanto para valores globais quanto para os contatos internos, como sera

mostrado nas proximas segoes.

6.2 ESCORREGAMENTOS NOS CONTATOS

Conforme mencionado anteriormente,

ja

longitudinais e laterais foram ignorados, tanto pela capacidade de auto alinhamento dos

escorregamentos  macroscopicos
acoplamentos de transmissao, quanto pela relagdo entre forcas normais e forcas tangenciais,
que impedem o escorregamento total entre as superficies.

Nota-se que o creep longitudinal apresentou maior sensibilidade a alteragdo das
relacdes de transmissdo (i), €, em menor intensidade, 8 mudancga do fator dimensional A,., por
ter influéncia sobre os raios equivalentes dos acoplamentos (R, ) e sobre as for¢as normais (Fy ).

Porém, devido a proporcdo entre forgas normais e tangenciais ser constante, tais
escorregamentos se mostraram indiferentes as variagdes dos angulos de inclinagao dos cones e
do niimero de contatos, permanecendo iguais entre estes subgrupos. J4 o comportamento de
spin (@), sofreu influéncia das relagcdes de transmissao (i;-), do fator dimensional A, e,

principalmente, dos angulos @, como mostram os graficos da Figura 6-2.
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Figura 6-2: Indices de escorregamento nos acoplamentos dos modelos de base.
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Verifica-se que, a medida que as relagdes de transmissdo diminuem, o creep decai de
forma menos intensa para os acoplamentos d, pois, com o deslocamento das esferas, apesar de
haver redug¢do igualitaria das forcas em todos os contatos, os raios equivalentes (R,) variam de
forma diferente, crescendo em b, mantendo-se constante em ¢ e reduzindo em d, provocando a
retracdo mais acentuada da area de contato neste ultimo. Ao considerar que, para Fr,./uFy
constante, o microescorregamento ¢ proporcional a forga de atrito dividida pelo raio da area de
contato ao quadrado (¢ o« uFy/ ajz) - equacao (3.25) -, espera-se que o decréscimo mais
acelerado do raio de contato em d, compense parte do decaimento da for¢a normal, levando a
menor varia¢ao em seus indices de creep.

Assim, os indices de creep decaem por influéncia da diminuicdo das relagdes de
transmissdo e, em menor propor¢ao, com o aumento do fator A4,..

Por sua vez, os valores de spin, em primeira instancia, decaem com a diminui¢do das
relagdes de transmissdo, que ocasiona a redu¢do das forcas normais e dos raios de contato,
porém, este efeito ¢ suprimido pela variacdo da diferenca entre as diregdes de rotacao das
esferas, com seu valor minimo atingido nas relagdes de 1:1 (a 2000 RPM no eixo de saida),

quando estas dire¢des estdo paralelas.
6.3 PERDAS NOS CONTATOS

As perdas de poténcia nos acoplamentos de tracdo sdo decorrentes dos
escorregamentos e das forcas de resisténcia que se opdem a eles, desconsiderando-se outros
fendmenos no modelo de analise, como por exemplo, histerese nas deformagdes elésticas. Por
conseguinte, os torques e poténcias dissipativas deverdo resultar da sobreposicao dos efeitos de
creep € spin nos contatos, tornando o comportamento das perdas semelhante a eles, conforme

graficos da Figura 6-3.
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Observa-se que para os contatos b e d, as perdas sdo governadas pelo
microescorregamento, enquanto que no contato ¢, o aparecimento do spin domina as condigdes
de dissipacdo, com excecdo dos modelos MC-30° e MD-30°, nos quais, devido aos menores
indices de spin, a poténcia dissipada sofre maior influéncia do microescorregamento.

Embora as taxas de microescorregamento e torques dissipativos nao sejam afetados
pelas inclinagdes dos cones (a), pode ser observado que ha variagdo nos niveis de poténcia
dissipada. Isto ¢ explicado pelas diferentes velocidades das esferas, influenciadas por suas
dire¢des de rotacao (S5 € ), as quais determinam as distancias radiais dos contatos até seus
eixos, conforme Figura 4-6.

Em decorréncia da variagdo das forgas dissipativas, a forca empregada pelo atuador,

necessaria para movimenta-las também ¢ afetada, como mostra a Figura 6-4.

Figura 6-4: Forcas empregadas pelos atuadores lineares, para os diferentes modelos.
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As forgas foram calculadas para um intervalo total de 10 segundos entre o inicio e o

final do deslocamento, no entanto, suas magnitudes deverao mudar para diferentes intervalos

de tempo.
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Percebe-se que seguindo os torques dissipativos, as forcas de atuagdo sdo pouco
afetadas pelas variagdes dos angulos a, porém sofrem interferéncia fator A,. e, em maior grau,

pelo numero de contatos, ja que impactam diretamente nas for¢as normais de compressao.

6.4 AQUECIMENTO

No presente estudo, foi considerado que toda a poténcia consumida pelos
escorregamentos serd dissipada na forma de calor, o qual ¢ distribuido igualmente entre o par
de superficies, como assumido na equagao (3.37b).

Por este motivo, o aquecimento instantdneo decorrente sofre influéncia direta dos
escorregamentos. Além disso, as extensdes das areas dos contatos também exercem papel
importante, pois, juntamente com a condutividade do material, determinam a resisténcia térmica
do contato. Seu efeito pode ser identificado ao comparar as elevagdes de temperatura nos

acoplamentos d (Figura 6-5), ao mesmo tempo em que decrescem os valores de poténcia

dissipada, mostrados na Figura 6-3.

Figura 6-5: Variacao instantanea de temperatura nos contatos dos modelos de base.
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Nos acoplamentos ¢, dado que as éareas de contato se mantém constantes, o
aquecimento instantdneo nestes pontos ¢ regido pela magnitude das perdas, ao passo que em b
o decréscimo das dissipacdes soma-se ao aumento das areas de contato, favorecendo a queda
das taxas de aquecimento.

De acordo com os resultados apresentados, observa-se que as variagdes de temperatura
se mantiveram abaixo de 150 K para todas as variantes com inclinagdo de 30° e para o modelo
D, com inclinagao de 45°. Em todos os demais, a elevagdo instantdnea de temperatura
ultrapassou este valor.

No entanto, considerando que a depender da eficiéncia do sistema de arrefecimento, ¢
possivel que as temperaturas dos componentes se mantenham na faixa dos 373K (100°C), uma
elevacao de temperatura de 150K, mesmo que por um minimo instante, pode levar a sérias
degradagdes das propriedades do material. Deste ponto de vista, somente o modelo MD-30°
poderia ser cogitado para aplicacdo nas condi¢des de trabalho adotadas, com picos de elevacao
inferiores a 90K (90°C), os quais, ao considerar as temperaturas nos componentes proximas a
373K, implicariam em picos de até 463K (190°C).

Ressalta-se que os valores instantaneos de AT nao dependem das temperaturas do

ambiente e dos corpos, tampouco do fluxo de calor dissipado para o meio externo, uma vez que
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se considera uma passagem infinitesimal de tempo, levando-se em conta apenas as resisténcias

térmicas, calculadas para os contatos, e as perdas geradas nos acoplamentos .

6.5 DESGASTES

Outra consequéncia dos escorregamentos, sobretudo em regime de atrito sem

lubrificagdo, sdo os desgastes das superficies. A Figura 6-6 mostra as taxas de desgaste por

rotagdo (d*), calculadas para cada acoplamento, de acordo com a equacgdo (3.34c¢).
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b) indices de desgaste por rotagio nos contatos de tragio dos modelos MB.
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Devido as maiores magnitudes do spin, nota-se que os indices de desgaste nos contatos

¢ podem chegar a ser 3 vezes maiores que aqueles encontrados nos contatos b e d, onde ha

apenas a presenca de creep, percebe-se, ainda, que para todos os contatos, os indices de desgaste

decrescem com o aumento da velocidade de saida, acompanhando a reducdo das forgas normais,

o que indica seu papel predominante sobre este fendmeno.

Para melhor compreender a durabilidade estimada para os componentes, em fun¢do de

seus indices de desgaste, pode-se definir um limite para a profundidade de sulco nos
componentes e usa-lo para encontrar a quantidade estimada de ciclos que o mecanismo podera

suportar, conforme Tabela 6-1.
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Tabela 6-1: Vida das esferas, de acordo com suas taxas de desgaste (d*), para uma relacio de
transmissao média de 1:1.

Modelo [iifcii] FNormal [N] d}ﬁfﬁ?s [c‘ilci:loas] [1?2:;]
MA-30°  1,30E-09 2012 46105 3,85E107 139,08
MA-45°  1,52E-09 201,2 4717,7  329E+07 116,29
MA-60°  1,68E-09 201,2 48225  2,96E+07 102,41
MB-30°  1,13E-09 153,5 4609,8 89E+07 159,28
MB-45°  1,33E-09 153,5 4717 3,77E407 133,18
MB-60°  1,47E-09 153,5 48218  339E+07 117,29
MC-30°  1,16E-09 172,4 6084,5  432E+07 11822
MC-45°  1,33E-09 172,4 6166,1 3,77E+07 101,93
MC-60°  1,45E-09 172,4 62467  3.44E+07 91,73
MD-30°  1,01E-09 131,6 60808  4.94E+07 13548
MD-45°  1,16E-09 131,6 6162,4  432E+07 116,80
MD-60°  1,27E-09 131,6 6243 3,94E+07 105,10

Fonte: do autor

Os valores de vida apresentados na Tabela 6-1, representam o niimero maximo de
rotacdes e a durabilidade equivalente das esferas até atingir o limite de desgaste, neste caso,
arbitrado em 0,05mm, ou 50 microns.

Visto que os indices de desgaste podem variar em mais de 100%, de acordo com a
relacdo de transmissdo, os calculos se deram para uma relacdo de 1:1, por se acreditar que esta
provavelmente seria a relagdo mais frequente de utilizacao e por seus indices estarem em um
patamar intermediario.

De acordo com os resultados, ¢ possivel perceber que os desgastes dos componentes
se comportam de forma diferente das dissipagdes e escorregamentos. Os modelos MB
apresentaram as maiores vidas, com média de 136,6 horas, seguidos pelos modelos MA, com
média de 119,3 horas, e pelos modelos MD, suportando 119,1 horas, com o pior desempenho
ocorrendo para o grupo MC, com média de 104 horas. Apesar dos menores indices de desgaste,
os modelos MC e MD, mostraram vidas inferiores aos modelos MA e MB, demonstrando que
o fator A, exerce a maior influéncia sobre a resisténcia ao desgaste.

Contudo, ¢ importante ressaltar que tais valores sdo apenas estimativas, servindo como

mais um parametro de comparagdo entre os modelos, uma vez que as reais condi¢des de
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desgaste ainda nao sdo bem compreendidas teoricamente, tampouco se dispde de coeficientes
de atrito e de desgaste, que sejam estatisticamente representativos em estimativas de vida como
esta, onde ndo sdo detalhados fatores como: rugosidade média de superficie, forma e

distribuicdo dos picos de rugosidade, energia superficial e afinidade quimica dos materiais,

entre outros.
6.6 EFICIENCIAS DOS ACOPLAMENTOS

As eficiéncias dos acoplamentos foram calculadas com base em suas velocidades de
rotagdo, torques transmitidos e torques dissipativos, gerados pelos escorregamentos, como
apresentado nas segoes 3.2.9 ¢ 5.6.

Nos graficos da Figura 6-7 € possivel observar que, como esperado, as poténcias
dissipadas crescem proporcionalmente aos indices de escorregamento e, por consequéncia,

resultam na queda da eficiéncia.

Figura 6-7: Eficiéncias dos acoplamentos de tracdo dos modelos de base.
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d) Eficiéncias dos acoplamentos de tragao dos modelos MD.

Os piores desempenhos foram apresentados pelos modelos MA e por aqueles com

inclinagdes de 60° nos cones, em decorréncia de seus maiores indices de spin, nos contatos c.

De forma geral, devido suas perdas serem governadas pelo microescorregamento, as

eficiéncias dos acoplamentos b e d apresentaram pouca ou nenhuma sensibilidade as variagdes

do numero de contatos (n.) e das relagdes dimensionais (A,), sofrendo leve influéncia dos

angulos de inclinagdo («) e, em maior propor¢do, das relagdes de transmissao.

Para os contatos ¢, seguindo o comportamento dos escorregamentos, sobretudo do

spin, as eficiéncias foram maiores para os conceitos MC e MD, enquanto que, por influéncia

do menor fator 4,., os modelos MB e MA obtiveram eficiéncias inferiores, além de sofrerem

maior variagcdo em fun¢do dos diferentes angulos «a.
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6.7 COMPARACAO ENTRE OS MECANISMOS ESTUDADOS

Conforme previam os modelos teoricos apresentados na sec¢ao 3.1, variagdes

dimensionais interferem  diretamente

nas

magnitudes  dos

escorregamentos e,
consequentemente, nas eficiéncias de transmissdo. Nos graficos da Figura 6-8, a influéncia das
inclinacdes dos cones e das relagdes de transmissao sobre as eficiéncias globais pode ser

observada para cada modelo.

Figura 6-8: Eficiéncias globais de transmissdo para MA, MB, MC e MD, de acordo com os
angulos a e as relagdes de transmissao.
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Os valores das poténcias de saida, em funcdo das rotagdes de saida, estdo dispostas no

grafico da Figura 6-9.
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Figura 6-9: Poténcias de transmissdo, para os angulos « e as relagdes de transmissao.
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Verifica-se eficiéncias inferiores nas relagdes de transmissdao mais elevadas, em
consequéncia das maiores for¢as normais e suas forcas dissipativas decorrentes.

Além disso, € perceptivel que o niimero de contatos ndo altera as eficiéncias, pois os
mecanismos sdo dimensionados em sua funcdo, juntamente com os valores de torque e
coeficientes de seguranga. Entretanto, o aumento da inclinagao dos cones desloca as curvas para
baixo, visto que tem relacdo direta com o crescimento dos indices de spin. Por este motivo, a
reducdo do fator 4,., além de deslocar as curvas levemente para baixo, faz com que as eficiéncias
dos mecanismos se tornem mais sensiveis as variacdes dos angulos a, o que também pode ser
observado em relacdo as poténcias uteis no eixo de saida.

A fim de se encontrar o modelo mais adequado, foram estimadas massas e o diametro
total ocupado por cada transmissdo, entdo comparadas suas eficiéncias médias e listados
provaveis fatores limitantes de aplicagdao, como mostrado na Tabela 6-2. Para isto, assumiu-se
que os cones poderao ter alivios em suas geometrias, conferindo-lhes menor massa em relagao

a seu volume externo, considerado aqui, como 50% da massa que teriam, caso fossem corpos

macigos de aco.
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Tabela 6-2: Comparagdo entre eficiéncias médias (177), massas e diametros dos CVTs.

Modelo Massakg Didmetrom  Alturam 7 % Inviabilidade
MA-30° 42 81 0,424 0,394 95,08 AT em c e desgastes
MA-45° 27,94 0,340 0,357 94,57 AT em c e desgastes
MA-60° 19,34 0,367 0,345 94,14 AT em c e desgastes
MB-30° 40,48 0,370 0,344 95,08 AT em c e desgastes
MB-45° 26,59 0,349 0,312 94,57 AT em c e desgastes
MB-60° 18,57 0,321 0,302 94,14 AT em c e desgastes
MC-30° 60,98 0,455 0,403 95,42 AT em c e desgastes
MC-45° 37,36 0,434 0,346 95,21 AT em c e desgastes
MC-60° 23,72 0,406 0,322 95,08 AT em c e desgastes
MD-30° 57,25 0,398 0,352 95,42 desgastes
MD-45° 35,21 0,379 0,303 95,21 AT em c e desgastes
MD-60° 22,48 0,354 0,281 95,08 AT em c e desgastes

Fonte: do autor

Os diametros e alturas externas foram calculados em func¢ao dos raios dos cones ¢ das
esferas, levando em conta os angulos a ¢ desconsiderando demais estruturas, como carcagas,
coxins, selos, acoplamentos externos etc. Ja as eficiéncias dos modelos, foram obtidas das
médias para cada relagdo de transmissao.

Do ponto de vista das temperaturas nos contatos, utilizando a liga de ago para
rolamentos AISI-52100, somente o modelo MD-30° poderia ser considerado para aplicacdo.
Isto dependeria, ainda, da capacidade do sistema de arrefecimento em manter as temperaturas
dos componentes abaixo dos 100°C.

Excluindo esta limitagcdo, observa-se que a variagdo maxima na eficiéncia média de
transmissdo ¢ de 1,28%, entre MD-30° (melhor caso) e, MA-60° e MB-60° (piores
desempenhos), valor relativamente pequeno em comparacao a diferenca entre suas massas, que
partem de 18,57kg em MB-60°, para 19,34kg em MA-60°, chegando a 57,25kg para MD-30°,
208% maior que MB-60° e 196% mais pesado que MA-60°.

Analisando os indices de desgaste e as durabilidades calculadas para as esferas,
constata-se que, sem a adocdo de fluidos de transmissdo, estes fatores surgem como outro
complicador para a aplicagdo dos mecanismos, inviabilizando seu uso, j4 que suas vidas
calculadas (entre 91,73 horas (91h44min) e 159,28 horas (159h17min)) se mostraram bastante
reduzidas em relagdo ao que se espera de um CVT.

Os diametros ¢ alturas mudam com menor intensidade, contudo, seus valores sao
elevados, se consideradas as dimensdes normais de um motor de 10HP (7,3kW) ou de sistemas

que facam seu uso, como uma motocicleta de pequeno porte, por exemplo.
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O impacto dos fatores dimensionais (@, 4, € n.) sobre o desempenho dos mecanismos

¢ mostrado na Tabela 6-3.

Tabela 6-3: Influéncia dos fatores a, 4, € n, sobre o desempenho dos CVTs.

) n . ) Massa e
Fator Creep/Spin  Eficiéncia Desgaste  Aquecimento . .
Dimensoes

a -- -- -- S +++

n, /1 1 + ++ +

A, + + -—-- + --

Fonte: do autor
Na tabela acima, o sinal “ — * indica que o aumento do fator sob anélise provoca a

piora do indice mostrado sobre a coluna, enquanto que “ + “ representa o oposto, com “ // ”’
indicando a ndo influéncia sobre o correspondente indice.

A quantidade de sinais (+, + + e + + +), aponta para o peso do fator sobre as variagdes
do indice correspondente.

Portanto, ¢ possivel afirmar que para a obtengdao de melhor relagdo entre massa e
desempenho, deve-se buscar o maior numero de contatos possivel, buscando a reducao das
forcas de contato e, com isto, dos diametros dos cones e das esferas. Além disso, se forem
desconsideradas as limitacdes impostas pelo spin, maior responsavel pelo aquecimento nos
contatos, os dngulos a devem ser os maiores possiveis, pois seu crescimento tem baixo impacto
na eficiéncia e resisténcia ao desgaste em comparagdo ao seu efeito sobre a economia de massa
e espago. No entanto, sem que se encontre uma solugdo para a eliminacao do spin, a deve ser
mantido nos minimos patamares possiveis, contrariamente ao fator A,, que pelos mesmos
motivos, deve ser mantido nos maximos valores.

Por fim, devido a vida reduzida em relagdo ao desgaste e ao excessivo aquecimento
dos contatos ¢, nenhum dos modelos apresentou viabilidade de aplicagdo, contudo, uma vez
que se encontre a solugdo para o spin, o modelo MB-60° seria o mais indicado para aplicagdes
moveis, por apresentar as menores dimensdes € massa, com uma pequena reducdo de sua
eficiéncia, ao passo que o modelo MD-30° seria o mais adequado para aplicagdes estacionarias,

por apresentar as melhores eficiéncias, apesar da maior massa e dimensoes.
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7 CONCLUSOES

O presente trabalho analisou uma transmissao continuamente variavel, proposta para
eliminar escorregamentos laterais oriundos das variagdes de relacdes de transmissdo e
longitudinais, causados pela presenca de lubrificantes.

Para tanto, o mecanismo foi modelado pelo método de Davies, em que foram
introduzidas fontes dissipativas e calculadas as perdas e eficiéncias do conjunto e dos
acoplamentos de transmissao.

Antes disso, realizou-se uma revisao sobre CVTs compreendendo um breve histdrico
de seu desenvolvimento ao longo do século XX, condi¢des de operagdo, caracteristicas
construtivas, teorias de contato e principais problemas enfrentados.

Com os resultados obtidos, em fun¢do das variagdes de parametros dimensionais
escolhidos, foram comparadas as eficiéncias dos diferentes modelos, suas perdas, desgastes e

aquecimentos nos contatos, obtendo-se as conclusdes abaixo descritas.

7.1  SOBRE O MECANISMO ESTUDADO

Ao analisar o comportamento das velocidades e dire¢des de rotagdo dos acoplamentos,
conclui-se que o mecanismo ¢ capaz de variar as relagdes de transmissdo sem gerar
escorregamentos laterais, tendo em vista que as esferas possuem mobilidade para realinhar seus
eixos nas diregdes resultantes de seu rolamento lateral (para a variacdo das relagdes) e sua
rotagdo principal (transmissao de poténcia). Todavia, o modelo de analise ignorou os efeitos do
momento de resisténcia ao spin entre as esferas sobre suas dire¢des de rotagdo, levando ao
aparente desaparecimento deste escorregamento nos contatos b e d € ao seu agravamento nos
contatos c¢. Acredita-se que no comportamento real da transmissdao, por conta do momento
gerado em c, os eixos das esferas se deslocam levemente para fora da direcao ideal, transferindo
uma pequena parcela de spin para os contatos com os cones.

Apesar da capacidade de autoalinhamento das esferas, ndo existe combinacdo de
direcdes capaz de eliminar o spin, na qual ndo haja necessidade de alterar as caracteristicas
topoldgicas do mecanismo.

Em decorréncia disto, observou-se elevados indices de aquecimento nos contatos c, 0s
quais permitiram que somente uma variagdo do mecanismo (MD-30°) apresentasse viabilidade

para aplicacdo real, com os demais modelos sofrendo aquecimentos proibitivos neste
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acoplamento. O problema poderia ser solucionado utilizando outras ligas, que ndo a AISI-52100
adotada, no entanto, seria necessaria nova investigacdo para conhecer seu comportamento
frente as pressoes de contato e as condig¢des de escorregamento. Tal elevacao de temperatura
ndo foi observada para os demais contatos, visto que suas dissipagdes, geradas somente por
creep, mantiveram-se na faixa de 25% dos valores encontrados para c.

As eficiéncias médias de transmissdo se mantiveram proximas de 94,6% para os
modelos MA e MB, com variagdes proximas de 0,5% entre as diferentes inclinagdes dos cones,
e cerca de 95,2% para os grupos MC e MD, mudando cerca de 0,20% para cada 15° de
diferenca.

O impacto das dissipagdes sobre a eficiéncia global do mecanismo mostrou a forte
interferéncia do spin em seu comportamento, com propor¢do de 1% de variagdo nos valores de
eficiéncia, para cada 2,7% de mudanga nos indices de spin, para os grupos MA e MB, e de 1%
para 2,9% nos grupos MC e MD. Esta propor¢ao se manteve igual para todas as inclina¢des de
cone ¢ relagdes entre raios A,., porém sofreu leve mudanga ao se variar o nimero de contatos.

Em uma primeira analise, se forem comparadas as eficiéncias do modelo MD-30° com
aquelas apresentadas na se¢do 2.6 para outros tipos de transmissdo, pode-se concluir que o
mecanismo proposto demonstra ser competitivo. Entretanto, se consideradas as estimativas de
KLUGER e LONG (1999), que previam que as dissipagdes por escorregamento seriam
responsaveis por aproximadamente 20% das perdas nos CVTs de segunda geragcdo, mesmo
assumindo sistemas periféricos mais eficientes, ¢ provavel que a introducdo das perdas dos
sistemas de atuagdo e controle reduzam os valores de eficiéncia de forma significativa.

A Tabela 7-1 compara as eficiéncias de outros tipos de transmissdes, apresentadas na
secdo 2.6, com a eficiéncia média, prevista para o modelo MD-30°, sem considerar as perdas

dos sistemas de atuagdo e controle.

Tabela 7-1: Comparagdo entre eficiéncias aproximadas de diferentes transmissoes.

Transmissio W% n®% n®%
Manual 96,2 - 96,7 97 92 -97
Automatica epic. 85,3 - 86,3 86 90 - 95
CVT polias 84,6 - 88,4 90-97 80-86
CVT Toroidal 91-92,8 70-94 -
Modelo MD-30° 95,4 - -

* Eficiéncia média obtida para MD-30° no presente estudo.
Adaptado de: (1) KLUGER e LONG (1999); (2) LANG (2000); (3) LECHNER e NAUNHEIMER, (1999)
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As massas e dimensoes provaveis, calculadas para os modelos, mostram que o tnico
mecanismo que seria capaz de ser utilizado sem grandes restri¢des de eficiéncia e aquecimento,
seria demasiadamente grande e pesado, em comparagdo a sua poténcia de transmissdo,
descartando seu emprego para aplicagdes em equipamentos moéveis, como automoveis e
motocicletas.

Por fim, apesar das perdas decorrentes dos microescorregamentos se mostraram
inferiores a 1% em cada acoplamento, os indices de desgaste nas esferas permaneceram
elevados, com médias entre 1,13E-9 e 1,45E-9 milimetros por rotagdo, o que levaria a
transmissao a suportar vidas entre 91 e 159 horas, durabilidades consideradas insuficientes para
a maioria das aplicagdes. Estes valores poderiam melhorar cerca de 45% com a elimina¢do do
spin, todavia sem uma reducédo da relagao entre tragdo e for¢a normal (Fr,./uFy), ou a adogdo
de lubrificantes, estes mecanismos permaneceriam inviaveis do ponto de vista de durabilidade.

Porém, ndo ¢é possivel se basear nestes valores para uma previsao exata da durabilidade
dos componentes, pois os pardmetros de desgaste utilizados (equagdo 3.34c) sdo aproximagdes
generalizadas para os materiais e condi¢des tribologicas adotadas, servindo apenas como
critério de comparagdo entre os mecanismos. Além disso, para o célculo dos indices de
desgaste, foi considerada uma distribui¢do homogénea do arraste entre superficies por toda a
area lateral dos componentes. No entanto, havendo predominancia de uma determinada relagao
de transmissao, € provavel que as regides correspondentes dos cones sofram desgastes maiores
ao longo do tempo.

E possivel que este quadro seja revertido por meio da otimizagdo dos pardmetros
dimensionais e dos coeficientes de seguranca. Além disso, a eventual eliminagdo do spin,
possibilitaria a aplicacdo de maiores inclinagdes para os cones, resultando na diminui¢ao da
massa do mecanismo e abrindo espaco para menores relagdes de Fr,./uFy, com indices mais

brandos de creep e de desgastes.

7.2 SOBRE O EMPREGO DO METODO DE DAVIES

Devido ao numero de graus de liberdade dos acoplamentos, foi necessario utilizar
todas as seis dimensoes do espaco de trabalho, tornando a modelagem por grafos e helicoides

ndo somente trabalhosa, em razdo das propor¢des tomadas pelas matrizes, mas também
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desafiante, por ndo se conhecer de inicio, qual seria a mobilidade final do mecanismo e de cada
acoplamento.

Porém, por meio deste método, foi possivel compreender a dependéncia das
mobilidades dos acoplamentos em funcdo das forcas de atrito e da liberdade de rotacdo nas
dire¢des perpendiculares aos contatos.

Assim, para estudos iniciais sobre mecanismos ainda nao testados, em que nao se
dispde de prototipos ou recursos computacionais para simulagdes dinamicas de multiplos
corpos, o0 Método de Davies se mostra um importante aliado, ndo somente para conhecer as
caracteristicas estaticas e cinematicas, mas também, por possibilitar a estimativa das perdas e

seus efeitos sobre o sistema investigado.

7.3 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Por conta de limitacdes de tempo e de recursos, ndo foi possivel abranger mais fatores
na analise da transmissao estudada, assim, foram levantados possiveis topicos a serem
investigados a fim de dar continuidade e aprimorar o conhecimento obtido com o presente
trabalho.

Primeiro, ¢ interessante variar os materiais no intuito de conhecer como sera o
comportamento da transmissdo caso utilizados outros tipos de ligas ou sejam aplicados
recobrimentos superficiais.

Pode-se, também, avaliar a adog¢ao de lubrificagdo elastohidrodinamica ou lubrificag¢ao
de contorno e comparar seu impacto no desempenho e nas dimensdes do mecanismo.

Por fim, existe a oportunidade de utilizar técnicas de sintese e otimizacdo de
mecanismos para a eliminagdo do spin entre as esferas, reduzindo as dissipacdes e

possibilitando o emprego de maiores angulos de inclinagdo dos cones.
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APENDICE 1 - MATRIZES DE CORTES E CIRCUITOS

Tab1: Matriz de Circuitos.
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a o d b hif g h e

v, 1 o 0 1 -1 0 -1 0

v o 1 0 0 1 -1 0 0

v o o -1 o o -1 -1 1

Tab2: Matriz de Circuitos com graus de liberdades.
al ol o2 o3 di dz d3 bl b2 b3 f1 £2 £3 gl g2 g3 hl el

v 1 0 0 0 0 0 0 1 1 1 -1 -1 -1 0 0 o -1 o
v 0 1 1 1 0 0 0 0 0 0 1 1 1 -1 -1 -1 o o
v 0 0 0 0 -1 -1 -1 0 0 0 0 0 0 -1 -1 -1 -1 1
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Tab3: Matriz de Incidéncia

a a] d b il g h e

EloD 1 o o o o o 1 1

Elol -1 0 0 1 0 0 0 0

Elo2 0 0 0 0 1 1 -1 0

Elo3 o0 1 o0 -1 -1 o0 o0 o0

Elo4 0 -1 1 0 0 -1 0 0

Elo5 0 0 -1 0 0 0 0 -1

Tab4: Pseudo Inversa de Moore-Penrose

Elol Elo2 Elo3 Elo4 EloS
a -0.68571 -0.2 -0.37143 -0.22857 -0.11429
e 0.14286 -1.9885e-16 0.28571 -0.28571 -0.14286
d 0.1142% 0.2 0.22857 0.37143 -0.31429
b 0.3142% -0.2 ~0.37143 -0.22857 -0.11429
£ -0.17143 0.2 -0.34286 -0.057143 -0.028571
g -0.028571 0.2 -0.057143 -0.34286 —0.17143
h -0.2 -0.6 -0.4 -0.4 -0.2
& -0.11429 -0.2 -0.22857 ~0.37143 -0.68571
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Tab5: Matriz de Cortes.

Tab2: Matriz de Cortes com graus de restrigdes.
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APENDICE 2 —- MATRIZES DA ESTATICA E CINEMATICA

sA, r¢c, s¢, t¢c, rD, sD, tD,
Sna 1 0 0 1 0 0
Cha 0 1 0 0 1 0
0 0 0 1 0 0 7
0 0 0 yc 0 0 yd
0 0 0 -xc 0 0 -xd
Cha.xa - Sna.ya -yc xc 0 yd xd 0
shy ritx sCy tCz rDx
0.5 1 a0 a 1
0.87 0 1 0 0
0 0 0 1 0
a0 a0 a0 -0.1% a0
0 0 0 -0.03 0
0.02 0.15 0.05 0 0.1%5

rB,

S S S S K~

sDy

H O O O O

1.a- Matriz de Movimentos Unitarios (Simbodlica)

sB, tB,
0 0
1
0
0 yvb
0 -xb
xb 0

Snps.xf- CnPBs.yf  Cnfs.xf+ Snfz.yf

rF,

Cnfi3
Snfs
0
0
0

sFy

-Snpfs
Cnfz
0
0
0

tF,

0
0

yf
-xf

rG,

(np,

Snfy
0
0
0

sGy tGq,
-5np, 0
Cnﬁ4 0
0 1

0 g

0 -xg

0 SnPy.xg - (nPy.yg Cnfy.xg +Snfyyg 0

1.b- Matriz de Movimentos Unitarios (Numérica)

th=z

rBx

sBy

C!DCICII—'G|

tB= rFx =Fy tF= riEx =Gy tG=z
Q 0.939 -0.1% 0 0.495 -0.3 Q
0 0.18 0.8%9 Q 0.3 0.95 Q
1 Q o] 1 0 0 1
-0.18 Q o] -0.1%9 9] 9] -0.1%9
Q Q Q -0.02 9] 9] -0.07
0 0.18 -0.01 o] 0.21 0.01 0

vHy

S N QS

sEy

Sna

Cha
0
0
0
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Cha.xe - Sna.ye
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2- Matriz de Movimentos Unitarios em Rede

rix =Cy tC= rDx =Dy tD= rBx =By tB= rFx sFy tF=z riGx =Gy tG= vHy sEy

sSAY

.16

Q
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.19

wzl

dx1

-0.1%9
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.16
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3- Matriz de Ag¢oes Unitarias

SDr
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TA oA VA WA RC SCr TCr oc

SAa

SAIn
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[53
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4- Matriz de Ag¢des Unitarias em Rede (k _b).

SBr

TDr

SDr

WC

TA TA VA WA RC SCr TCr oc

SAa

SAin

wxl

Q

-0.03

wyl

-0.02

.1
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4- Matriz de A¢des Unitarias em Rede (k fek g).

SBr

TDr

SDr

WC

TA TA VA WA RC SCr TCr uc

S5Aa

SAin

.18
.05

.87

wx2

.03

BT
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wy2
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dx2
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a
Q
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X
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4- Matriz de A¢des Unitarias em Rede (k h ek e).

SBr

TDr

SDr

WC

TA oA VA WA RC SCr TCr oc

SAa

SAin

.57

wxd

.03

.87
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.0z
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1- Matriz de Velocidades para os acoplamentos de MA-30°, sob relagdo de transmissdo de 1:0,5. (r, s €  em [rad/s]; v em [m/s])

APENDICE 3 - TORQUES E VELOCIDADES NOS ACOPLAMENTOS

=% rC sC tC rD =0 tD rB =321
wxl 104 .72 -314.1¢ a a 2.157%e-13 a a 3.302e-14 a
wyl 131.38 a 125€.59 a a -991.13 a a -g205._81
wzl a a a 0.6001 a a —-0.30005 a a oo
dxl a a a -0.087015 a a 0.043508 a a
dyl a a a a a a 0.011e a a
d=l -3.5753 -45.553 a a 3.1285%=-14 -33.313 a 4 _TE379e-15 31.307
tB rF sF tF G aG tG vH sE

wxl u] &.604e-14 104 .72 a u] —-205_44 a a -205.44

wyl u] 1.1005e-14 -628.43 a u] £28._43 a a -362 .76

wzl =0.30005 a u] =-0.30005 u] a 0.30005 a a

dxl 0.043508 a u] 0.043508 u] a -0.043508 a a

dyl -0.011s a u] =-0.0058 u] a —-0.0058 —-0.0058 a

d=l u] 9.363e-15 27.332 a u] =-18.221 a a -56.541
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2- Matriz de Velocidades Absolutas ([M,]¢xs) para os componentes de MA-30°, sob relagdo de transmissdo de 1:0,5, adotando o elo “0” como referencial

estatico. (wx, @y e wz em [rad/s]; dx, dy e dz em [m/s])

wyl
wzl

dyl
d=1

Conl Haat2 E=af3 Eaf4 Cond
104.72 2.131lce-14 104 .72 —-205.44 —-Z05.44
1z1.38 £.59€33e-13 -£258 .43 €28 .43 —-3E2.7€

9 _3€75e-17 2.423ce-1¢ -0.3004a5 0.30005 2.2204e-1¢
-1.2577e-17 -3.4€54=-17 0.043508 -0.043508 -3.1225e-17
-£.TZ2le-1% -0.0058 -0.011¢ -0.011¢ -4 _.7705e-18

-3.5753 2.30593e-14 27.332 -13.221 -5&.541
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3- Magnitudes das velocidades para os acoplamentos dos modelos MA-30°, sob relacao de transmissao de 1:0,5. (r, s € £ em [rad/s]; v em [m/s])

sk rC aC tC D aD tD rB =B tB
Z05.44 -314.1% 125€.9 0.e001 2.1575%e-13 -85l .15 -0.3000%5 3.302e-14 -205.81 -0.30005
rF aF tF G aG G vH sE
£.E895e-14 -€37.0% -0.30005 a EE2.41 0.30005 -0.0058 -418 .88




Rotacao[rad/s]

4- Gréafico das rotagdes nos acoplamentos b, d e ¢, de MA-30°.
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5- Matriz de agdes para os acoplamentos de MA-30°, em relag@o de transmissdo de 1:0,5. (R, S e Tem [N.m]; U, Ve Wem [N])

Ba Sain Sha TA & VA Wh RC SCr TCr uc vC WC RO SDr TDr D
wxl 1.€3 1.0% -0.01 a a o 2.71 0.0l a a a a -5.35 0.0l a a a
wyl -0.54 1.a8%3 -0.01 a a o -2.38 a a a a a a a a a a
wzl a a u] 10.588 12.41 -1.44 a a a -0.01 21.83 a a a a 0.0l 21.83
daxl a a u] a 113 .58 37.85 a a a a 150.54 a a a a a 150.53
dyl a a u] a -g5.5¢ €5 .58 a a a a a .75 a a a a a
d=l a a u] a a o -37.38 a a a a a 36.88 a a a a
WD WD EB SBr TBr B VB WEB SFa uF VE WE S5CGa uz VG WG
wxl [u] 5.28 0.0L1 a [u] o [u] 5.42 o a a -10.77 a a a 10.&2
wyl [u] 1.41 a a [u] o [u] -1.45 0.01 a a 1.44 -0.01 a a 1.42
wzl -0.0% a a a 0.01 21.55 u] o o -0.1 -0.04 a a -0.11 0.0 a
daxl u] a a a a 151.41 u] o o -0.72 -0.15 a a -0.&%9 0.e9 a
dyl -1.51 a a a a o u] o o -0.12 0.51 a a -0.23 -z.08 a
d=l u] -3€.3%8 a a a o u] -37.38 o a a 74.2¢ a a a -73.27
WG RH 5H TH TUH VHin WH RE SEct SEa TE UE VE WE
wxl 10.82 -0.0%3 a a a a —-0.0% -1.53 0.52 E__ a a a -4 _ 22
wyl 1.42 a 2.85 o o] o] a o.52 0.5 u} o} o] o] -2.232
wzl u] u] u] -0.1l4 —0.05 u} a Ju] Ju] u} -4 .45 -7.324 -9.58 a
daxl a a a a —-0._.87 a a a a a o} -112.5¢ —-36.58 a
dyl a a a u a -1.51 a a a a o} €5.5¢6 —€4.05 a
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6- Magnitudes das a¢des para os acoplamentos de MA-30°, em relagdo de transmissdo de 1:0,5. (R, S ¢ Tem [N.m]; U, Ve Wem [N])
S5Eot EE TE UE VE WE uc vC WC RD D VD WD
1.0413 -1.8375 -4 _44g8 -131.12 —73_555 3&.388 150.54 0.759225 36.878 0.0125& 150.53 -1.514% —-36.388
EB uB VB WEB uF VFE WE uc VG WG EH 5H
0.011713 151.41 1.715%e-0¢& —-37.384 —0.73055 0.524%58 T4 _ 262 —-0.730%5 -2.1883 -73_.266 —0_.0857&3 2._852
TH UH VHin WH WA B& T& A VA SAin
—-0_.13& -0_87461 —-1.514% 0.95553 —-37.384 1_88&8 10._5&84 131.12 75.704 2.1875
7- Torques dissipativos nos acoplamentos de MA-30°, em relagdo de transmissao de 1:0,5. (R, S ¢ T em [N.m]; U, Ve Wem [N])
SEa RC SCr TCr S5Dr TDr 5Br TBr S5Fa 5Ga SRka
0.0057035 0.01a7&e5 —0.0012075 —0.008725¢c 0.0022541 0.005238¢ 0.0022554 0.00c584%8 0.0057415 —-0.005685 —0.011408




8- Grafico dos torques dissipativos nos acoplamentos b, d € ¢, de MA-30°.
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1- indices de escorregamentos nos acoplamentos de MA, com for¢a normal em [kN] e raio de contato ¢ em [mm].

APENDICE 4 — EFICIENCIAS, PERDAS E ESCORREGAMENTOS NOS CONTATOS
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F normal Raio C Creep b Creep c Spin c Creep d F normal Raio C Creep b Creep c Spin c Creep d
0.30172 0.26878 0.0033058 0.0031301 0.00e5512 0.002€35 0.30172 0.2e878 0.0033058 0.0031301 0.0058305 0.002e35
0.27425 0.26038 0.00308&7 0.0030322 0.0064435 0.00258¢68 0.27425 0.2e038 0.00308e7 0.0030322 0.005113 0.002558&8
0.25144 0.25253 0.0025018 0.00259455 0.00e05€8 0.0025457 0.25144 0.25253 0.0025018 0.0025455 0.008565¢€ 0.0025457
0.2321 0.24827 0.00274¢ 0.002868 0.0057635 0.0025227 0.2321 0.24827 0.00274¢ 0.002868 0.0081514 0.0025227
0.21552 0.2402¢ 0.002€127 0.002758 0.005548 0.0025053 0.21552 0.2402¢ 0.002e127 0.002758 0.00734% 0.0025053
0.20115 0.2348 0.0024573 0.0027344 0.005357%7 0.0024573 0.20115 0.2348 0.0024573 0.0027344 0.007€335 0.0024573
0.13858 0.2258 0.00235963 0.002e762 0.00530c4 0.002455 0.13858 0.2258 0.0023563 0.002e762 0.0075044 0.002455
0.17748 0.22521 0.00230&5 0.002e227 0.0052705 0.0025111 0.17748 0.22521 0.00230€5 0.002€227 0.0074541 0.0025111
0.1e7e2 0.2205¢& 0.0022274 0.0025732 0.0052511 0.002535 0.16762 0.2205¢ 0.0022274 0.0025732 0.0074827 0.002535
0.1588 0.21701 0.0021555 0.0025272 0.0053708 0.002572¢ 0.1588 0.21701 0.0021555 0.0025272 0.00755952 0.002572¢
0.1508¢€ 0.21333 0.0020514 0.00245844 0.0055172 0.002e27 0.1508¢& 021333 0.0020514 0.00245844 0.0078025 0.002627
a) Modelos MA-30° b) Modelos MA-45°

F normal Rajioc C Creep b Creep c Spin_o Creep 4

0.30172 0.2ea78 0.0033058 0.0031301 0.01204 0.002635

0.27425 0.2e038 0.00303&7 0.0030322 0.0111sl 0.00258&68

0.25144 0.25253 0.0023018 0.0029455 0.010451 0.0025457

0.2321 0.24827 0.00274€ 0.002868 0.0055534 0.oo02s5227

0.21552 0.2402¢ 0.002&127 0.002758 0.005€053 0.0025053

0.20115 0.2348 0.0024573 0.0027344 0.0053451 0.0024573

0.185858 0.2258 0.00235&3 0.002&7&2 0.005151 0.002455

0.17748 0.22521 0.00230€5 0.002e227 0.0051254 0.0025111

0.1le7e2 0.2205¢ 0.0022274 0.0025732 0.0051644 0.002535

0.15588 0.21701 0.0021555 0.0025272 0.0053022 0.0025726

0.1508¢8 0.21333 0.0020514 0.0024544 0.00555¢ 0.002&27

¢) Modelos MA-60°




2- Eficiéncias dos acoplamentos de MA, em [%].
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effi CVT effi A effi B effi C effi_ D effi E effi F effi_ G effi_CVT effi_A effi B effi_C effi D effi E effi F effi G
54 €5 59477 55 .3€€ S2.407 55487 55.451 59 .1e4 895 .154 33.55 95.574 55.411 57.473 55._488 55.545 5513 55175
59422 95.478 95.407 92 53¢ 595.475 95452 95.171 95.152 34 _233 95.574 55_44¢€ 37.708 35.501 55.55 95.142 55.177

94 _39g7 95.478 95441 92 .Ee32 954828 95452 95.17¢ 95.151 34443 93.575 55.47¢€ 37.875 35.511 35 _.551 85.151 55.174

95.072 95.478 595.47 92702 95.435 95454 95,18 95.183 34 _538 95.575 55.502 as.002 35.515 33 .552 95.153 a5_17

95.151 95.478 954595 92752 95.5 95454 95183 95.187 34.71 93.575 35.523 35.088 35.524 353553 95 _1€5 35 _1€6

85202 95.478 95.51¢ gz .72 55.5032 95455 95.185 95.184 34 _78¢ 93.575 55.542 35.144 35.528 353553 35.17 35 1€l

95.247 95.478 95.535 gz._B0oz 55.504 95455 85188 95.181 34 .83 93.575 35 _555 38.173 35.531 35 _.554 95.174 35_155

95.2€7 95.478 95551 a2 .8l 55.5032 95455 55.189 85.177 94 344 85 _575 35 _574 98 _17¢ 9% _531 9% 554 95 _177 95_148

95.2e2 95.478 95 5 92203 595435 95455 55.151 85,172 94 325 85 _575 35 _587 98 _152 9% _523 9% 554 95_18 95 _135

952482 95.478 55.52 a2 ._782¢ 59543532 95455 895.1832 95 _1€¢ 34 771 85 _575 35 _535 98037 9% _525 9% _553 95183 95_127

85.202 95475 95.5582 92742 595424 95455 895.193 95158 94 €71 85 _575 35 _€l 98 _003 9% _518 9% _553 95185 95_112

a) Modelos MA-30° b) Modelos MA-45°

effi CVT effi A effi B effi C effi D effi E effi F effi G

93.333 95_€395 95._4€8 596.553 85.517 95.673 55.038 95_16€5

83.721 95_€395 95.45¢ 56.833 95.53 55 _€8 55.115 95_1€2

94001 95_€395 85.521 57.137 95.542 95.681 S5._128 95157

94205 357 95 .54 57.313 95.55 35.682 55_135 85.152

94343 357 95.553 57.434 85.557 95.683 55.147 95.147

94444 357 895.575 57.511 95 _5€3 95.683 55_154 95135

94494 357 95.583 57.547 85_5€7 95.683 85.1¢ 85.131

94501 357 95.602 57.54¢ 95 _5€5 95.683 55 _1€5 a5.12

94 463 357 95.€l3 57.505 95 _5€5 95.683 85.17 95_10¢8

943732 357 95.623 57.418 95.5¢€ 95.683 55.173 95.085

94221 357 95.632 57.274 95.5¢64 35.682 55_17¢6 95067

¢) Modelos MA-60°




3- Dissipagdes nos acoplamentos de MA, em [W].

Pot A soma_diss Pot E errc por_cent Pdi=ss B Pdiss C Pdiss D Pdiss F Pdiss G
452.15 -24_.53¢6 -433_ €4 -0.0054111 -2.2881 -7.15627 -2 _33E% -3.775 -3.5802
452.15 -23.708 -434_4¢ —0.00452&3 -2.7023 —-E_57E56 —2.2853 -3.7517 -3.551¢
452.15 -23.07¢6 -435.05 —-0.00452 -2 _54€3 -£.1501 -2 _.2515 -3.7307 —-3.6026
452,15 —-22_556 —-435_57 -0.0041741 -2.4145 -5._2372 —-2.2232 -3.7142 -3.6137
452,15 -22.234 —-435._53 —0.00322758 -2.32031 -5.&5054 —-2_2036 -3.7011 —-3_6255
452,15 -21.59&5 -4326_2 —0.0035145 —-2_2058 -5._4533 -2.1521 -3.€504 -3.£385
452,15 -21.7532 -436_37 —0.0033847 -2.115%6 -5.32€el14 -2.1la23 -3.681¢ -3.65634
452,15 -21.7 -436_4¢ -0.0021754 -2.0441 -5.32304 —-2.1532 -3.67432 -3.£70%
452,15 -21.654 -436._47 —0.0025551 -1.597el -5_32625 -2.2083 -3.6821 —-3.6522
452,15 -21.784 —-43&._38 —0.002222]1 -1.59152 -5_4&7 -2.2342 -3.6622 -3.712¢
452,15 -21.52% -436_17 —0.002675¢6 -1.2e01 -5.8551 -2.275 -3.6521 -3.7525
a) Modelos MA-30°
Pot A soma_diss Pot E erro_por cent Pdi=s B Pdias C Pdiss D Pdias F Pdias G
452.15 -27.734 —-430_43 -0.0022301 -2.6872 -11.362 -2.2244 -3.5415 -3.80585
452.15 -26.437 -4321.732 -0.0024822 —-2_5265 -10.30% -2_.1766 -3.2851 —-3.6256
452.15 -25.474 -432 &5 -0.0021514 -2.38% -5.5451 -2.137 -3.842 -3.6453
452.15 -24_763 -433_4 -0.0025441 -2_.2733 -2.5541 -2.10&el -3.2154 —3.6655
452.15 -24_24%5 -4322.51 -0.002730%9 -2.1752 -8.807 -2.08z2 -3.7851 -3.65912
452.15 -23.85% -434 2% -0.0025444 -2._.0g224 -8.357 -2_0&6732 -3_7677 -3.7154
452.15 -23_6595 -434 4% —-0.0023737 -2.0127 —-8.228¢6 -2.0582 —-3.7455 -3.74332
452.15 -23_632 —-434 .53 -0.002232¢ -1.59455 -8.2172 -2 .05&2 -3.734%5 -3.7764
452.15 -23.71¢6 —-434_44 -0.0021207 -1.284¢ -8._3277 -2_0&642 —-3.7222 -3.81ex
452.15 -23_.967 -434_1% —-0.0020022 -1.2307 -2.577¢ —-2.0807 -3.71132 -3.8&&7
452.15 -24_422 -432.74 -0.0012535 -1.780¢& —-2.552%5 -2.10%2 -3.7018 -3.5308

b) Modelos MA-45°

191



Pot A soma_diss Pot E erro_por cent Pdiss B Pdiss C Pdiss D Pdi=ss F Pdisa G
453.15 -30.53 —-427 .83 -0.0031485 -2.4314 -15.52 -2.081% -4._057 -3.6335
453.15 -28.77% -42% .35 -0.0023637 —-2.3003 -13.5935 -2.032 -4 _0213 -3.66382
458.1%5 -27.4%% -430 .68 -0.0028123 -2.188%8 -12.% -1.53537 -3.59€l5 -3.85983
458.1%5 -2€.561 -431.% -0.0024137 -2.0535 -1l2.114 -1.53552 -3.5144 -3.7253
458.1%5 -25.5 -432.2% -0.0022438 -2.0123 -11.57 -1.5327¢ -3.5875%5 -3.758%
458.1%5 -25.4€5 -432 .85 —0.00205&7 -1.93593 -11.22¢ -1.530&2 -3.5442 -3.751l%
458.1%5 -25.23% -432.3%2 -0.001%€E85 -1.87€4 -1ll.08&3 -1.8903 -3.817%8 -3.832
452.15 -25.203 -432 .55 —-0.0012557 -1l.2138 -11.071 -1.280¢ —3_.79E¢6 -3.8738
452.15 -25.377 -432 .78 -0.0017305 -1.7€83 -11.2¢ -1.877% -3_77€7 -3.5378
452.15 -25.785 -432_37 -0.001l&40¢€ -1.7224 -11.€54 -1l.88222 -3_.7603 -4.01
452.15 -26.482 -431_€7 -0.0015€01 -1.€735 -12.303 -1.839€l —-3.74¢ -4.101%

¢) Modelos MA-60°
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ANEXO 1 - PROPRIEDADES MECANICAS E CONSTANTES UTILIZADAS

1- Coeficientes de desgaste para diferentes estados de contato.

coeficiente de desgaste K

O metais idénticos

=) metalurgicamente compativeis

~ parcialmente compativeis ou
parcialmente incompativeis

@ metalurgicamente incompativeis

sem  lubrificagio  boa  lubrificagho
lubrificagiio  fraca  lubrificaghiio excelente

estado de lubrificagiio

Fonte: NORTON (2013).

2- Dureza Vickers para diferentes tipos de agos.

Tabela 7-4 Materiais resistentes 4 abrasdo

Material

Dureza (kg/mm")

Desgaste relativo

Carboneto de fungsténio (sinterizado)

Ferro fundido branco com alto teor de cromo
Aco ferramenta

Aco para rolamentos

Cromo (eletrodepositado)

Aro cementado

Aco nitretado

Ferro perlitico branco

Aco austenftico com manganés

Aco perlitico baixa-liga (0,7 % C)

Aco perlitico sem componente de liga (0,7 %C)

Ago normalizado ou como laminado com baixo
teor de carbono (0,2%C)

1400-1800

F00-1000
FO0-950
900
Q00
S00-1250

480
300

0,55
5-10
20-30

20-30
20-30
25-30
30-50
30-60
50-70
100

Fontes: E. Rabinowicz, Friction and Wearof Materals, 1965, reimpresso com pemissdo de John Wiley &
Sons, Inc., MNew York T. E Moman, Abrasive Wear of Metals, in Handbook of Mechanical Wear, C. Lipson,

ed., U. Mich. Press, 1961,

Fonte: retirado de NORTON (2013).
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3- Curvas de maximas tensdes compressivas, normalizadas em funcdo da tensdo de escoamento, para

diferentes relagdes entre tracao e forga normal sobre o contato.

: — i R

CONTINUOUSLY
PLASTIC

.,
|

MNOCMAL LOAD
m
m
&
J
A
N
2
-
// I

o

ELASTIC

Q35

CRITICAL STRESS CRITICAL STRESS
BENEATH SUQFALCE AT SURFACE

—— | —

a . 1 1 . 1 — [ A—
a) Q. 0.2 &3 2.4

RATIO OF TRACTIVE FORCE TO NORMAL LOAD T/N
Fonte: retirado de JOHNSON (1985).

SL.

No grafico acima, a curva inferior representa a tensdo limite, na qual inicia o aparecimento de
plasticidade nas deformacgdes. A curva superior representa o limite da capacidade de encruamento (shakedown
limit), em que, devido as deformagdes plasticas, hd um aumento da area de contato, reduzindo as tensoes
compressivas, a0 mesmo tempo em que o material sofre endurecimento local, em decorréncia do acimulo de
discordancias nas regides deformadas. Muitos projetistas, utilizam o shakedown limit como fator de projeto,
por permitir a aplicagdo de maiores tensdes sobre os contatos, no entanto, no presente trabalho aplicou-se o
limite elastico, por ndo se tratar de um estudo de otimizagdo, além de ndo se conhecer a fundo o
comportamento da liga utilizada, em regime de fadiga. Ainda, foi adotada a relacdo de 0,3, entre forga de
tracdo tangencial e for¢ca normal nos contatos, a fim de garantir que as maximas tensoes cisalhantes ocorram

sob a superficie.
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