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Resumo

Este trabalho apresenta a modelagem do mecanismo biela-manivela de um motor de
combustdo interna com folgas nas juntas pino-pistdo e pistdo-cilindro. Considera-se o
preenchimento de 6leo em tais folgas, cujo comportamento € avaliado de acordo com a teoria
de lubrificacdo hidrodindmica de Reynolds, a qual permite o conhecimento do campo de
pressdo do fluido e, consequentemente, das forcas que este transmite aos corpos. Para a
realizacdo deste cédlculo, empregou-se um procedimento numérico de solugdo, tendo sido feita
escolha pelo método dos volumes finitos. Ademais, por meio de um modelo de liberagdo finita
de calor, foi determinada a forca proveniente da explosdo da mistura ar-combustivel no interior
dos cilindros, em fun¢do da posi¢cdo angular da manivela. Adicionou-se ainda o efeito do atrito
viscoso no pistdo, oriundo do cisalhamento do filme de 6leo. Assim, estes esforcos foram
incluidos em um modelo do sistema, obtido pela metodologia da dindmica de multicorpos, com
base na equacdo de Lagrange. Concluida a caracterizagdo do mecanismo, foram feitas
simulacdes computacionais de seu comportamento em servico. Primeiramente, foi realizada
uma comparacdo de malhas para obtencdo da melhor discretiza¢do, considerando o custo
computacional empreendido, bem como a acurdcia dos resultados. Entdo, para o mecanismo
livre de excitacOes externas, foi avaliada a influéncia de parametros geométricos das juntas
lubrificadas na resposta do sistema. Na sequéncia, foram introduzidos esfor¢os externos
oriundos de dissipacdo viscosa e da explosdo nos cilindros. Para estas simula¢des, avaliou-se a
influéncia dos parametros geométricos sobre as perdas no sistema. Em todas as simulagdes, as
respostas foram analisadas tanto do ponto de vista micro, representado pela 6rbita do pino e
pela trajetéria do pistdo, quanto do macro, com base na curva de velocidade da manivela, em
regime permanente. A partir das simula¢cdes com o mecanismo livre, constatou-se que a
geometria de cada junta tende a alterar principalmente seu proprio comportamento, havendo
pequena influéncia do pino sobre o pistdo. J4 para o mecanismo com excitagoes, observou-se
efeitos significativos na junta pino-pistdo, causados por mudangas na geometria da junta pistao-

cilindro, a qual foi a mais influente sobre as perdas mecanicas do sistema.

Palavras-chave: biela-manivela, folgas, lubrificacdo hidrodindmica, pino-pistdo, pistdo-

cilindro.



Abstract

This work presents the modeling of an internal combustion engine’s rod-crank
mechanism with clearances in the piston-pin and piston-cylinder joints. The oil filling in such
clearances is considered, and its behaviour is assessed according to Reynolds hydrodynamic
lubrication theory, which allows the determination of the fluid’s pressure and, consequently,
the forces that it transfers to the components. In order to make these calculations, a numerical
solution procedure had been applied and the Finite Volumes Methods was chosen. Moreover,
throughout a finite heat release model, the force arising from the explosion of the air-fuel
mixture inside the cylinder was evaluated, as a function of the crank angular position. The effect
of viscous friction on the piston, due to the oil film shearing, was also added. Thereby, these
loads were included in a model of the system, obtained from the multibody methodology, based
on Lagrange’s energy equation. Once the mechanism description was concluded, some
computational simulations of is behaviour in service were performed. Firstly, in order to
evaluate the best discretization for the problem, a mesh comparison was performed, regarding
the computational cost and the accuracy of the results. Then, the significance of the joint’s
geometric parameters over the system response was analyzed through simulations without
external excitations. Afterwards, the effects of viscous friction and explosion force on the piston
were introduced, and the influence the geometric parameters of the joints over the power losses
of the system could be investigated. In all the simulations executed, the results were inspected
from both micro and macro points of view, which were represented, respectively, by the pin
and piston trajectories and by the velocity curve of the crank, in a steady state condition. From
the simulations with the forces-free system, it was confirmed that the geometric features of the
joints affected primarily their own response, with a small influence of the pin over the piston.
With the inclusion of external forces, important effects were perceived on the piston-pin joint,
due to changes in geometric parameters of the piston-cylinder joint, which was the most influent

on the system’s mechanical energy losses.

Key words: rod-crank, clearances, hydrodynamic lubrication, piston-pin, piston-cylinder.
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1. Introducao

A inerente competitividade industrial tem sido um importante agente motriz do avango
cientifico. A constante busca pela dominincia de mercado e preferéncia dos consumidores
pressiona o ramo de pesquisa e desenvolvimento a otimizar, incessantemente, um dado projeto,
expandindo, por conseguinte, a fronteira do estado da arte em engenharia.

No centro deste modelo econdmico, em que um produto tem sua substituicao definida
ndo mais por sua vida util, mas pela obsolescéncia perante os concorrentes, destaca-se a
industria automobilistica, que apesar de ter tido sua consolidacio ja na primeira metade do
século XX, desempenha, ainda hoje, um papel vanguardista no aperfeicoamento de maquinas e
componentes.

Com o passar dos anos, diversos objetivos sucederam-se na condi¢do de alvo dos
engenheiros e projetistas. Inicialmente, o luxo e a ostentacao agregados a posse de um veiculo
impulsionaram a emergéncia de itens de decoracido e conforto. Em seguida, a demanda por
desempenho, traduzido em poténcia e velocidade, esteve em voga. Mais recentemente, a
necessidade de projetos robustos, adaptados ao dinamismo da vida urbana, referenciou avangos
significativos. No tempo atual, tem-se observado uma exigéncia de automaoveis aliados as ideias
de sustentabilidade, dentre as quais se sobressaem a reducdo do consumo de combustivel e da
emissao de poluentes, além da economia de recursos.

Tanto os novos quanto os antigos interesses do publico e, consequentemente, das
montadoras, trouxeram alteracOes importantes a diferentes sistemas do veiculo, com destaque
para o principal deles, o motor.

A despeito da apari¢cao de carros elétricos e de pesquisas com novas matrizes energéticas
para o segmento, tais como as células de hidrogénio, os motores a combustdo interna ainda
exercem dominancia inquestiondvel como fornecedores de poténcia para o deslocamento de
automoveis. Sob essa oOtica, o estudo direcionado ao aperfeicoamento dessas mdquinas €
constante.

Dentre os diversos focos de anélise de motores a combustao, as perdas, isto €, o dispéndio
de energia em atividades ndo uteis ao funcionamento do sistema, sdo de suma importancia,
sendo o atrito o principal fendmeno associado a ocorréncia de tais perdas.

Em um equipamento composto por uma grande quantidade de partes méveis, como € o

caso dos motores, sendo que muitas delas desenvolvem deslocamentos relativos entre si, a
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presenca de atrito € frequente, sendo responsdvel por drenar uma importante quantidade
energética que poderia ser revertida ao carro, bem como ocasionar eventuais desgastes e falhas,
em virtude do contato metélico. Tais maleficios sdo amenizados pelo correto funcionamento do
sistema de lubrificacdo, que além de proteger as pecas, reduzindo atrito e desgaste, ¢ vital para
limpeza do conjunto e arrefecimento.

Os pontos-chave na atividade do lubrificante, ndo s6 em um motor de combustao interna,
mas em quaisquer equipamentos mecanicos, sdo a geometria da interface entre os corpos € a
disponibilidade de fluido, sendo que apenas a primeira € avaliada no presente trabalho, de
acordo com a teoria aplicada a mancais hidrodinamicos.

Quando a interface do mancal restringe por demais o espacgo preenchido pelo lubrificante,
pode haver um aumento significativo do atrito, em virtude das elevadas forcas de cisalhamento
do fluido. Por outro lado, em um mancal com grandes folgas, € provavel que o 6leo ndo gere
sustentacdo suficiente para manter os componentes separados, podendo acarretar contato entre
eles e, consequente desgaste. Portanto, € preciso que se busque um equilibrio entre estes efeitos,
projetando as geometrias de maneira otimizada.

Dentre as interfaces lubrificadas que compdem um motor a combustdo, as que operam
em condi¢des mais criticas de velocidade e esfor¢os sdo as juntas pino-pistao e pistdo-cilindro,
que estdo inseridas no mecanismo biela-manivela do motor, o qual € responsédvel por converter
um movimento oscilatério de translacdo em um de rotacdo.

Assim, este mecanismo € objeto de estudo deste trabalho, no que concerne a seu
comportamento dindmico em servi¢co, o qual sofre influéncia da lubrifica¢do das juntas. Para
realizacdo desta andlise, um modelo matematico do sistema foi construido de acordo com a
metodologia da dindmica de multicorpos. Suas equagdes de movimento foram determinadas
com base na expressao de Lagrange, que aplica um método de energia em casos com multiplos
graus de liberdade. J4 os esfor¢os nas interfaces lubrificadas, os quais consistem no
acoplamento entre a biela e o pistdo e entre o pistdo e o cilindro, foram avaliados de acordo
com a teoria de lubrificagcdo hidrodinamica de Reynolds, cuja equacdo foi solucionada
utilizando-se o0 Método dos Volumes Finitos, uma vez que a obtencdo de uma resposta analitica
ndo era possivel.

Assim, a presente dissertacdo fora particionada em alguns tépicos, apresentados nos
capitulos subsequentes, cujo contetido € exposto a seguir.

No segundo capitulo, é feita uma revisdo da literatura até o estado da arte do assunto,
contemplando conceitos de lubrificac@o e andlise dindmica de mecanismos, e encerrando com

a contextualizagao deste estudo dentre as pesquisas na drea.
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No capitulo 3, sdo relatados os aspectos principais de um motor de combustao interna.
Primeiramente, seus componentes sdo apresentados, com destaque para o virabrequim, bielas e
pistdes, que compdem o mecanismo biela-manivela descrito. Em seguida, é exposta uma
abordagem do ponto de vista do ciclo termodindmico desempenhado pelo motor, e finalmente,
€ descrito um procedimento para estimar a forca oriunda da queima da mistura ar-combustivel
no interior dos cilindros.

Ja no capitulo 4, € descrita a teoria de lubrificagdo de Reynolds, assim como o modo de
aplicd-la aos mancais das juntas pino-pistdo e pistdo-cilindro. Além da descri¢do geométrica de
tais juntas, discute-se ainda a soluc@o das equagdes por volumes finitos e o calculo das forcgas
hidrodinamicas e de atrito.

O capitulo 5 encerra a parte tedrica da dissertacdo, apresentando a deducdo das equacdes
de movimento do mecanismo, iniciando com uma andlise cinemadtica e chegando a descri¢ao
dinamica.

O capitulo 6 apresenta os resultados obtidos por meio de simula¢des numéricas do
comportamento dindmico do mecanismo, comparando diferentes conjuntos de parametros
geométricos, fisicos e numéricos. J4 o sétimo e ultimo capitulo sumariza as principais
conclusdes obtidas, bem como estabelece um panorama de possibilidades futuras de pesquisa a
partir do tema apresentado.

Portanto, € pertinente afirmar que o presente trabalho contribui na modelagem do
mecanismo biela-manivela de um motor de combustido interna, sob efeito de lubrificacao
hidrodinamica. Seu objetivo principal € avaliar a influéncia da lubrificagcdo sobre a dindmica do
sistema, verificando como as juntas (pino-pistdo e pistdo-cilindro) interferem nas respostas

micro e macro do sistema bem como nas perdas mecanicas
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2. Revisao da literatura

A realizacdo de uma determinada tarefa de interesse por um equipamento mecanico
demanda, em indmeras situacdes, o acoplamento de diversos componentes, cada qual munido
de entradas e saidas de forga, torque, velocidade, etc. Em um processo de execugdo de trabalho,
pode ainda haver a necessidade de deslocamento relativo entre componentes distintos para que
se obtenha o resultado esperado. Desse modo, € preciso que haja uma interface de diferenciacao
entre tais componentes, a qual delimite o espaco fisico de cada um, e ainda assim, permita que
se movimentem, restringindo alguns graus de liberdade e, concomitantemente, mantendo outros
livres. Inseridos nesse panorama, surgem os mancais, descritos por Norton (2004) como
elementos que compdem a interface supracitada, concedendo movimento relativo de rotacao ou
translacdo entre as partes, por meio de rolamento ou deslizamento.

Apesar de o jargdo industrial tender a rotular de mancal apenas um grupo restrito de
componentes, sua definicdo e gama de aplicacOes sdo extremamente abrangentes e sua origem
remonta as primeiras civilizacdes humanas. Os egipcios utilizavam toras de madeira rolantes
para transporte de grandes cargas; hd registros de navios romanos com mesas rotativas
suportadas por esferas; Leonardo Da Vinci e Galileu Galilei ja apresentaram descrigdes de
elementos rolantes em seus projetos visando a diminui¢do do atrito (ABMA, 2016).

Todos os exemplos citados anteriormente utilizavam-se de rotagdo para compor a
interface entre os componentes. Embora o emprego de elementos rolantes de contato tenha tido
inicio anterior a era Crista (ABMA, 2016), a teoria descritiva desse processo teve sua
formalizacdo apenas com os estudos de Heinrich Hertz (1881) a respeito do contato entre corpos
elasticos de superficies curvas. Além da explicacio sobre a geometria do contato, Hertz também
definiu um método matemdtico de calculo da tensd@o na interface dos sélidos.

Demandavam-se, constantemente, novos meios de reducao de atrito, o qual era, e ainda
¢, um dos principais fendmenos responsdveis por perdas energéticas em componentes
mecanicos. Com o desenvolvimento tecnoldgico, principalmente a época da primeira
Revolucdo Industrial, a substituicio de elementos rolantes por sistemas de escorregamento
mostrou-se vidvel em diversas aplica¢des. Neste contexto, tiveram inicio estudos focados em
lubrificacdo por filme de dleo, a qual se mostrou uma interessante alternativa no suporte de
cargas em rotores, além de prover uma redugdo considerdvel do atrito nas partes méveis. A
evolucao de tais estudos consolidou o que se nomeia hoje de Tribologia, um ramo da engenharia

dedicado ao entendimento do atrito, da lubrificacao e de seus fendmenos.
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O crescente emprego de lubrificantes liquidos impulsionou diversos pesquisadores a
aprofundarem-se nesse conteido. A descricio do comportamento de fluidos havia tido
importante avango na primeira metade do século XIX, com os trabalhos de Navier (1822) e
Stokes (1845), que desenvolveram um conjunto de equacdes diferenciais capazes de descrever
o escoamento de fluidos e determinar seus campos de pressdo e velocidade.

Posteriormente, algumas investigagdes praticas acerca do modo como a lubrificagdo
ocorre foram realizadas. Entre 1883 e 1891, o inglés Beauchamp Tower publicou uma série de
quatro relatérios na “Institution of Mechanical Engineers” sobre os experimentos que
conduzira em mancais hidrodindmicos. Ele constatou que em rotacio e com quantidade
suficiente de lubrificante, um eixo encontrava-se totalmente separado da caixa do mancal que
o suportava e que o filme de fluido era submetido a alta pressdo. Em seguida, por meio de
medi¢Oes em experimentos, Tower foi capaz de construir uma curva que descrevesse como a
pressdo no filme variava ao longo da direcdo circunferencial do mancal. Esta foi integrada
graficamente na drea suportada do rotor e percebeu-se que a forga resultante obtida era muito
proxima da carga real atuando sobre ele. Além das contribuicdes de Tower, deve-se destacar
também os testes conduzidos por Petroff, na Russia. Ambos os pesquisadores trabalharam de
forma simultinea e independente, obtendo éxito em averiguar, experimentalmente, as
condi¢des de lubrificacdo hidrodinamica (Pinkus, 1987).

A base tedrica por trds dos resultados de Tower e Petroff foi desenvolvida por Osborne
Reynolds. Em seu trabalho, de 1886, o pesquisador inglés propde, com base em simplificagcdes
feitas na formulagdo de Navier-Stokes, equacdes diferenciais que descrevessem o perfil de
pressao de um fluido entre duas superficies moveis. As conclusdes de Reynolds marcaram um
divisor de dguas no progresso da teoria de lubrificacdo, uma vez que sua aplicagcdo em mancais
hidrodindmicos era imediata, permitindo o conhecimento do campo de pressdo de 6leo em
ambas as direcOes (radial e circunferencial).

Os estudos de Reynolds abriram caminho para uma série de avangos posteriores. Petroff
(1912), que havia se destacado por seus experimentos contemporaneos aos de Tower, publicou
um dos primeiros estudos sobre atrito hidrodindmico. Com base nas premissas de
concentricidade do eixo, baixa carga nos mancais, preenchimento completo da folga com filme
de 6leo e vazamento desprezivel, ele obteve um coeficiente de atrito hidrodindmico entre o
rotor e o fluido. Apesar da consideracgao inicial, a formulacdo proposta mostrou-se satisfatoria
mesmo para eixos ndo concéntricos, permitindo que se calculasse o torque de entrada necessario

para que o eixo vencesse o atrito do lubrificante.
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E fato que a despeito dos avangos experimentais e teéricos em modelagem de mancais
hidrodinamicos, a tecnologia da época, principalmente no que concerne a capacidade de cédlculo
e processamento, gerava um grande entrave na aplicacdo dos conceitos difundidos por
Reynolds. No entanto, isto motivou cientistas a buscarem simplificacdes para a formulacao. Ja
em 1904, Sommerfeld obteve uma solugdo fechada para a equacdo de Reynolds, considerando
a condi¢dao de mancais longos, ou seja, cujo comprimento axial € superior a quatro vezes o
diametro (Frene et al. 1997). Esta simples hipdtese tornava desprezivel o gradiente de pressdao
axial, por considerar nulo o fluxo nesta dire¢ao.

O desenvolvimento de uma solucdo fechada para a equacdo de Reynolds dependia ndo
apenas de hipéteses simplificadoras coerentes, mas também de condi¢des de contorno
apropriadas. Sommerfeld considerava que ndo havia ruptura de filme no interior do mancal,
permitindo o surgimento de pressdes manométricas negativas. Em 1921, Giimbel propds uma
condicdo de cavitagdo que igualava as pressdes negativas a zero, por considerar a ruptura do
filme de 6leo na posi¢do de minima espessura do lubrificante. Vale ressaltar que o termo ruptura
nao denota a separacdo por completo do filme lubrificante, criando uma regido totalmente
desprovida de 6leo. O que ocorre, na verdade, € a formagdo de faixas estreitas de liquido
(‘fingers’) separadas por fases de vapor e gds. Tais faixas sdo responsdveis por manter a
continuidade do fluxo mdssico de 6leo (Zhang e Meng, 2012). Esta premissa, também
conhecida como meia condicao de Sommerfeld, ainda € extensivamente aplicada em problemas
que exijam solugdo analitica para o perfil de pressao (Dowson e Taylor, 1979).

Ainda para o caso de mancais longos, deve-se destacar o trabalho desenvolvido por
Taylor (1923). O pesquisador inglés conduziu um estudo pioneiro sobre estabilidade de um
fluido confinado entre dois cilindros concéntricos com movimento rotativo, sendo capaz de
prever a velocidade que tornaria o escoamento de Couette instavel. Tais previsdes foram
confirmadas em um experimento visual, por meio da inje¢do de corante em pontos especificos
do cilindro interno e da construcao do cilindro externo com material transparente.

Os estudos sobre instabilidade do fluido, perfil de pressdao do 6leo e cargas suportadas
pelos mancais trouxeram a tona o fato de que estes poderiam ter influéncia sobre o
comportamento do sistema rotativo, ndo constituindo suportes perfeitamente rigidos. Surgiu,
assim, a necessidade de inclui-los na modelagem dindmica do sistema ao qual pertenciam.
Stodola (1925) e Hummel (1926) propuseram esta inclusdo por meio de coeficientes
equivalentes de rigidez e amortecimento que simulassem os efeitos dos mancais, objetivando o
aperfeicoamento do cdlculo da velocidade critica de um rotor, conforme exposto por

Tuckmantel (2010).
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Com a crescente demanda industrial, surge uma vertente de pesquisa voltada a concep¢ao
de maquinas. Um dos primeiros estudiosos a atuar no projeto de mancais foi Michell. Dentre
suas contribui¢des, merece destaque a patente de um mancal hidrodindmico segmentado
(“tilting pads”), ja em 1905. Tal dispositivo apresenta superficie descontinua, criando uma
multiplicidade de cunhas de 6leo, em vez de uma uUnica, como se observa em mancais
cilindricos. (Fast, 1941). Michell ressaltava a importancia dos mancais na reducdo de perdas
mecanicas, oriundas primordialmente de atrito no contato das partes moveis, associando a
eficiéncia geral do equipamento a qualidade de seus mancais. Isto porque ao reduzir-se a
energia dissipada na execu¢do de movimentos relativos, poder-se-ia aproveitar essa quantidade
energética para a realizacdo de trabalho util ao processo (Norton, 2004).

Ja na década de quarenta, no periodo pds guerra, as pesquisas em lubrificacdo ampliaram-
se, principalmente com o trabalho de Fogg (1946), que descreveu um efeito denominado ‘cunha
térmica’. Este caracterizava um fendmeno pelo qual o fluido, ao ser aquecido em servigo, tinha
sua distribuicdo de velocidade modificada para um perfil similar ao de uma superficie
convergente, ou seja, uma cunha de 6leo, conforme relatado por Seireg (1998). Os estudos de
Fogg motivaram Cope (1948) a redefinir as equagdes basicas de lubrificacdo de modo a levar
em conta niao apenas o perfil de pressdo, mas também o de temperatura, permitindo haver
variacdes de viscosidade e densidade do fluido, as quais eram assumidas constantes na
formulacdo original de Reynolds (Dowson, 1962). A partir dai, abre-se um ramo de pesquisa
denominado de lubrificacio termohidrodinamica.

Mesmo com um leque maior de opcdes em pesquisa, a exemplo da inclusdo dos mancais
na modelagem dinamica dos sistemas, dos efeitos térmicos atuantes no lubrificante e das teorias
de projeto, até entdo, os mancais longos haviam sido mais profundamente abordados, como
visto nos trabalhos de Sommerfeld e Taylor. Todavia, estes possuiam limitagdes de uso, sendo
a principal delas a impossibilidade de se reduzir sua folga radial de trabalho, uma vez que
pequenos desalinhamentos, deflexdes ou deslocamentos angulares rompiam o filme de 6leo
lubrificante, acarretando contato metélico entre as superficies. Destarte, cientistas voltaram seus
olhos para os mancais curtos e, em 1952, Ocvirk propds uma solucdo fechada para a equagao
de Reynolds considerando uma simplificacdo analoga a de Sommerfeld, mas desta vez
desprezando o fluxo circunferencial, por julga-lo muito menor do que o axial em um mancal
curto. No ano seguinte, Ocvirk e DuBois (1953) publicaram um trabalho em que, fazendo uso
da aproximacdo para mancais curtos, determinaram um adimensional que correlacionava a
carga A qual o mancal pudesse ser submetido e sua razio de excentricidade. A época, o

parametro fora intitulado de ‘numero de carga’. Atualmente, ¢ conhecido por nimero de Ocvirk
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e constitui um importante fator de projeto. Posteriormente, em 1958, novamente Ocvirk e
DuBois apresentaram um estudo focado em mancais curtos. Desta vez, incluiram a espessura
minima de filme como uma varidvel bdsica, além da folga radial e da razao de excentricidade,
com intuito de caracterizar o desempenho do mancal, no que concerne a capacidade de carga e
ao atrito hidrodinamico.

A década de 1950 marcou um grande avancgo cientifico, uma vez que o advento de
computadores facilitou o uso de métodos numéricos em problemas cuja solug@o analitica era
invidvel ou mesmo impossivel. No campo da lubrificacdo, merecem destaque os trabalhos de
Pinkus, que permitiram o célculo das for¢as hidrodindmicas para diversas aplicacdes e tipos de
mancais. Em 1956, Pinkus aplicou o método de diferencas finitas com sucesso na resolucao da
equacdo de Reynolds para um mancal eliptico finito. Neste periodo, j& eram conhecidos
diversos tipos de mancais, além do tradicional cilindrico, desenvolvidos com intuito de
melhorar a capacidade de carga, reduzir as perdas e, principalmente, melhorar a estabilidade
dos sistemas. Em 1959, ap6s ter abordado o mancal eliptico, Pinkus aplicou seu método de
solu¢ao em um mancal trilobular. Mais tarde, em 1961, Pinkus e Sternlicht escreveram um livro
sobre a teoria da lubrificac@o hidrodindmica. Neste completo estudo, sdo apresentados aspectos
de fluxo e lubrificantes, aproximacdes para mancais, tipos de dispositivos e cargas, andlises de
estabilidade, procedimentos experimentais, além de solu¢des analiticas e numéricas para
mancais finitos sob diferentes condi¢des de operagao e hipoteses adotadas.

Como visto, nota-se a existéncia de uma vasta gama de aplicagcdes em mancais, tanto no
que diz respeito ao tipo do equipamento quanto a condi¢do de trabalho. Cada uma destas
particularidades era avaliada com uma forma especifica da equacido de Reynolds, de acordo
com as premissas escolhidas. Muitas vezes, essa multiplicidade de formas iniciais da equacao
causava impressoes erroneas sobre a influéncia de cada parametro fisico no perfil de pressdao
obtido. Esse fato motivou Dowson, em 1962, a buscar uma forma generalizada da equagao,
vdlida sob poucas restricdes e que pudesse ser reduzida a qualquer uma das formas particulares
ja empregadas.

Ainda na década de 1960, é oportuno destacar as contribui¢oes de Orcutt et al. (1964 e
1965), que focaram suas pesquisas nos tipos de escoamento do filme de lubrificante (laminar,
transitério e turbulento) e nas implicacdes que eles teriam na operagdo dos sistemas. Neste
periodo, apresentaram uma teoria voltada para a lubrificagcdo em fluxo turbulento, aplicada a
mancais segmentados, os quais também foram objeto de estudo de Lund (1964), que publicou
um trabalho sobre a obten¢do de coeficientes equivalentes de rigidez e amortecimento para

inclusdo no sistema dinamico. Em seguida, Orcutt apresenta, em dois artigos (Orcutt, 1967,
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Orcutt e Ng, 1967), uma andlise de propriedades dinamicas dos mancais em regime permanente,
comparando os fluxos laminar e de transicdo, e aplicando seus resultados a mancais
segmentados e a mancais de anéis flutuantes. Estes tltimos consistem na associacdo em série
de dois mancais hidrodinamicos, feita por meio da adi¢do de um anel entre o rotor e a caixa do
mancal, sendo indicados a sistemas que operem em rotagdes extremamente altas, tais como
turbo-compressores, uma vez que reduzem suas perdas por atrito (Tian et al., 2011).

Além dos tipos de escoamento, os modos de lubrificagdo também foram objeto de
andlise, valendo ressaltar o trabalho de Patir e Cheng que, em 1978, desenvolveram um modelo
de fluxo médio com o intuito de avaliar o efeito da rugosidade superficial, dada a ocorréncia de
lubrificacdo mista. Nesta situacdo, podem ocorrer dreas com interface totalmente preenchida
pelo 6leo e outras nas quais se verifica contato intermitente entre as superficies. A contribui¢do
de Patir e Cheng foi tamanha que seu modelo acabou se tornando uma forma alterativa da
equacdo de Reynolds, conhecida como forma média. No mesmo ano, Kragelsky (1978)
apresentou um estudo focado em lubrificacdo elastohidrodinamica, a qual é um tipo de
lubrificagdo hidrodinamica (“full film’) que considera, além do balanco de forcas e da variagao
das propriedades dos fluidos, deformacdes elasticas nos corpos. (Tsuha, 2015).

Na década de 1980, a teoria de lubrificagdo proposta por Reynolds ja completava um
século. Nesse contexto, pode-se destacar dois trabalhos que tracaram uma sintese dos avangos
na drea ao longo desse periodo. O primeiro, de Dowson, em 1987, descreve o inicio das
pesquisas em lubrificacdo, ao expor o trabalho de Reynolds, bem como parte de sua trajetdria
no meio cientifico. J4 o segundo, de Pinkus, publicado no mesmo ano, apresenta um resumo da
teoria, com suas ramificacdoes, e sumariza os trabalhos que mais contribuiram para seu
desenvolvimento.

Uma vez apresentado um panorama de mais de um século de estudos sobre a teoria de
lubrificacdo, cabe agora discorrer sobre o emprego desta em problemas mais préximos ao
abordado no presente estudo, o qual estd inserido no ramo de juntas lubrificadas em
componentes automobilisticos, com enfoque no comportamento dindmico dos mecanismos em
que estas juntas atuam.

Os veiculos modernos consistem em um dos principais exemplos de maquinario
dependente de lubrificacao por filme de fluido, possuindo cerca de 2000 contatos tribolégicos,
com destaque para os pertencentes aos sistemas do motor e de transmissdo de poténcia
(Gandara, 2006). Nestes, verifica-se a presenca de diversos tipos de juntas lubrificadas,
ressaltando-se as interfaces nas folgas biela-virabrequim, pino-pistdo e pistao-cilindro, sendo

as duas ultimas objetos diretos de estudo do presente trabalho.
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Apesar de atualmente a teoria da lubrificacdo hidrodinamica embasar os estudos sobre
juntas ndo ideais, ou seja, aquelas que apresentam folga entre os corpos, inicialmente, era
comum a ado¢do de modelos com a premissa de contato seco. A aplicacdo de tais modelos em
juntas de revolucdo é exemplificada em alguns trabalhos, como o de Haines. Em 1985, o
pesquisador investigou, experimentalmente, o comportamento dindmico dessas juntas para
diferentes valores de folgas, efetuando ensaios destinados a anélise da conformidade do contato
e dos impactos em operacdo. Neste estudo, Haines chega a mencionar a influéncia do filme de
ar entre os componentes. Todavia, suas observagdes apresentam cariter predominantemente
qualitativo, ndo adentrando na teoria da lubrificagdo.

Ainda nesta linha de pesquisa, destacam-se as contribui¢des experimentais e tedricas de
Soong e Thompson, em 1990, e de Rhee e Akay, em 1996, respectivamente. Ambos abordam
as juntas por meio da separagdo de seu comportamento cinemético e dindmico em trés situacoes:
a primeira, em que 0s corpos nao se tocam, a segunda, na qual o impacto causa uma variagao
abrupta de velocidade de um dos componentes e a terceira, na qual as superficies se mantém
em contato, gerando deslizamento entre elas e a consequente apari¢do de uma forca de atrito.

Posteriormente, os efeitos do contato, mencionados anteriormente na segunda e terceira
condic¢des de operagdo, foram incluidos na descri¢do dindmica de mecanismos multicorpos por
Ravn (1998). Este propde um modelo continuo de andlise, ou seja, em que a integracao das
equacgoes de movimento € realizada também nos instantes de tempo de ocorréncia do contato,
em vez de ser interrompida e retomada apds a separacdo dos corpos. Ja Flores e Ambrosio
(2004b) realizaram um estudo similar, fazendo uso da teoria de Hertz para caracterizar a
mecanica do contato e as forcas resultantes. Dentre as conclusdes do trabalho, ressalta-se a
equivaléncia dos resultados obtidos via modelos continuos de contato eldstico, sejam estes de
conformidade cilindrica ou esférica entre os corpos. Contudo, quando da ado¢do de modelos
que comtemplavam a dissipa¢do de energia, os picos de momento na manivela, necessarios para
a manutenc¢do de uma velocidade constante no sistema, mostraram-se muito inferiores aos
aferidos com os modelos eldsticos.

Aos poucos, as abordagens por contato seco deram lugar aquelas que comtemplavam a
lubrificacdo nas juntas. Em 2000, Ravn ef al. compararam os resultados obtidos na analise sem
lubrificante com aqueles gerados por duas metodologias de lubrificacdo. A primeira dizia
respeito apenas ao efeito de esmagamento do filme, com base em um fluido confinado entre
superficies em aproximacao, ou seja, considerava somente a velocidade radial, que € justamente

a responsavel por esmagar o filme. Ja a segunda partia da equag@o de Reynolds, incluindo a
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velocidade tangencial, porém adotando a simplificagcdo de Sommerfeld e sua solucdo analitica
para mancais longos.

Neste mesmo ramo de trabalho, Schwab et al. (2002) exploraram as diferencas no
comportamento de juntas de revolu¢do quando da ado¢do de um modelo descontinuo de forca
de contato (modelo de impacto) e de outros dois modelos continuos, sendo um com base na
teoria de Hertz e outro na lubrificacdo hidrodindmica. Foram realizadas simula¢des com as
abordagens supracitados e suas respostas indicaram que apesar da natureza semelhante dos
modelos continuos, a maior concordancia de resultados deu-se entre um modelo continuo
(contato hertziano) e o descontinuo. Schwab et al. atribuiram este comportamento ao fato de
que os modelos hertziano e de impacto adotam contato seco, caracteristica esta que os torna
semelhantes a despeito de sua natureza distinta.

Dando continuidade aos trabalhos de Ravn e Schwab, Flores ef al. (2004a) efetuaram
uma andlise do comportamento dindmico de mecanismos multicorpos planares com juntas de
movimento rotativo, para as quais sdao descritos modelos tanto de contato seco quanto de
lubrificagdo. A principal contribuicdo deste estudo € a proposi¢do de um modelo hibrido, no
qual a condi¢ido do mancal determina se este opera em regime de lubrificacdo hidrodindmica
ou se estd em contato metalico. Posteriormente, em 2009, Flores et al. inseriram seu modelo
hibrido nas equacdes de movimento de sistemas multicorpos, exemplificando a metodologia
em um mancal hidrodindmico cilindrico simples e em um mecanismo biela-manivela, na
interacdo entre biela e pistao.

J4 a interface biela-virabrequim também fora objeto de estudo. Em 2002, Makino e
Koga basearam suas observacdes em um motor a diesel de quatro tempos, exemplificando a
aplicagdo conjunta de duas metodologias. Uma, desenvolvida pela Mitsubishi Heavy
Industries® (Furuno et al., 1997), utilizava a teoria da lubrificac@o elastohidrodinamica em
mancais carregados dinamicamente. A outra, proposta por Jones (1983), e conhecida por
histérico de filme de dleo, definia como o lubrificante preenchia a folga entre as superficies,
considerando os fluxos de entrada e saida, conforme descrito por Martin (1993). Wang et al.
(2004a), por sua vez, focaram-se na deformagdo do brago da biela e do mancal em si (furo de
inser¢do do virabrequim). Concluiram, por conseguinte, que devido a pré-carga dos parafusos
da biela e da montagem por interferéncia, o mancal ndo € perfeitamente cilindrico e essa nao
circularidade de sua secdo transversal € intensificada pela deformacdo da biela em servico, o
que altera, inclusive, a condi¢do de lubrificacdo. Esta alteracdo foi estudada por Wang et al. em
um segundo trabalho, ainda em 2004, no qual foram comparados os perfis de pressdo e

espessura de filme, considerando, primeiramente, o mancal rigido e, em seguida, deforméavel.
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Conforme explicitado anteriormente, os motores de combustio interna sdo abundantes
em contatos tribologicos. Além da interface biela-virabrequim, descrita por Makino e Wang,
dentre outros, a junta composta pelo pino que une o pistdo a biela também fornece amplas
possibilidades de estudo, consistindo em uma junta de movimento oscilatorio rotativo.

Zhang et al. (2003, 2004) dedicaram-se a estuda-la sob o regime de lubrificacdo mista,
com foco em seus fen6menos de riscamento e travamento. Primeiramente, executaram
experimentos com intuito de determinar as condi¢cdes em que cada fendmeno ocorria, no que
concerne aos tipos de carregamento e a velocidade. Em seguida, estabeleceram um critério de
falha por riscamento, com base em um fator de incerteza dependente de parametros como a
folga radial e rugosidade das superficies. Permanecendo no campo de falhas, Ligier e Ragot
(2005) utilizaram um modelo hibrido que incluia a rugosidade dos componentes com intuito de
prever em quais posicdes especificas do mecanismo o desgaste superficial ocorre mais
intensamente.

Os estudos apresentados por Zhang et al. (2003, 2004) acerca das juntas de movimento
rotativo oscilatorio deram-se, predominantemente, no campo empirico. Gandara (et al. 2005a,
et al. 2005b e 2006) elaborou um modelo matemdtico para descricio deste mancal, que
caracteriza-se por gerar uma combinagdo dos escoamentos de Couette e Poiseuille. Gandara
efetuou a integracdo analitica das equacdes de conservacdo de massa e quantidade de
movimento, obtendo éxito no calculo dos campos de velocidade e pressao, bem como das forgas
hidrodindmicas atuantes na junta.

O modelo de Gandara foi utilizado por Daniel (2008), que solucionou o problema da
lubrificagdo hidrodindmica no mancal pino-pistdo, inserindo seus resultados no modelo
dinamico do sistema completo (virabrequim, biela, pistdao). Dessa forma, obteve uma andlise
tanto do comportamento do filme de 6leo, no que diz respeito ao seu perfil de pressdo, quanto
do mecanismo em si, avaliando os deslocamentos, velocidades e aceleragdes dos componentes,
bem como a 6rbita descrita pelo pino. Outros resultados para o mesmo modelo podem ser vistos
nos trabalhos de Bannwart, (et al., 2010) e de Daniel e Cavalca (2011), em que € apresentada
uma andlise de for¢as hidrodindmicas em funcao das posi¢des instantaneas do mecanismo. Reis
utiliza 0 mesmo modelo em duas situa¢cdes. Em 2013, comparando-o com aquele proposto por
Pinkus e Sternlicht (1961) e, no ano seguinte (Reis et al. 2014), em conjunto com a teoria de
contato de Hertz, quando avalia a dindmica do mecanismo biela-manivela considerando
também a elasticidade na interface de contato.

Expostos os estudos acerca dos mancais nas interfaces biela-virabrequim e pino-pistao,

adentra-se, pois, na apresentacao dos trabalhos destinados a anélise do conjunto pistao-cilindro.
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Alguns dos pioneiros neste topico foram Li et al. (1983), que realizaram a modelagem
cinemadtica e dinamica do pistdo no interior do cilindro. Foi mostrado que a inclinagdo do pistao,
por menor que seja, influencia significativamente o atrito no sistema. Outrossim, foi avaliada a
sensibilidade do desempenho do mecanismo em relacio a folga do conjunto e a disponibilidade
de lubrificante, oferecendo uma base de estudo para fendbmenos comuns como vibracao e ruido
em motores.

Em seguida, Zhu et al. (1992, 1993) publicaram uma série de dois trabalhos, nos quais
foram apresentados um modelo matematico de descricdo da saia do pistdo sob regime de
lubrificacdo mista. Nestes, foi avaliada a influéncia das ondulag¢des e rugosidades superficiais
dos componentes, bem como das deformacgdes eldsticas e distorcdes térmicas sobre o
movimento do pistio, sua lubrificacio e atrito no sistema. Em seu primeiro relatério, Zhu et al.
apresentaram a modelagem basica e alguns resultados, ainda sem a deformacao dos corpos. Ja
no segundo, por meio do emprego de um método de elementos finitos tridimensional, foram
incluidas tais deformacgdes, que eram consequéncias tanto de efeitos térmicos quanto da
interacao entre os corpos e o filme de dleo.

Dentre as conclusdes de Zhu, destaca-se o fato de as deformagdes ocasionadas pela
pressdo na camara de explosao e pelas variagdes térmicas serem demasiadamente pequenas,
quando comparadas aquelas oriundas da interacdo entre pistdo e cilindro. Além disso, € visto
que a lubrificacdo adequada, a qual sofre influéncia do grau de flexibilidade de movimento do
pistao e do perfil de sua superficie, atua de modo a minimizar a possiblidade de haver contato
metalico, assim como reduz sua gravidade quando este ocorre.

Em prosseguimento ao trabalho desenvolvido por Zhu et al., Cho e Moon (2005)
propuseram-se a analisar mais profundamente o que denominaram de movimentacdo
secundéria do pistdo, que consiste em translacdo na direcao radial e rotacdo em torno do pino
que o une a biela. O estudo foi realizado por meio de um algoritimo combinando trés métodos
numéricos distintos, a saber: diferencas finitas, para avaliacdo da pressdao do 6leo; elementos
finitos, para aferir as deformagdes do pistdo e do cilindro; e método da penalidade, para limitar
a trajetoria do pistdo no interior do cilindro, de modo a caracterizar eventuais ocorréncias de
contato entre os corpos. As simulacdes foram realizadas com base em dados de um compressor
alternativo e permitiram constatar a influéncia da inclinagc@o do pistdo e de sua excentricidade
sobre a pressdo do filme de 6leo. Verificou-se ainda a forte correlagdo entre as trajetorias de
movimento secunddrio e a localizacdo do pino que unia o pistdo a biela.

Posteriormente, também fazendo uso de métodos de solu¢do numérica, Bukovnik et al.

(2006) realizaram uma comparagao entre diversos modelos aplicados a mancais hidrodinamicos
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de um motor de combustdo interna, utilizando como parametros de andlise o pico de pressao de
lubrificante, a espessura minima de filme e o fluxo de 6leo. Dentre os modelos empregados,
destacam-se as lubrifica¢gdes hidrodinamica, elastohidrodindmica e termoelastohidrodinamica.
De acordo com a avalia¢do de Daniel (2008), o trabalho de Bukovnik permitiu a constatagao de
que o modelo hidrodindmico apresenta maior resultado de pico de pressdo e menor fluxo de
6leo, enquanto os modelos que levam em conta também a elasticidade dos materiais geram os
menores picos de pressdo. Além do mais, apenas os modelos que incluem efeitos térmicos
consideram diminui¢cdes na viscosidade do lubrificante, quando da ocorréncia de altas
temperaturas, acarretando os menores valores de espessura de filme.

Adentrando um pouco mais no modelo termoelastohidrodindmico, abordado por
Bukovnik, destaca-se o trabalho de Meng et al., de 2007, que incluiu o efeito da inércia do filme
de fluido, concluindo que esta pode alterar a pressdo, a temperatura, a forca de atrito
hidrodinamica e a capacidade de carga do mancal. Embora essa metodologia nio seja aplicada
no presente trabalho, o estudo de Meng foi baseado na anélise do conjunto pistdo-cilindro, o
qual pertence ao escopo da dissertacdo. Mais recentemente, em 2012, Meng e Xie apresentaram
um novo modelo dindmico, também de solu¢do numérica, para avaliar os efeitos da inércia da
biela na lubrificacdo da saia do pistao.

Este mesmo componente voltou a ser objeto de andlise com a pesquisa de He er al.
(2014). O estudo teve como propdsito avaliar a influéncia dos parametros geométricos da saia
do pistao (folga, comprimento, curvatura, posi¢ao do pino e posi¢ao do ponto de menor folga)
sobre o comportamento dindmico do mecanismo, no que diz respeito ao fendmeno de ruido por
choque da saia contra a parede interna do cilindro, defeito popularmente conhecido como
“batida de saia”. He et al. concluiram que os fatores mais significativos na ocorréncia do
problema mencionado foram a folga, a posi¢do do pino e a posi¢ao do ponto de menor folga,
de modo que o comprimento e a curvatura da saia tiveram atua¢do minima na reducdo do ruido.

Zhao et al. (2015) retornaram a modelagem da junta pistdo-cilindro. A exemplo de He
et al. (2014), os parametros geométricos da saia do pistdao foram levados em conta, permitindo
a constatacdo de que embora diminua o ruido de choque da saia e amenize o processo de
desgaste, uma menor folga entre o pistdo e o cilindro acarretava maior perda de poténcia por
atrito. Verificou ainda que menores distancias entre o pino e a se¢do de menor folga do pistao
dificultavam que este girasse em torno do pino, o que contribuiu também para evitar choques
da saia. Ademais, observou que uma curvatura menos acentuada do pistdo contribuia para a
manutencdo de sua estabilidade, embora afetasse o atrito e, consequentemente, a perda de

poténcia.
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Ja adentrando em 2016, Zhao et al. (2016a, 2016b) focaram novamente no mecanismo
do motor, mas desta vez considerando folgas, primeiramente, na junta biela-pistdo, e, em
seguida, na junta biela-virabrequim. Para os dois casos, os pesquisadores verificaram a
influéncia da rugosidade superficial dos componentes quando em regime de lubrificagdo mista,
avaliando efeitos da viscosidade do 6leo e da magnitude da folga. Tanto no trabalho de 2015,
quanto nos de 2016, Zhao et al. fazem uso da forma média da equacio de Reynolds, apresentada
por Patir e Cheng (1978), a qual € solucionada por elementos finitos. J4 o equacionamento
dinamico do sistema € construido pela metodologia de dindmica de multicorpos.

Por fim, um dos dltimos trabalhos publicados sobre o tema € de autoria de Daniel et al.
(2016), no qual € realizada uma investigacdo acerca das fronteiras de cavitacdo na junta pino-
pistao, ou seja, as posicdes angulares no referencial do mancal, entre as quais a pressao de 6leo
tende a ser nula. E proposto um modelo no dominio do tempo para determinagdo das fronteiras
de cavitacdo em cada passo de integracdo do sistema dindmico. Em seguida, a resposta do
modelo é comparada com as condi¢des de Sommerfeld e Giimbel, além de uma solucdo
numérica do mancal finito por volumes finitos, mostrando que a metodologia proposta obteve
resultados satisfatdrios, similares aos da solu¢do numérica, mas com um custo computacional
extremamente inferior.

Neste capitulo de revisdo da literatura, foram apresentadas as principais contribui¢des
no contexto do assunto abordado, de modo a criar um embasamento tedrico para os conceitos
a serem discutidos no decorrer da dissertacdo. Assim, foi possivel confirmar a
contemporaneidade do tema, além de mostrar uma vasta gama de possibilidades de aplicacao

dos resultados oriundos do trabalho como um todo.
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3. Aspectos de um motor de combustio interna

A busca constante por novas formas de realizacdo de trabalho e geracdo de poténcia tem
incentivado pesquisas no campo de projeto e aperfeicoamento de maquinas térmicas. Neste
capitulo, sdo introduzidas consideracdes a respeito dos motores a combustao interna. Inicia-se
com uma descricao de seus componentes principais, com enfoque no subsistema pertinente a
dissertacdo. Em seguida, sdo expostos os ciclos mecanico e termodindmico do motor e, por fim,
¢ desenvolvida uma modelagem da forca oriunda do processo de combustao.

Até meados do século XVIII, a energia mecanica ttil a um dado processo advinha,
majoritariamente, de tracdo animal, forca da 4gua, ou em muitas situagdes, da propria forca
humana. Tais formas de aproveitamento energético mostravam-se extremamente limitadas,
tanto no que diz respeito ao tempo didrio de execucdo de trabalho, quanto a poténcia
desempenhada.

Com o surgimento dos primeiros mecanismos movidos pela pressao de vapor, a época da
Primeira Revolucdo Industrial, constatou-se a promissora capacidade de conversao de energia
térmica, oriunda de uma reacdo quimica, em energia mecanica. Os processos termodinamicos
de geracdo de poténcia baseavam-se em um conjunto de etapas realizadas sobre uma substancia
denominada fluido ativo.

De inicio, as limitagdes tecnoldgicas, bem como as necessidades especificas da época,
fizeram com que surgissem primeiro os motores de combust@o externa, ou seja, aqueles em que
a etapa de combustao ocorre externamente ao fluido ativo (Brunetti, 2012). O principal exemplo
desse tipo de maquindrio, que se tornou simbolo do desenvolvimento industrial entre o final do
século XVIII e inicio do XIX, foi a locomotiva a vapor, na qual o calor proveniente da queima
de carvao aquecia a dgua (fluido ativo), convertendo-a para a fase gasosa e aumentando sua
pressdo. Este aumento era responsdvel por gerar movimento de translacdo de um cursor e, por
meio de um mecanismo biela-manivela, movimento rotativo, permitindo o deslocamento do
conjunto.

Posteriormente, o avanco cientifico, bem como as novas demandas da industria,
propiciaram o surgimento dos motores de combustdo interna, nos quais a queima ocorre
diretamente sobre o fluido ativo. Embora tivesse um funcionamento mais complexo e maior
nimero de pecas em relacdo aos motores de combustdo externa, este novo equipamento

apresentava grandes vantagens nos quesitos de tamanho e peso, uma vez que dispensava o uso
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de vaso de pressdo e caldeira. Ademais, como ndo dependia do aquecimento do fluido de
trabalho para o aumento de pressao, seu tempo de partida era muito inferior.

Diferentes modelos desse tipo de motor foram desenvolvidos, contemplando uma
variedade de combustiveis, modos de ignicdo, ciclos termodindmicos e caracteristicas
dindmicas de seus mecanismos. Dentre estes, os que atingiram maior popularidade foram os
motores de combustdo interna alternativos, nos quais a queima se d4 no interior de arranjos
cilindro-pistao com movimento de translagdo alternativa, em vez de séries de componentes, tais
como nas turbinas a gds. Neste tipo de motor, o fluido ativo consiste em uma mistura ar-
combustivel, em proporcao pré-estabelecida.

Adentrando ainda mais nas especificidades dos motores alternativos, € possivel ainda
classifica-los de acordo com o tipo de igni¢ao, podendo esta ser por compressao do fluido ativo
ou ainda por centelha. No presente trabalho, é estabelecido o foco na anélise dos motores com
ignicdo por centelha, cujo ciclo termodinamico apresenta quatro fases, ou quatro tempos,
conforme o jargdo da drea. Este ciclo recebe o nome de Otto em homenagem a Nikolaus August
Otto, que juntamente a Eugen Langen construiu o primeiro motor deste tipo, cuja descri¢ao
tedrica ja havia sido introduzida anteriormente por Alphonse Beau de Rochas. Antes de expor
suas principais caracteristicas, cabe descrever, brevemente, os principais elementos deste tipo

de motor.

3.1. Descricao de componentes: motor alternativo de ignicao por centelha

Apesar de seu principio de funcionamento ser relativamente simples, um motor
alternativo de igni¢do por centelha consiste em um conjunto mecanico de alta complexidade.
Isto se deve a quantidade de partes méveis operando em conjunto e aos diversos subsistemas
que o integram, tais como trem de poténcia, alimentacdo de combustivel, escape de gases,
arrefecimento, transmissao, dentre outros.

A Figura 3.1 exibe um esquema do motor.
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Figura 3.1: Motor de combustdo interna alternativo de igni¢ao por centelha (Ford, 2000).

Conforme mencionado, o motor apresenta inimeros subsistemas que permitem seu
correto funcionamento. Em virtude do escopo do presente trabalho, € dado enfoque ao sistema
de poténcia, cujo principal conjunto é composto por um eixo de manivelas, denominado
virabrequim, ao qual sd3o conectadas bielas e, a estas, pistdes. A funcdo primordial desta
montagem € converter um movimento de translagcdo oscilatério, desenvolvido pelos pistdes, em
uma rotagdo do virabrequim. A seguir, na Figura 3.2, tem-se uma representacdo da montagem

destes componentes.

Figura 3.2: Montagem do conjunto virabrequim, bielas e pistdes (MR Automotivo, 2014).
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A Figura 3.2 exibe um virabrequim sobre o qual sdo montados pares biela-pistdo. A
configuragcdo apresentada na imagem consiste de quatro pistdes dispostos em linha, operando
com curso na vertical. Este arranjo € um dos mais comuns em veiculos populares de passeio e
constitui a base das andlises do presente trabalho. No entanto, hd diversas outras possibilidades
de montagem, a exemplo de disposi¢des em ‘V’ e ‘W’. Embora ndo esteja representado na
figura, na extremidade do virabrequim, € colocado um volante de inércia, cuja funcao € absorver
vibracoes e oscilagdes provenientes dos impulsos de explosao no motor, de modo a minimizar
inconstancias em sua rotagao.

A distancia medida a partir do eixo de rotacdo do virabrequim até os centros dos furos
onde este € inserido nas bielas constitui o que € denominado de manivela do mecanismo. Ja o
comprimento da biela € tomado entre os centros de seus furos maior € menor, nos quais sao
inseridos o virabrequim e um pino para jun¢do com o pistdo, respectivamente.

As interfaces destes furos sdo preenchidas por 6leo lubrificante, constituindo mancais
hidrodinamicos responsdveis pelo suporte das cargas envolvidas, reducdo de perdas por atrito
durante 0 movimento e protecdo das partes mdveis, evitando contato metédlico. Vale ressaltar
que para este trabalho, considerou-se montagem de pino fixo, na qual hd folga somente na
interface entre o pino e o pistdo e ndo entre o pino e a biela, que sdo unidos em ajuste por
interferéncia. Assim, na modelagem do sistema, a massa atribuida a biela ja inclui a massa
correspondente ao pino.

O conjunto de virabrequim, bielas e pistdes € inserido em um componente denominado
bloco do motor, que corresponde a uma pega unica fabricada por fundi¢@o. O bloco € o maior

integrante do motor, tendo como funcdo suportar todos os componentes de seus subsistemas.

Cilindro

Figura 3.3: Bloco do motor, com destaque para um de seus cilindros (MR Automotivo, 2015).
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A Figura 3.3 exibe a representac¢do de um bloco de motor para a mesma configuracdo da
Figura 3.2, isto €, quatro pistdes em linha. Destaca-se um de seus quatro cilindros, que
consistem em cavidades dentro das quais os pistdes movem-se durante a operacao do conjunto.

A explosdao do combustivel ocorre no interior dos cilindros, em um espaco restringido
pela superficie de topo do pistdo e por um componente denominado cabecgote. Além de delimitar
a camara de combustdo, o cabegote comporta o comando das vdlvulas de entrada da mistura ar-

combustivel (admissdo) e de saida dos gases provenientes da reacao de queima (exaustao).

Vela de
ignicao

Valvula de Valvula de
admissao , \ exaustao

Junta

Junta
pino-pistao

(b)
Figura 3.4: Representacdes da cAmara de combustao e comando de vdlvulas. (a) Sistema
completo com virabrequim e bielas (Mahle, 2009). (b) Detalhe de um dos conjuntos pistdo-

cilindro e védlvulas (Adaptado de Descarbonizadoras, 2016).

A Figura 3.4(a) exibe um esquema das camaras de combustdao de um motor, mostrando
os pistdes montados no virabrequim e as valvulas. Para cada pistdo, € usual que se tenha duas
ou quatro valvulas, sendo que metade destas atua na admissdo e metade na exaustdo. Ja na
Figura 3.4(b), € exposto o detalhamento de um dos pistdes, em que, além das valvulas e da
parede do cilindro, € mostrada a vela de igni¢do. Esta € responsavel por iniciar a queima da
mistura ar-combustivel por meio de uma faisca elétrica.

O deslocamento do pistdo no interior do cilindro € limitado por duas posicdes extremas,
denominadas de pontos mortos superior e inferior. Quando este se encontra no ponto morto
inferior, ocorre 0 maior volume da camara de combustio (volume total), enquanto que no

superior, o menor (volume morto). A diferenca entre estes pontos estabelece o curso do pistao,
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o qual serd utilizado adiante, na secdo 3.3, em que é desenvolvida a modelagem da forca de
explosao.

Ademais, a interagdo entre a superficie do pistdo e a parede interna do cilindro também ¢é
preenchida por 6leo lubrificante, constituindo um mancal hidrodindmico. Esta junta lubrificada,
bem como aquela na interface pino-pistdo fazem parte do escopo de estudo do trabalho.
Contudo, para o caso da junta pistdo-cilindro, deve-se ressaltar que apenas a saia do pistao, sua
parte inferior, ¢ modelada, ndo levando-se em consideracdo seus anéis, que tem por objetivo
vedar a cdmara de combustio, impedindo que haja escape dos gases de queima, bem como
entrada de 6leo lubrificante.

Conhecidos os principais componentes do motor e apresentadas as interfaces lubrificadas
cuja modelagem € desenvolvida ao longo da dissertagdo, cabe agora expor a abordagem

termodinamica do motor de combustio interna.

3.2. Descricao do ciclo Otto

Dentre os diversos pesquisadores a atuarem no projeto de motores de combustdo interna,
um dos que teve maior destaque foi o alemado Nikolaus August Otto, que desenvolveu um motor
operando de acordo com um ciclo de quatro tempos, o qual € realizado a cada duas voltas da
manivela. Esta operacdo € brevemente descrita na sequéncia, com base na teoria apresentada
por Moran e Shapiro (2008).

Embora os motores alternativos realizem ciclos mecéanicos, uma vez que o pistdo
apresenta movimento oscilatdrio, estes ndo completam ciclos termodinamicos, ja que ocorre
adicdo e escape de matéria com diferentes composi¢des. Além de nao haver um ciclo
termodinamico completo, ha outros aspectos que dificultam a realiza¢do da anélise de um motor
a combustdo, tais como atrito nas partes moéveis, irreversibilidades nos processos, perda de
energia por calor e por ruido, dentre outros.

Desse modo, € comum o emprego de um processo de andlise de ar-padrdo, que consiste
em uma abordagem simplificada feita com base nas seguintes premissas: o fluido de trabalho é
uma quantidade fixa de ar modelado como gas ideal; a queima de combustivel é considerada
como uma adi¢@o de calor por uma fonte externa; desconsideram-se a admissado e a descarga de

gases; e todos 0s processos sdo internamente reversiveis.
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Assim, a andlise de ar-padrao do ciclo Otto permite que seja feito um estudo do motor,
nao apenas do ponto de vista mecanico, mas também sob a 6tica dos processos termodindmicos
envolvidos. A seguir, sdo mostradas representacdoes esquemdticas com bases nesses dois

enfoques e suas respectivas explicacdes.

Admissao Compressao Explosao Exaustao

Figura 3.5: Representacao do ciclo mecanico de um pistdo para um motor de quatro tempos

(Adaptado de Abekwar, 2013).

A Figura 3.5 esquematiza os quatro tempos do ciclo mecanico de um motor de combustao
alternativo, além do sentido de movimento do pistdo em cada um deles.

Na primeira etapa, que ocorre com a valvula de admissdo aberta, o pistdo executa um
curso do ponto morto superior até o inferior, consistindo em um deslocamento angular de 180°
da manivela. Neste trecho, uma carga da mistura ar-combustivel € aspirada para o interior do
cilindro.

A segunda etapa apresenta deslocamento de baixo para cima e € feita com as duas vélvulas
fechadas. Nesta fase, o pistio comprime a mistura ar-combustivel no cilindro, fornecendo
trabalho ao contetido da camara de combustdo. No final deste curso, préximo ao ponto morto
superior, a vela de igni¢do dispara uma faisca elétrica, a qual induz a queima da mistura,
resultando em gases a alta pressdo e temperatura.

O terceiro tempo do ciclo mecanico, denominado de explosdo, consiste de um curso de

poténcia do pistdo, do ponto morto superior até o inferior, durante o qual a mistura gasosa



oriunda da queima se expande. Nesta etapa, realiza-se trabalho sobre o pistdo, introduzindo, por
consequéncia, energia cinética no sistema e permitindo que se desenvolva rotacdo do motor.

O quarto e ultimo estdgio € responsdvel pela exaustdo dos gases da queima, enquanto o
pistdo realiza um curso para cima, com a valvula de escape aberta, de modo a dar inicio a um

novo ciclo.

P T

3
3
cte
N S
4
2 /P 4
LI \' 4
Clo 1 v= cte
1
v
V1 L) S1 S2
(a) (b)

Figura 3.6: Diagramas do ciclo de ar-padrao Otto para andlise termodinamica. (a) Pressdao por

volume. (b) Temperatura por entropia.

Observa-se, na Figura 3.6, os quatro processos termodinamicos que compdem o ciclo
Otto, sendo que para a andlise de ar-padrdo, todos sdo considerados internamente reversiveis.

O processo 1-2 representa uma compressao isoentropica do ar no interior do cilindro,
enquanto o pistdo se move do ponto morto inferior para o superior. Esta etapa equivale a
compressao, no ciclo mecanico.

O processo 2-3 consiste de uma adicao de calor a volume constante, a partir de uma fonte
externa, a qual € realizada enquanto o pistdo encontra-se no ponto morto superior. Esta fase do
modelo de ar-padrdo tem por objetivo simular a queima da mistura ar-combustivel.

Em 3-4, tem-se uma expansao isoentrépica, que equivale ao curso de poténcia do pistao,
no qual os gases oriundos da queima siao expandidos, realizando trabalho sobre o sistema e

introduzindo energia cinética.
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Por fim, o processo 4-1 encerra o ciclo com uma rejeicao de calor a volume constante, no
ponto morto inferior. Vale salientar que a andlise do ciclo de ar-padrdo Otto tem foco nos
processos termodindmicos, ndo apresentando equivaléncia exata com as etapas do ciclo

mecanico, uma vez que a admissdo, por exemplo, ndo € modelada nesta abordagem.

3.3. Modelagem da forca de explosao

Nos motores de combustdo interna, a Gnica entrada de energia para o sistema ocorre pela
explosdo de uma mistura ar-combustivel, no interior dos cilindros. Assim, um modelo eficiente
de caracterizagdo deste esforco € de suma importincia na anélise.

Conforme essa mistura ¢ queimada em um ciclo, ocorre um aumento de temperatura e
pressdo na camara, o qual se converte em uma forca sobre a superficie superior do pistdo,
empurrando-o e adicionando energia cinética ao sistema. De modo a introduzir este efeito em
um modelo realista do motor, deve-se conhecer a curva que descreva a pressdo no interior da
camara em funcdo do angulo da manivela. Para o caso do presente trabalho, em que € utilizado
um motor de quatro tempos, a funcdo resultante serd expressa sobre uma faixa angular de 720°
(4m radianos), a qual consiste em um ciclo termodinamico.

A obtenc¢do da curva de pressao parte da premissa de que todo o processo da etapa de
queima se d4 em um sistema fechado, uma vez que nao ha fluxos méssicos atravessando suas
fronteiras. Desse modo, a primeira lei da termodindmica para sistemas fechados pode ser
aplicada. Esta estabelece que os unicos meios para que haja variacdo da energia total deste
sistema sdo a transferéncia de calor (Q) e a realizacdo de trabalho (W), conforme explicam

Moran e Shapiro (2008). Assim, pode-se escrever:

Ecinética + Epotenciat + Einterna = Q-w 3.1

No caso da combustdo no interior dos cilindros de um motor, os termos de energia cinética
e potencial sdo despreziveis. Assim, elimina-se estes termos e toma-se a forma diferencial da

equacgdo da primeira lei da termodinamica.

dEinterna = 6Q — W 3.2)
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Na equacdo (3.2), verifica-se a presenca de duas representacdes de diferenciais, d e §, as
quais indicam, respectivamente, diferenciais exatos e inexatos.

Um diferencial exato, como no termo de energia interna, ocorre quando a variaciao de
uma propriedade entre dois estados ndo depende dos detalhes do processo que conecta estes
dois estados. Assim, a integragdo de um estado a outro pode ser obtida, simplesmente, pela
diferenca entre a propriedade nos estados final e inicial.

Ja o diferencial inexato descreve um processo dependente dos detalhes nas interacdes
entre o sistema e a vizinhanca, de modo que, em uma integracao, os limites signifiquem “de um
estado ao outro”, ndo sendo possivel calcular este resultado como a diferenga da grandeza em
cada um dos estados. Isto porque este diferencial é usado para grandezas que nao constituam
propriedades do sistema ou da vizinhanga, ndo havendo sentido fisico em atribuir seus valores
a um dado estado. O trabalho e o calor sdo exemplos de tais grandezas, sendo necessario
descrevé-los por diferenciais inexatos.

Sabe-se que o trabalho diferencial pode ser escrito como o produto entre uma pressao

(P) e um diferencial de volume (dV).
oW = PdV (3.3)

Ja a energia interna diferencial de um corpo ou substancia € dada pelo produto entre sua

massa (m), seu calor especifico a volume constante (c,) e um diferencial de temperatura (dT).
dEinterna = mc,dT (3.4)

Insere-se as defini¢des de (3.3) e (3.4) na expressao (3.2).
mc,dT = 6Q — PdV (3.5)
Para a mistura de ar e particulas aspergidas de combustivel, pode-se considerar o0 modelo

de gas ideal, descrito pela equacdo (3.6), em que P € a pressao manométrica, V' € o volume e

R, a constante do gas.

PV = ngT (3.6)
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Em sua forma diferencial, a equacdo dos gases ideais € escrita como segue:

1

Assim, substitui-se o produto da massa pelo diferencial de temperatura em (3.5).

C
(PdV + VdP) R—" = 6Q — PdV

3 (3.8)

Tomando-se o resultado da equacdo (3.8) por unidade do angulo da manivela (q), tem-

Se:

dv dP_c, dQ dv
otV = P (3.9)
dq dq" R, dq dq

Considera-se também as defini¢es da constante dos gases (Ry) e da razdo de calores
especificos (y), apresentadas na sequéncia, devendo-se destacar que o termo ¢y, presente nas

equacdes (3.10) e (3.11), consiste no calor especifico a pressao constante.

Ry =cp—cy (3.10)

C
=P
Y=, (3.11)

Em seguida, isola-se a variacdo de pressdo em relagdo a posicao angular na equacao (3.9),

levando em conta (3.10) e (3.11).

dP_ PdV+y—1<dQ)
dg V dq V \dq (3.12)

A solucdo de (3.12) exige o conhecimento das varia¢des do volume pela posicao angular
da manivela (Z—Z) e de calor adicionado pela posi¢do angular da manivela (3—2), as quais sao

determinadas na sequéncia.
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Primeiramente, para o calor adicionado, considera-se um modelo simplificado de
liberacdo finita de calor, descrito na literatura por Ferguson e Kirkpatrick (2001) e utilizado no
trabalho de Reis e al. (2014). Esta abordagem consiste em um modelo diferencial do ciclo de
poténcia, para o qual a adi¢do de calor ao sistema € especificada em funcdo da posi¢do angular
da manivela.

O modelo estabelece uma expressao para a fracdo de combustao (X.y;,mp) COM base na
funcdo de Wiebe, exposta na equacdo (3.13). No inicio do processo, X ,mp € nulo, ou seja, 0%
da queima foi concluida e no final, X, € unitario, de modo que 100% da queima tenha sido

realizada (Heywood, 1988).

Xcomp(q) =1 — exp [_a (q ng()) l (3.13)

Em (3.13), q corresponde ao deslocamento angular da manivela, @, a posicdo angular
onde tem inicio a liberacdo de calor e @4, a faixa angular em que a liberacdo ocorre. Desse
modo, em um ciclo de 720°, o calor € liberado na faixa angular exposta na equagdo (3.14), para

a qual foram utilizados os valores Q, = 340° e Q; = 40°.

Qo =q= Qo+0Qq (3.14)

Os parametros a e n, na igualdade (3.13), sdo fatores empiricos ajustdveis, sendo que o
primeiro € relacionado a eficiéncia da combustdo e o segundo corresponde ao fator de forma da
camara, conforme apresentado por Reis (2014). Para um motor de igni¢c@o por centelha, como
€ o caso do presente estudo, Heywood (1988) estabelece valores de 5 e 3 para a e n,
respectivamente.

Considerando que para um ciclo termodindmico, uma quantidade de calor Q;, €
adicionada, € possivel obter a fracdo deste calor liberada, em fun¢do da posi¢do da manivela,

como mostra a expressao (3.15).

Q(q) = QinXcomn(q) (3.15)

Portanto, ao derivar-se (3.15) em relacdo a g, obtém-se a taxa angular de liberacdo de

calor durante a queima, para um ciclo.
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dQ(CI)_ ) dxcomb(Q)
g 9T g (3.16)

Substituindo-se a fracdo de combustdo, mostrada em (3.13), na expressdo (3.16), obtém-

Se:

4Q(@) _  Qn (q - Qo)”‘1 G

na—I(1—x
dq 4 ( comb) Qd

Uma vez solucionado o termo relativo a liberacdo de calor, adentra-se a determinagdo da
variacdo do volume da camara pela posicdo angular da manivela. Para tal, considera-se o

esquema a seguir.

/f V74
= o}

4

Figura 3.7: Esquema do mecanismo biela-manivela para cdlculo do volume instantdneo da

camara de combustao.

Na Figura 3.7, tem-se uma representacdo do mecanismo biela-manivela, em que sdo
exibidos os comprimentos da biela (L) e da manivela (R), o didmetro do pistdo (D) e a distancia
s, a qual representa o curso do pistdo, consistindo da diferenca entre suas posi¢des nos pontos
mortos superior e inferior.

Sabe-se que normalmente, 0 mecanismo do motor opera com o pistdo movendo-se na
vertical, porém, para melhor visualiza¢do, a Figura 3.7 o exibe posicionado na horizontal.

Assim, pode-se obter o volume instantdneo como fungdo do angulo q.

Va
r—1

V.
V()= —5+ 5 [B+1~ cos(q) — VBZ ~ (sen(q))?] (3.18)
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Na expressao (3.18), o termo V,; equivale ao volume deslocado, ou seja, ao deslocamento

volumétrico total do motor durante o ciclo, sendo escrito como segue.

_71' 2
Va=7D"s (3.19)

Ja a letra r representa a taxa de compressao, sendo calculada pela razio entre o volume

total e o volume morto. O termo B, por sua vez, consiste em:

B L
) (3.20)
Ademais, € preciso expor que a forma de equacionamento do volume instantaneo,
mostrada em (3.18), parte da premissa de que o curso do pistao se da ao longo do eixo X, sem

desalinhamentos. Posto isso, pode-se dar continuidade a deducdo, derivando-se a expressao de

volume em relacdo a q.

av(q) _ Va

P - sen(q) {1 + cos(q) [B* — (Sen(q))z]_%} (3.21)

Finalmente, insere-se os resultados de (3.17) e (3.21) na expressao (3.12).

ar P V4 _%
o= Vi 3 sen@ {1+ cos(q) [B — (sen(@))*) 2|
yo1[ Q. o n_ll (3.22)
@ [, 0w (g, )

Deve-se frisar que durante a execucdo de um ciclo termodindmico, hé instantes e,
consequentemente, posi¢cdes da manivela, para os quais ndo ocorre a liberagdo de calor, de
modo que a expressao (3.22) seja vdlida apenas para quando esta liberagdo estd acontecendo,
ou seja, na faixa descrita em (3.14). Para as etapas adiabdticas, a pressao € obtida anulando-se

o termo referente ao calor na equagdo (3.22).

dP P Vv,

i —ym7sen(q) {1 + cos(q) [B% — (sen(q))z]‘f} (3.23)
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Como exposto anteriormente, a equacdo (3.23) € vdlida nas posicdes angulares da
manivela em que ndo hé liberacio de calor, as quais sdo representadas pelas faixas da equagdo

(3.24), dentro de um ciclo termodindmico.

0<q<Qy ; Qu+Qy=<q=<720° (3.24)

A solucdo das equagdes (3.22) e (3.23) permite a obtencdo da curva da pressdo de
explosdo para o ciclo Otto, mostrada na Figura 3.8. Como ndo € possivel a integracdo analitica
das expressdes, um método numérico foi utilizado para obter estes resultados. Vale destacar a
presenca de uma descontinuidade na posicao de 540° da curva de pressdo. Esta equivale a
abertura da valvula de exaustdo. Sabe-se que em um motor real, dada a abertura da vélvula, o
decaimento de pressdo ndo ocorre instantaneamente. No entanto, para simulacdo deste efeito, o
modelo utilizado no presente trabalho realiza esta simplifica¢io, adotando a descontinuidade.

Deve-se salientar também que o trecho tracejado da curva de pressdo da Figura 3.8
corresponde ao resultado da integracdo da equacao (3.22), em que estd havendo a adicdo do
calor proveniente da queima da mistura ar-combustivel. J4 o trecho representado por uma linha
continua decorre da integracdo da equacdo (3.23), para as posicdes angulares nas quais nao

ocorre adi¢do de calor para o sistema.

Pressdo na cdmara de combustio

P [MPa]

i : ! I I I i ' :
0 60 120 180 240 300 360 420 480 540 600 660 720
Angulo da manivela [°]

Figura 3.8: Pressdo na camara de combustao para um ciclo do pistdo.
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Conhecida a curva que relaciona a press@do na cdmara de combustio ao angulo da
manivela, resta expor como este resultado serd inserido no modelo dinamico do sistema, cuja
apresentacdo € feita adiante, no capitulo 5.

Caso um resultado analitico pudesse ser gerado para as expressdes de pressdo, bastaria
inserir o valor do angulo q nessas equagdes. Porém, como foi necessario o uso de um método
numérico para o calculo das integrais, € preciso realizar um processo de interpolacdo na curva

resultante para cada posi¢do angular. Assim, obtendo-se a pressdo (Fpyp), basta multiplica-la

pela drea de topo do pistao para que se determine a forga (Fg,;,), como mostra a equagao (3.25).

2

T
Foxp (@) = Poxp(q) 7 (3.25)
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4. Modelos das juntas lubrificadas

Os motores de combustio interna consistem em equipamentos de alta complexidade,
principalmente em virtude da quantidade de partes mdveis que os compdem. Para seu correto
funcionamento, muitas dessas partes apresentam movimentos relativos entre si, sendo que em
muitos casos, tais movimentos sé sdo possiveis devido a presenga de uma interface preenchida
por fluido lubrificante. Este permite a transferéncia de esforcos de um componente a outro, mas
tende a evitar o contato metélico, além de reduzir perdas de energia por atrito.

Conforme apresentado no capitulo 3, um aumento de pressdo, devido a queima de uma
mistura ar-combustivel no interior dos cilindros, € responsdvel pela entrada de energia para o
veiculo. A excecao de carros hibridos, isto é, que contam com um motor elétrico além do motor
de combustdo, esta € a Unica fonte de energia do sistema. Assim, os componentes diretamente
envolvidos nessa conversao de energia quimica para mecanica sao sujeitos a estimulos severos
em servico, de modo que a carga imposta as juntas lubrificadas que os unem tende a ser
extremamente alta. Portanto, € imperativo que estas juntas sejam corretamente modeladas, com
a finalidade de se avaliar o comportamento dinamico do sistema. Neste trabalho, conforme visto
no capitulo 3, as juntas avaliadas sdo aquelas nas interfaces pino-pistdo e pistao-cilindro.

O modelo de lubrificacdo empregado deve ser capaz de, a partir de um conjunto de
parametros geométricos, bem como de uma condicdo de operagdo, prever o campo de pressao
do filme de 6leo e, consequentemente, as forcas que este exercerd sobre os componentes
mecanicos. Ademais, € preciso que haja uma avaliagdo especifica do atrito viscoso atuante na
junta, uma vez que este pode ter influ€ncia significativa sobre o sistema.

Em vista disso, este capitulo destina-se a apresentar o modelo de lubrificagao utilizado na
descricdo das juntas, as caracteristicas geométricas especificas de cada uma destas juntas, o
método de solucao numérica utilizado para a determinag@o dos campos de pressao e, por fim,

o tratamento do atrito viscoso.

4.1. Equacao de Reynolds

O estudo aqui exposto faz uso da teoria de lubrificacao hidrodinamica. Esta baseia-se na

equacgao de Reynolds, que descreve o campo de pressdao do dleo lubrificante.
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A equagdo (4.1) exibe a forma cldssica da equacdo de Reynolds para um mancal
isotérmico sob efeito de carregamento dinamico (Daniel, ef al., 2016). Vale ressaltar que o fato
de a abordagem considerar o meio lubrificante como sendo isotérmico, permite que a
viscosidade seja tratada como uma constante para o problema. Caso contrdrio, haveria a
necessidade de especificar como esta varia com a temperatura ao longo da interface preenchida
por dleo.

Na expressdao (4.1), ¢ corresponde a dire¢do circunferencial e a, a dire¢do axial do
elemento interno do mancal. O termo h indica a espessura do filme de 6leo na interface e u, a
viscosidade absoluta deste 6leo. J4 a letra U representa a velocidade relativa tangencial entre os
corpos e P € a pressao que se deseja obter.

A validade da equacdo de Reynolds se d4 desde que garantidas algumas premissas,
expostas em Dowson (1962) e apresentadas na sequéncia:

e Efeitos de cisalhamento viscoso predominam, de modo que a viscosidade
absoluta do fluido seja a propriedade caracteristica;

e Sdo desprezadas as forcas de inércia do fluido;

e O fluido é incompressivel;

e A viscosidade é constante ao longo do escoamento;

e A espessura de filme € pequena, de modo que seja possivel considerar a pressao
constante através da folga;

e A curvatura do filme € desprezivel,

e Naio ha deslizamento na interface entre o fluido e as superficies dos corpos.

A equacgdo de Reynolds trata-se de uma equacgdo diferencial parcial ndo homogénea de
segunda ordem. Os termos a esquerda da igualdade definem o gradiente de pressdo do
lubrificante no mancal.

J4 os termos a direita denotam dois fendmenos distintos que acarretam aumento de
pressdo no filme de 6leo, em relagdo a pressdo atmosférica. O primeiro deles, retratado pela
derivada de h em relagdo a direcdo c, € denominado de cunha de 6leo. Este descreve o efeito
da velocidade tangencial relativa entre os corpos, a qual forca o lubrificante a entrar por uma
cunha de perfil convergente, entre os elementos interno e externo do mancal, e a sair por uma
cunha de perfil divergente, acarretando aumento de pressao no processo. O segundo, definido

com base na derivada temporal da espessura de filme é chamado de esmagamento, sendo
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associado ao efeito de velocidade radial relativa entre os corpos, comprimindo a porcao de
fluido entre eles.

Na equacdo (4.1), o termo de cunha foi apresentado em relacio a coordenada
circunferencial. Contudo, pode haver situagdes nas quais este efeito ocorra na coordenada axial
do mancal, sendo necessdrio tomar a velocidade relativa ao longo desta coordenada, bem como
derivar a espessura de filme em relacdo a ela. Mais adiante, serd mostrado que este € o caso da
interface pistio-cilindro, para a qual a expressdao de Reynolds assume a configuracdo expressa

em (4.2), com V denotando a velocidade relativa ao longo da dire¢do axial.

9, oP\ 8, 0P on on
3 3 — - _ 4.2
ac (h ac) t 5a (h 6c) UV 5+ L2u 4.2)

Independente da forma como € apresentada, a equagdo de Reynolds necessita de
expressoes que descrevam a espessura de filme nos mancais em que € aplicada. A secdo a seguir
destina-se a obter tais expressoes, com base nos aspectos geométricos das juntas pino-pistao e

pistao-cilindro.
4.2. Caracteristicas geométricas das juntas

A descri¢ao geométrica das juntas lubrificadas € de suma importancia na andlise, uma vez
que a configuragdo instantanea dos corpos, a qual se traduz em uma espessura de filme de 6leo
na interface dos mancais, tem influéncia direta sobre o campo de pressao do lubrificante.

Em virtude disso, esta sec@o destina-se a deduzir expressdes para a espessura de filme de
6leo nas duas juntas abordadas neste trabalho. Para tal, considera-se o sistema de referéncia da

Figura 4.1, a seguir, a partir do qual as fun¢des sao desenvolvidas.
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Y
~ Junta pistdo-cilindro
I / /LS
A
Vi 777
Z Junta pino-pistao

Figura 4.1: Esquema do mecanismo biela manivela apresentando as juntas lubrificadas e o

sistema de referéncia adotado na analise.

A Figura 4.1 exibe um diagrama esquematico simplificado do mecanismo, a partir do
qual sdo tomadas as referéncias na andlise. O pino que une a biela ao pistdo € posicionado com
seu eixo longitudinal ao longo de Z, podendo apresentar excentricidades no interior da junta
tanto em X quanto em Y. Ja o pistdo, cujo eixo longitudinal é dado em X, direcdo que recebe
seu movimento natural, pode apresentar excentricidade em relacdo ao cilindro tanto em Y

quanto em Z, bem como rotacdes nestes dois eixos.

4.2.1. Junta pino-pistao

O pino consiste de um componente cilindrico que € inserido no pistao através de um furo,
mantendo-se apoiado a este por dois mancais idénticos. Para a representacdo matematica e
subsequente solu¢do da equacdo de Reynolds, considera-se apenas um destes mancais. Ao
término da andlise, as forcas hidrodindmicas calculadas sdo inseridas multiplicadas por um fator
dois na equagdo de movimento do sistema, de modo a levar em conta a presenca deste segundo
mancal. Na Figura 4.2, tem-se uma imagem representativa do orificio de inser¢do do pino no

pistao.
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Mancais da junta
pino-pistao

Figura 4.2: Corte de um pistdo automotivo destacando os furos de inser¢ao do pino. Adaptado

de Mahle, 2015/2016.

A Figura 4.2 exibe os mancais da junta pino-pistdo, em um pistdo automotivo cortado.
Verifica-se um espacgo no centro do componente, o qual € destinado a acomodacio da biela. O
desenvolvimento de uma fun¢do que descreva a espessura de filme nos mancais dessa junta
parte da defini¢do de algumas propriedades geométricas, conforme ilustra a Figura 4.3, a qual

fora construida segundo o sistema de referéncia da Figura 4.1

r hméx t

> X X

(a) (b)
Figura 4.3: Esquemas do mancal da junta pino-pistdo. (a) Configuracdo com pino

centralizado. (b) Pino em uma posi¢ao qualquer.
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Na Figura 4.3, o pino € representado pelo circulo de menor raio. O anel externo faz
referéncia a parede do mancal, que, no caso, consiste no pistdo. Ja a regido entre eles simboliza
o 6leo lubrificante.

O item (a) esquematiza uma configuracdo da junta na qual os centros dos elementos
coincidem. Nesta imagem, pode-se definir a folga radial, denominada Cr, como sendo a
diferenca entre os raios do mancal e do pino.

Ja o item (b) exibe uma configuracdo qualquer dos corpos, em que o pino apresenta
excentricidades nas dire¢des X (ey) € Y (ey). Sdo definidas as retas nas dire¢Oes radial e
tangencial, r e t, sendo a primeira tomada a partir da unido dos centros do pino e do mancal e a
segunda, perpendicular a esta, com os sentidos mostrados na figura. Ha também o angulo ¢,
denominado angulo de atitude, e o angulo 8, que tem origem na reta radial, aumentando no
sentido anti-hordrio e percorrendo toda a volta do mancal. Observa-se ainda as indicagcdes das
espessuras de filme maxima e minima, as quais ocorrem, respectivamente, nas posi¢oes 0° e
180° do angulo 6.

Com base nas representacdes da Figura 4.3 e no trabalho de Frene et al. (1997), a fungao

da espessura de filme para o mancal da junta pino-pistao pode ser escrita como:
hpino = Cr + e, sen(f + @) — e;, cos(0 + ¢) (4.3)
4.2.2. Junta pistao-cilindro

Diferentemente do pino, a saia do pistdo ndo € perfeitamente cilindrica. Seu perfil

apresenta um formato curvo, semelhante a um barril.

f,Linha de centro

1
L T I 1
: . L: :l— Anéis do pistdo
I t |

T
1
'

Furo de inser¢do
dopino

Parede do
cilindro

Figura 4.4: Representacdo do pistdo automotivo e suas principais partes.
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Na Figura 4.4, observa-se um esquema do pistdo, evidenciando os anéis, que ndo sio
considerados na andlise, e a saia, cujo perfil tem formato de barril. E imperativo comentar que
em um componente real, este perfil € praticamente imperceptivel a olho nu, uma vez que o
desvio do perfil cilindrico é da ordem de microns. Na sequéncia, € detalhada a geometria da

saia.

X
—
hpistéo
z

ah /

\ |/
ACT
Cr

(a) (b)

Figura 4.5: Representacdes da saia do pistdo e suas dimensdes caracteristicas. (a) Vista

superior. (b) Corte AA.

A partir da vista frontal da saia, exposta na Figura 4.5(a), definem-se alguns parametros
geométricos deste componente. Além de sua altura e didmetro, indicados por H e D,
respectivamente, observa-se duas grandezas relativas a folga na interface. A primeira delas,
designada por C7y,3,, consiste na folga radial mdxima entre a saia e a parede do cilindro, a qual
ocorre em suas extremidades inferior e superior. J4 a segunda, ACT, consiste na diferenca entre
as folgas maxima e minima ao longo da altura. Neste item, hd ainda a distancia H,,,, a qual
indica o brago de alavanca de uma dada posicao axial em relacdo a posi¢do do pino.

Retornando ao perfil da saia, € preciso ter em mente que, na busca por reducao de atrito
e melhor desempenho, este pode apresentar diversos raios de curvatura, tornando-se
extremamente complexo. Neste trabalho, definiu-se uma fungdo trigonométrica cossenoidal
para caracterizar a curvatura entre as folgas maxima e minima, ao longo da altura da saia. Esta
funcdo € denominada de C7,,,- na expressao da espessura de filme na junta, sendo exposta na

equacgdo (4.4).
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ACr ACr 2nX
Cryar = Clinax — + cos( T )

> > (4.4)

A Figura 4.5(b) exibe uma vista de topo da saia, sendo muito semelhante ao diagrama
andlogo do pino, mostrado na Figura 4.3. A unica diferenca existente é na convencao dos eixos
coordenados, uma vez que de acordo com o diagrama da Figura 4.1, o mancal da junta pistao-
cilindro apresenta excentricidades definidas no plano YZ, enquanto que para o mancal da junta
pino-pistdo, os movimentos de excentricidade ocorrem no plano XY.

Conforme mencionado anteriormente, apenas a saia do pistdo € avaliada na andlise, de
modo que para constru¢do de uma funcdo que descreva a espessura de filme em sua interacdo
com o cilindro, deve-se considerar todos 0s seus movimentos possiveis, como mostra a figura

a seguir.

(a) (b)
Figura 4.6: Apresentacdo dos deslocamentos possiveis da saia do pistdo no interior do

cilindro. (a) Plano XY. Plano XZ.

Na Figura 4.6, € possivel observar os deslocamentos possiveis da saia do pistdo. No plano
XY, verifica-se uma translacdo em Y e uma rotacdo em Z. Ja no plano XZ, ha uma translacao
em Z e uma rotacdo em Y, totalizando quatro graus de liberdade possiveis para este

componente. Assim, pode-se determinar a espessura de filme para esta junta.

hpistao = Clyar — (ez — Hygr Sen(ay)) sen(6 + ¢) — (ey

4.5)
+ H,,, sen(a,)) cos(6 + ¢)
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Apesar de, teoricamente, o pistdo poder apresentar translacao em Z (e,) e rotacdo em Y
(ay), a modelagem do mecanismo serd feita de modo a desprezar tais efeitos, mantendo a

atuacdo do sistema restrita ao plano XY da Figura 4.1. Assim, a equacgao (4.5) pode ser reduzida

a seguinte forma:

hpistéo = Clyar — (ey + Hyar sen(ay)) cos(6 + ¢) (4.6)

4.3. Soluciao da equaciao de Reynolds

Uma vez apresentadas a equacdo de Reynolds, bem como as caracteristicas geométricas
das juntas avaliadas, parte-se para a descricdo de um procedimento para soluciond-la, obtendo,
por consequéncia, o campo de pressdo nas juntas e os esforcos aos quais elas sdo submetidas.

Da forma como foi escrita na secdo 4.1, a equacdo de Reynolds ndo apresenta solucdo

analitica. Esta € obtida apenas para os casos especificos de mancais curtos e longos, para os
quais a razdo do comprimento pelo didmetro € inferior a 1/ g ou superior a 4, respectivamente,

conforme exposto por Frene ef al. (1997).
Todavia, para um mancal finito, isto €, para um mancal cuja geometria ndo permite a
aplicacdo das simplificacOes relativas a mancais curtos ou longos, uma alternativa vidvel é uso

de um procedimento numérico de solucao.

4.3.1. Aplicacao do Método dos Volumes Finitos

Neste trabalho, optou-se pelo emprego do Método dos Volumes Finitos, o qual determina
uma aproximacao discreta para uma equacao de conservacgao continua. Isto é feito discretizando
0 dominio de calculo em uma malha de volumes de controle. Para tal, € preciso que a equagdo
seja valida em todo o dominio e em cada volume, isoladamente. Desse modo torna-se possivel
integra-la nos volumes de controle, aproximando as derivadas por séries de Taylor, a exemplo

do que é realizado no Método de Diferencas Finitas (Machado, 2014).
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Assim, toma-se uma malha de volumes finitos que descreva a superficie do elemento
interno dos mancais hidrodinamicos. No caso das juntas do mecanismo, t€m-se o pino, na

interface pino-pistdo, e a saia do pistao, na interface pistdao-cilindro.

0 2nR
o o < < < < » C
¢ ° ° IN . ° ° ¢
n
¢ | o WeW Rk oE| o °
Q
S q
¢ ° ° ° ° ° °
S
¢ ° ° ° . ° ° )
L ° * o ° . °
v AC
a

Figura 4.7: Representacao da malha de volumes finitos, com destaque para um volume

qualquer e suas fronteiras.

Conforme exposto na Figura 4.7, a abordagem por volumes finitos adota uma
nomenclatura geogréfica, em que as referéncias aos pontos sdo feitas através das direcdes
cardeais, ou seja, norte, sul, leste e oeste. Como condi¢@o de contorno do problema, tem-se que
a pressao nas extremidades axiais do mancal (a = 0 e a = L) € a propria pressdo atmosférica.

A aplicacdo do método baseia-se em integrar a equacdo em cada volume, tanto nas
fronteiras verticais quanto nas horizontais, aproximando as derivadas de primeira ordem por
diferencas entre a propriedade de interesse, no caso a pressao, tomada nos volumes vizinhos.

Assim, para os termos do lado esquerdo da equacao de Reynolds, tem-se.
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Em (4.8), a inversdo da ordem de resolugdo das integrais iteradas foi possivel em virtude
da aplicabilidade do Teorema de Fubini, o qual estabelece que se a funcdo f(c, a) for limitada
em R e tiver um ndmero finito de descontinuidades, a ordem de integracdo nao importara,
gerando sempre o mesmo resultado (Stewart, 2014). Assim, dando continuidade a resolugao,
considera-se as aproximacdes para as derivadas de primeira ordem como diferengas centrais,

expostas na sequéncia.

OP| Pz —Pp dP|  Pp—P,
acl, - —ac ' acl,” T ac
4.9)
oP| Py —Pp oP|  Pp—Ps
dal,  ~AA ' dal,” " A

Aplica-se, entdo, os operadores de diferencas mostrados em (4.9) nas expressoes (4.7) e

(4.8).

pd dP
3

.f [(he dc

5

)_(hg apP )]da:[hg(PE_PP)_ha/(PP_PW) AA

wacl, AC
(4.10)
h3 K3\ hiPy hiPy
[ PP(AC AC>+ AC T TAC lAA
1/ 0P h3(P Pp) h3(Pp = Ps)
397 N — I'p p— s
“(h” ( )]d l AA l ac
7 (4.11)

RS hE\ hiPy  hEPs
[ PP(AA+AA)+ s AA]AC

Partindo-se para os termos do lado direito da equacdo de Reynolds, o mesmo
procedimento € aplicado. Estes termos sdo denominados de termos fonte na andlise, uma vez
que constituem a origem do aumento de pressdo no fluido, em virtude de descreverem os
fendmenos de cunha e esmagamento. Se fossem nulos, tornando a equacdo homogénea, o
resultado de todo o campo de pressdo seria simplesmente a condi¢do de contorno aplicada ao
mancal, que no caso, € a pressdo atmosférica. Portanto, integra-se os termos fonte em um

volume de controle, comegando pelo relativo ao esmagamento.
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N E
dh

f leu—dc da = 12,ua fACda— 12,ua—ACAA (4.12)

s w

O termo oriundo da equagdo (4.12) contém a derivada parcial da espessura do filme de
lubrificante em relacdo ao tempo, sendo necessario calcular esta derivada para as duas juntas

modeladas no presente capitulo. Para a interface pino-pistao, tem-se.

0hpino _ Ohpino dey  Ohpino dey
ot de, dt = de, dt (4.13)

Na equacio (4.13), as derivadas das excentricidades no tempo resultam na velocidade

radial do pino, decomposta nas direcoes x e y.

ahpino . .
o - éx sen(f + ¢) — é,, cos(6 + ¢) (4.14)

Ja para a interface pistao-cilindro, toma-se a derivada da equacao (4.6).

ahpistéo _ ah'pista?w dey ah'pistém da,

ot de, dt ' da, dt (4.15)
Que resulta em:
ahpist;?lo
T = _ey COS(@ + ¢) var COS(C(Z) COS(H + d)) az (4.16)

Para o caso do termo referente a cunha de 6leo, deve-se relembrar que h4 duas
possibilidades para ocorréncia desse fenomeno. Uma delas é ao longo da direcdo
circunferencial, com a derivada da espessura de filme em relagdo a ¢, conforme exposto na
expressao (4.1). J4 a outra se d4 na direcdo axial, resultando na derivada da espessura de filme
em relacdo a a, mostrada na equacao (4.2). Por conseguinte, sao apresentadas as integracdes de

um volume de controle para ambos o0s casos, iniciando pela cunha circunferencial.
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N E
J. J.6uU—dc da = 6,uUfh|W da = 6uUAA(h, — h,,) 4.17)
s w

Ja para a cunha axial, € feito uso novamente do Teorema de Fubini, invertendo a ordem

das integrais iteradas, conforme apresentado a seguir:

N E
ff6uV%dcda— ff6,uV—dadc—6yV jhl" dc = 6uVAC(h, — hy) (4.18)
s w

Unindo-se os termos referentes as integrais do gradiente de pressdao, bem como dos efeitos

de cunha e esmagamento no volume de controle, obtém-se.

. h3AC Pt h3AA p
N AA )8 AC ) E

R3AC Kh3AC h3AA  h3AA\ [hEAC
— + + + +
A A T AC TTAC AA

+ iy Py, =B
AC )T

Na expressiao (4.19), o termo fonte foi denominado de B, o qual depende do caso avaliado

(4.19)

para o efeito de cunha, podendo ser dado pela equacdo (4.20), se o efeito for na direcdo

circunferencial, ou pela (4.21), se for na axial.

oh
B = 12)—-AC M + 6uUMA(h, — hy) (4.20)

oh
B=12u— 5t AC AA + 6uVAC (h,, — hy) 4.21)

De modo a simplificar a apresentacdo da equacdo final, referente a solu¢io por volumes
finitos, pode-se ainda substituir os fatores que multiplicam as pressdes em cada coordenada

pelos coeficientes apresentados na sequéncia.

MAC . _MAC o RAA o hiMA
AA Y S — AA 4 E — AC Y w — AC 4 (4.22)

CN=
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CP:CN+CN+CE+CW

Assim, a solucdo da equacdo de Reynolds por volumes finitos, a qual dever ser aplicada
em toda a malha, dadas as condicdes de contorno apropriadas, € mostrada em (4.23), com 0s

coeficientes dados em (4.22).

PpCp = PyCy + PsCs + PgCp + Py Cyy — B (4.23)

4.3.2. Calculo das forcas hidrodiniamicas nas juntas

Uma vez obtido o campo de pressdo nas juntas, resta avaliar as forgas hidrodinamicas
oriundas deste campo. Isto € feito considerando a for¢ca em cada volume como sendo o produto
da pressdo naquele volume por sua drea. Estes resultados serdo sempre perpendiculares a
superficie do mancal. Assim, realiza-se uma decomposicao nas direcdes radial e tangencial,

com base nas vistas de topo dos mancais.

(a) (b)

Figura 4.8: Vistas de topo dos mancais. (a) Junta pino-pistdo. (b) Junta pistao-cilindro.

Observando-se os diagramas da Figura 4.8, € possivel contabilizar as forcas sobre toda a

superficie dos mancais, ou seja, em todos os volumes da malha, realizando, primeiramente uma
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decomposicdo nas dire¢des radial e tangencial e, em seguida, nas direcdes do sistema global,
sendo X e Y, para a junta pino-pistdo e, Y e Z, para a junta pistdao-cilindro.

Para o pino, tem-se.

Fi(i,)) = Fyor(i,j) sen(6)

- - (4.24)
E-(i,)) = —Fyoi (i, ) cos(8)

Transferindo os resultados da equagdo (4.24) para X e Y, por meio do angulo de atitude,

obtém-se:

Frx(i,J) = F(i, ) cos(¢) — E.(i, j) sen(¢)

.. .. . 4.25
Fay (i,]) = Fe(i,)) sen(9) + (0, ]) cos(@) (%:2)
Ja no caso da junta pistdo-cilindro, a decomposi¢do nas direcdes radial e tangencial é

feita da seguinte forma.

Fe(i,)) = —Fyoi (i, j) sen(0)

.. . 4.26
F(i,)) = ~Fua(i,J) os(0) (320
Finalmente, no plano YZ, obtém-se as seguintes forgas.
Fry(i,7) = E.(i, ) cos(¢p) — F(, j) sen(¢)
(4.27)

Frz (1)) = E.(i,)) sen(@) + Fe (i, j) cos(¢)

Conforme discutido na secdo 4.2.2, apenas movimentos no plano XY s@o considerados,
de modo que apenas a componente em Y seja levada adiante na andlise. Além disso, a
determinacdo das resultantes ao longo de cada junta se d4 pelo somatdrio das for¢as ao longo

de toda a malha de volumes finitos.

4.3.3. Tratamento do atrito

Os esforcos oriundos do campo de pressdo hidrodinamica ndo sdo os tnicos presentes nas
juntas, havendo também o atrito do sistema, cuja origem se dé pelo cisalhamento do filme de

6leo do mancal.
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Para avaliar a tensdo de cisalhamento do lubrificante, despreza-se a curvatura no mancal,
considerando a interface da junta como sendo composta por placas paralelas infinitas. Adota-
se a premissa de escoamento laminar de um fluido Newtoniano, isto €, aquele que possui uma

relacdo linear entre a taxa de deformacao e a tensdo de cisalhamento (Fox et al. 2008).

Y

/

I — X

Figura 4.9: Escoamento laminar entre placas paralelas infinitas com distribuicao linear de

velocidade.

A Figura 4.9 exibe um esquema representativo de um escoamento entre placas paralelas
infinitas, separadas por uma altura h, sendo que a placa superior se move com uma velocidade
U. Para o caso de uma folga pequena, pode-se supor uma distribuicdo linear de velocidade no
escoamento, como mostra a figura. Sob essas condi¢des, a tensdo de cisalhamento do fluido

(Txy) € dada por:

du U
Txy = ”E —Hy (4.28)

Para o caso da malha de volumes finitos, obtém-se a for¢a de atrito viscoso (F,;) atuando

sobre um volume, por meio da multiplicacdo da tens@o de cisalhamento por sua drea cisalhada.

. . U
Foe(i,)) = MWAA AC (4.29)

Para a forca total atuando no corpo, basta somar as for¢as em cada volume.
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Nc Ng

U
F,= ——AAA
at Zzﬂh(i.j) C (4.30)
U |

Deve-se frisar que na andlise foi considerado apenas o atrito de origem viscosa. Aquele
oriundo de fric¢do por contato metalico ndo fora avaliado, uma vez que o mecanismo operava
apenas em lubrificacdo hidrodindmica, na qual os corpos encontram-se totalmente separados
pelo filme de 6leo.

Outro ponto importante a ser mencionado € que considerou-se atrito hidrodindmico
apenas na interface do pistdo com o cilindro. Com o intuito de verificar se esta consideracao
era plausivel, ou se o atrito na junta pino-pistao também deveria ser adicionado, uma simulagdo
comparativa foi feita. Nela, o atrito no pistao foi incluido no modelo e, externamente a este, por
meio dos dados de espessura de filme de 6leo e velocidade relativa na junta pino-pistdo, o atrito
resultante que atuaria nesta junta foi calculado. Assim, comparando-se estes resultados,
constatou-se que o atrito na interface do pino com o pistdo correspondia a apenas 1% daquele
presente na interface do pistdo com o cilindro. Por conseguinte, este pode ser desprezado,
simplificando o modelo sem prejudicar seus resultados.

Logo, tendo apresentado o modelo de lubrificacdo empregado nas juntas do mecanismo
biela-manivela do motor, e obtidas as for¢as em suas interfaces, pode-se dar inicio a descri¢ao

dinamica do sistema.
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5. Modelagem do sistema mecanico

O mecanismo biela-manivela tém sido um dos mais amplamente utilizados em
equipamentos de diversas fungdes e tamanhos, tais como bombas, compressores, motores e
prensas. Dentre suas aplicagdes, a mais conhecida é o motor de combustao interna, em que o
movimento linear de um pistdo, oriundo da combustao no interior dos cilindros, € convertido
em movimento rotativo do virabrequim (manivela) e, consequentemente, em deslocamento do
veiculo.

Nesse contexto, a andlise cinemdtica e dinamica desse tipo de mecanismo € de grande
valia para o entendimento da operagdo de tais mdquinas, no que concerne as posicoes,
velocidades, aceleracdes e esfor¢os aos quais seus componentes sdo submetidos.

E comum a descrigdo simplificada do mecanismo biela-manivela por meio de um modelo
com apenas um grau de liberdade. Neste, as juntas entre os componentes sdo descritas como
mancais ideais, ou seja, mancais de deslizamento sem a consideracdo de folgas nas interfaces.
Entretanto, quando se necessita de investigacdes mais especificas sobre o comportamento do
sistema, bem como de aproximagdes mais realistas, € imperativo que tais folgas sejam levadas
em conta. Isto porque apenas com a abertura das juntas, torna-se possivel incluir, dentre outros
efeitos, aqueles relativos a lubrificacdo dos componentes, uma vez que, conforme exposto
anteriormente, as interfaces entre os corpos sio descritas como mancais hidrodinamicos. Deve-
se ainda ressaltar que este procedimento eleva o nimero de graus de liberdade do sistema e, por
conseguinte, a quantidade minima de equagdes de movimento necessdria para sua completa
caracterizacao.

Neste capitulo, € apresentada a modelagem matematica, ou seja, obtencdo das equagdes
de movimento do mecanismo biela-manivela com cinco graus de liberdade. Nesta configuracgao,
consideram-se as folgas nas juntas pino-pistdo e pistao-cilindro.

O mecanismo apresentado consiste na associacao de dois subsistemas, sendo um referente
ao conjunto manivela-biela e outro, relativo ao pistdo. O acoplamento deles se da pela interagdo
hidrodinamica na junta que os une, por meio dos esfor¢cos sobre o pino, os quais sio avaliados
com base no campo de pressdo hidrodindmica. Considera-se ainda a folga existente na interface
pistao-cilindro, permitindo que o pistao apresente movimento de translagdo ao longo do eixos
X e Y, além de rotagdo no eixo Z. A figura a seguir esquematiza 0 mecanismo com tais

consideragdes.
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Y
Parede interna
_# do cilindro
Va
Linha de centro
P / do cilindro
rRAC JT— Thwa\y o -
.... ‘T’ s S A :
4 4\(]
X
X
P
Xr
Z

Figura 5.1: Esquema do mecanismo biela manivela de 5GDL.

No esquema da Figura 5.1, 0o mecanismo fora exposto horizontalmente apenas com intuito
de facilitar a visualizacdo. No entanto, sabe-se que este opera na vertical, com a aceleracdo da
gravidade atuando no sentido negativo da direcao X.

As grandezas L, R e C representam as dimensdes fisicas constantes do mecanismo, a
saber, os comprimentos da biela e da manivela, além do desalinhamento do cursor,
respectivamente.

Os angulos q, A e a,, bem como os deslocamentos X re Yf, consistem, respectivamente,
nas posicdes angulares da manivela, da biela e do pistdo, e na posi¢do linear do centro do furo
de inser¢do do pino no pistdo. Tais grandezas foram escolhidas como coordenadas
generalizadas na descri¢cdo matematica do mecanismo. Vale ressaltar que a definicao de uma
coordenada generalizada diz respeito as grandezas independentes do sistema, as quais sao
utilizadas na constru¢@o das equacdes de movimento do mecanismo e na descri¢do de quaisquer
varidveis dependentes que se tenha interesse em analisar. Seus valores devem ser fornecidos
como condi¢des de entrada no estudo empreendido.

Os simbolos X, e Y}, indicam as posi¢des em X e Y, respectivamente, do pino que une a
biela ao pistdo. Tais grandezas constituem coordenadas secundarias do mecanismo, ou seja,
aquelas cuja descricio depende do conhecimento prévio de uma ou mais coordenadas

generalizadas.
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Por fim, os pontos indicados pela sigla CG correspondem aos centros de massa dos
componentes, sendo que suas localizacdes necessitam de sistemas de referéncia locais para
serem determinadas.

As trés representagdes expostas na Figura 5.2 possibilitam a visualizacdo dos sistemas de
coordenadas locais da manivela, da biela e do pistdo. Estes sdo necessdrios, uma vez que para
a definicdo dos pontos de interesse, ou seja, dos centros de massa, no sistema global, deve-se
conhecer seus posicionamentos no interior de cada componente.

Para a manivela, o sistema local apresenta o semieixo Um definido a partir da reta que
une seu centro de giro ao pino que a conecta com a biela. Este semieixo move-se juntamente a
coordenada g, ndo apresentando movimento relativo a manivela. O outro semieixo, Vwm,
mantém-se perpendicular a Um. A biela, por sua vez, apresenta o semieixo Ug, definido sobre
a reta que une os centros dos furos de conexdo com a manivela e com o pistdo. Este semieixo
movimenta-se juntamente a coordenada angular A, mantendo-se perpendicular a Vg. Ja o pistao
conta com o semieixo Up, definido pela reta que tem inicio no centro do furo de insercdo do
pino e estende-se pela direcdo axial deste corpo. Formando um angulo reto com Up, verifica-se

a presenc¢a do semieixo Vp.

Y
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Vin |-
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NX[AT / X
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Figura 5.2: Representacao dos sistemas de referé€ncia locais utilizados na descri¢ao dos

centros de massa dos componentes. (a) Manivela. (b) Biela. (c) Pistdo.
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5.1. Analise cinematica

O estudo cinemadtico do mecanismo consiste em determinar as equagdes que descrevam
o movimento das coordenadas secunddrias adotadas e dos pontos de interesse escolhidos, em
funcdo dos valores das coordenadas generalizadas. Para tal, adotou-se a metodologia exposta

em Doughty (1988).

5.1.1. Coordenadas secundarias

A descricdo do movimento do pino que une a biela ao pistdo € feita construindo-se
equacoes de loop do subsistema manivela-biela. Tais igualdades recebem esta denominagao por
partirem de um ponto, percorrerem o mecanismo na direcao de interesse e retornarem ao ponto

de partida. Assim sendo, as equacdes de loop, em X e Y, sdo:
Emx: Rcos(q) + Lcos(A) — X, =0 (5.1
Emy: Rsen(q) — Lsen(4) — Y, =0 (5.2)

Em ambas as equacdes de loop, as coordenadas secunddrias estdo expressas, apenas, em
funcdo de coordenadas generalizadas e de constantes geométricas, podendo ser isoladas
diretamente.

Xp = Rcos(q) + Lcos(A) (5.3)
Y, = Rsen(q) — Lsen(A) (5.4)

Para o calculo das velocidades das coordenadas secunddrias, toma-se a derivada temporal
das equacdes de posicdo. Vale lembrar que € necessaria a aplicacdo da regra da cadeia no
processo, uma vez que as coordenadas do pino sdo expressas em fungdo das coordenadas

generalizadas do sistema.

dX, 0X,dq 0X,dA

_ s 5.5
dt g dt = 04 dt (5-5)
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dh, _ 9y dq 0 a4 56
dt dq dt  0A dt

Conforme pode ser visto nas equacdes (5.5) e (5.6), surgem derivadas das coordenadas
generalizadas no tempo, que nada mais sdo do que as velocidades de tais coordenadas.
Multiplicando cada uma dessas velocidades, aparecem termos oriundos da derivada das
coordenadas secunddrias por cada uma das coordenadas independentes. Estes termos
constituem coeficientes de velocidade, cuja funcdo € associar a velocidade de uma dada
coordenada secunddria as velocidades das coordenadas generalizadas que descrevem o sistema.

Desse modo, as equacdes (5.5) e (5.6) podem ser reescritas da seguinte forma.

Y, = Kyp1q + Kypod (5.8)

Em (5.7) e (5.8), o ponto acima das varidveis denota a primeira derivada em relacdo ao
tempo. Ademais, os numeros subscritos correspondem a cada uma das coordenadas
generalizadas, sendo 1 para q e 2 para A Pode-se, entdo, determinar as expressdes dos

coeficientes de velocidade. Primeiramente para aqueles relativos a X,,, tem-se:

)

Kyp1 = a—q” = —Rsen(q) (5.9)
)4

Kxpz = a_Ap = —Lsen(A4) (5.10)

Ja para os termos de Y,:

ay,
Kyp = % = R cos(q) (5.11)

ay,
Kyps = a—: = —Lcos(4) (5.12)
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Conhecidas as expressdes de velocidade do pino, torna-se possivel deriva-las com relacao
ao tempo de modo a obter as aceleracdes secunddrias. Ao invés de derivar diretamente as
igualdades (5.7) e (5.8), é valido obter, para um sistema genérico de N graus de liberdade, uma
expressao geral de aceleracdo de uma dada coordenada dependente. Assim, considera-se uma

coordenada secundéria qualquer f e um conjunto de coordenadas generalizadas q;, com j

variando de 1 até o ndmero de graus de liberdade (N). A aceleracdo de f serd dada por:

. d . . )
f= E(Kfﬂh + Kpoqp + - + KfNCIN) (5.13)

Uma vez que tanto os coeficientes de velocidade quanto as velocidades generalizadas
variam com o tempo, faz-se necessdria a aplicacdo da regra do produto para o cdlculo das
derivadas. Ademais, € preciso lembrar que os coeficientes sao também fun¢des das coordenadas
generalizadas, de modo que a regra da cadeia também precise ser considerada.

As derivadas dos coeficientes de velocidade pelas coordenadas generalizadas consistem
em coeficientes de aceleracdo. E vilido ressaltar que para o cdlculo de tais coeficientes,
considerou-se que os coeficientes de velocidade eram funcdo de apenas uma coordenada
generalizada. Para o sistema modelado no presente capitulo, serd visto que esta condi¢do €
satisfeita. Caso contrdrio, surgiriam coeficientes cruzados de aceleragao.

Pode-se, portanto, aplicar a expressao geral (5.13) as coordenadas do pino.
Xp = GKxp1 + quxm + AKsz + AZLsz (5.14)
Yy = GKyp1 + G°Lyp1 + AKypy + A%Lyy, (5.15)

Desse modo, resta determinar os coeficientes de aceleracao do pino. Primeiramente os

relativos a X.

G,
Lyp1 = %(me) = —Rcos(q) (5.16)

d
Lyps = ﬂ(Ksz) = —Lcos(4) (5.17)
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Na sequéncia, os referentes a Y.

0
Lyp, = E(Kypl) = —Rsen(q) (5.18)

9]

5.1.2. Ponto de interesse: centro de massa da manivela

Apresentada a formulagdo que descreve a cinematica do pino que une a biela ao pistao,
parte-se para andlise dos pontos de interesse do mecanismo, 0s quais consistem nos centros de
massa dos corpos. Para a manivela, considerando-se o sistema de referéncia local exposto no

item na Figura 5.2(a), tem-se as seguintes equacdes de posi¢ao.
Xm = Ugy cos(q) — Vg sen(q) (5.20)
Y = Ugusen(q) + Vgpcos(q) (5.21)

Tomando-se a primeira derivada no tempo das equagdes de posicdo, (5.20) e (5.21),

obtém-se a velocidade do CG da manivela nas direcoes X e Y.

. dX,,dq

= —— 22
Xm dq dt (5-22)
i dY,, dq

= —— 2
Yo 3q dt (5.23)

Uma vez que a posi¢do do centro de massa da manivela é dependente de apenas uma
coordenada generalizada, a saber, o deslocamento angular g, ndo surgirdo coeficientes de
velocidades associados as outras duas coordenadas independentes. Assim, as expressoes de

velocidades sdo escritas como segue.

X = Kymid (5.24)
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Ym = Kymi1q (5.25)

Para (5.24) e (5.25), os coeficientes de velocidade sao dados por:

0X

Kymi1 = a_c;n = —Ugy sen(q) — Vgycos(q) (5.26)
ayY,

Ky = 50 = Ugw €05(q) = Vousen(a) (5.27)

Para o célculo da aceleracao, faz-se uso da mesma regra geral obtida na equagdo (5.13),

lembrando, novamente, da ocorréncia de termos relativos somente a coordenada generalizada
q.
Xm = GKym1 + 4" Lyma (5.28)

Y = Kym1 + ¢*Lym (5.29)

Resta apenas determinar os coeficientes de aceleragdo derivando-se os de velocidade.

d

Lymi = %(Kmm) = —Ugpy cos(q) + Vg sen(q) (5.30)
d

Lymi = %(Kle) = —Ugm sen(q) — Vgp cos(q) (5.31)

5.1.3. Ponto de interesse: centro de massa da biela

Dando continuidade a descri¢do do comportamento cinemdtico dos pontos de interesse
do mecanismo, constrdi-se as equacgdes de posicdo do CG da biela, tomando como base o

sistema de referéncia exposto na Figura 5.2(b).

Xp = Rcos(q) + Uggcos(A) + Vggsen(A4) (5.32)
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Y, = Rsen(q) — Uggsen(A) + Vigcos(A) (5.33)
Assim, a velocidade é determinada na sequéncia.

(p, = — — 34
X dq dt = 0A dt (5-34)

Y, = — —2 5.35
b7 g dt T 9A dt (5-35)

Diferentemente do observado para o centro de massa da manivela, no caso da biela,
verifica-se a dependéncia de duas coordenadas generalizadas, de modo que surjam coeficientes

de velocidade relativos a estas duas variaveis.
Xp = Kxpiq + KypoA (5.36)
Yy = Kyp1d + KypzA (5.37)
Sendo que os coeficientes de velocidade sdo dados pelas expressoes a seguir.

X

Kypy = a_qb = —Rsen(q) (5.38)

Koz = S0'= ~Ugg sen(4) + Vg cos(4) (5.39)
Kypi = %—Zb = Rcos(q) (5.40)

Kyp, = % = —Ugp cos(4) — Vggsen(A) (541)

A exemplo da velocidade, para a aceleracdo também ocorre a dependéncia de duas

coordenadas generalizadas. Considerando-se a expressao (5.13), tem-se:
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Xp = {Kyp1 + G%Lypr + AKxpy + A%Lyp, (5.42)

Yb = 4Kyp1 + quYbl + AKybz + AZLsz (5.43)

Por fim, sdo calculados os coeficientes de aceleracdo do CG da biela.

0
Lyxp; = @(me) = —Rcos(q) (5.44)
0
Lxpz = ﬂ(Km) = —Ugg cos(A) — V5 sen(4) (5.45)
0
Lyp, = %(Kwn) = —Rsen(q) (5.46)
0
Lyp, = Y (Kypz) = Uggsen(A) — Vg cos(A) (5.47)

5.1.4. Ponto de interesse: centro de massa do pistao

Nesta etapa, sdo determinadas as expressoes de posi¢cdo, velocidade e aceleracao do ponto
de interesse localizado no centro de massa do pistdo, com base nas coordenadas generalizadas

definidas para o mecanismo. Primeiramente, para a posi¢do, tem-se:
Xpt = Xy + Ugp cos(az) — Vgp sen(az) (5.48)
Ype = Yr + Ugpsen(az) + Vgp cos(az) (5.49)

E vélido expor que na expressdo (5.49), na qual é determinada a posi¢do, em Y, do CG
do pistao, nao foi incluido o desalinhamento do cursor, representado pela letra C, na Figura 5.2.
Isto aconteceu em virtude de a coordenada generalizada Y; ter sua referéncia no eixo X, de
modo que seu valor ja contemple os eventuais desalinhamentos.

E tomada a derivada temporal das equagdes de posicdo para cdlculo das velocidades.
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_ 0XpedXp  0Xpcday

X, =

PET 09X, dt - day dt (5:50)
Yy dYs Yy day

Vyr = ——L 4 222 _

P 9Y; dt  day dt (5.51)

Nas expressoes de velocidade, ndo foram tomadas as derivadas em relagdo a g e A pelo
fato de tais coordenadas pertencerem ao subsistema manivela-biela, ndo influenciando
diretamente nas equacdes cinematicas do pistdo. Assim, calcula-se os coeficientes, utilizando-

se as referéncias numéricas 3, 4 e 5 para as coordenadas Xy, ¥r e az, respectivamente.

Primeiramente, os relativos a X.

0X

t
Kxpes = —a;; =1 (5.52)
oxX
Kipes = G = ~Usp sen(az) = Vo cos(a) (5.53)

Ja para Y, os coeficientes de velocidade sdo:

Yy _

Kypea = E7 1 (5.54)
Yy,
Ypts = da, = Ugp cos(az) — Vgp sen(ayz) (5.55)
Portanto, as velocidades sdo expressas por:
Xpe = Xr + Kypesdz (5.56)
th = Yf + Kypisz (5.57)

Dando continuidade a anélise, deve-se avaliar as aceleracdes do CG do pistdo, o que é

feito derivando-se, em relacdo ao tempo, as igualdades (5.56) e (5.57).
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Xpt = Xf + dZKXpt5 + dZZLXpt5 (558)
th = Yf + dZKthS + dzzLyptS (559)

Por fim, coeficientes de aceleragao relativos a a; sao expressos por:

0K

Lipes = 50 = ~Usp €0s(az) + Vop sen(az) (5.60)
0K

Lypes = %I;ts = —Ugp sen(az) — Vgp cos(az) (5.61)

5.2. Analise dinamica

Conhecidas as trajetorias, velocidades e aceleragdes dos componentes do mecanismo,
torna-se possivel efetuar a descricdo de seu comportamento dindmico, de modo a obter um
sistema de equagdes de movimento, cujo nimero de equagdes equivale a quantidade de graus
de liberdade do mecanismo considerado.

A abordagem escolhida nesta etapa foi aquela desenvolvida por Lagrange, que avalia a
variacdo de energia mecanica de um sistema com multiplos graus de liberdade, obtendo um

sistema de equagdes de movimento da seguinte forma.

d (oT\ aT = oV
_( : )_ +-—=0Q" ; j=12..,GDL (5.62)

Na expressdo (5.62), T corresponde a energia cinética do mecanismo, ¢;, a cada uma das
coordenadas generalizadas definidas na descricdo do mecanismo, V, aos potenciais
conservativos e QJ'-‘C, ao termo de forca generalizada ndo conservativa. Vale destacar que o
conceito de forca generalizada consiste de um conjunto ficticio de esfor¢os, atuantes apenas
sobre as coordenadas generalizadas, que gere o mesmo trabalho dos esfor¢os de fato presentes
no mecanismo.

Para que esta metodologia pudesse ser aplicada, era necessdrio conhecer a cinematica dos

centros de massa dos componentes, com intuito de se obter a energia cinética total do sistema.
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A andlise foi entdo dividida em duas partes, sendo uma referente ao subsistema manivela-
biela e outra referente ao subsistema do pistdo. Apenas por meio desta separacdo € possivel
considerar a folga na junta pino-pistdo, uma vez que, conforme anteriormente descrito, o
acoplamento entre estes € dado apenas pela interacao hidrodinamica na interface dos corpos.
Por conseguinte, para o primeiro subsistema, obteve-se um conjunto de duas equacdes, nas
coordenadas q e 4, e para o segundo, um conjunto de trés equagdes, nas coordenadas X¢, Yr e

az.

5.2.1. Subsistema manivela-biela

Primeiramente, determina-se a energia cinética desta parte do mecanismo, a qual é
composta pelos termos de rotacdo e de translagdo da manivela e da biela. O célculo desta

grandeza pode ser feito com base na seguinte equacgdo matricial, conforme exposto em Doughty

(1988).

T = %{qj}t[Kc]t[M] [Kel{a) (5.63)

Na expressdao (5.63), o vetor coluna {q,-} contém as velocidades das coordenadas

generalizadas, M € a matriz de inércia do sistema e K. consiste na matriz dos coeficientes de
velocidade.
Para o subsistema em foco, a matriz de inércia serd composta pelas massas da biela e da

manivela, além de seus respectivos momentos de inércia.
_MM

(5.64)
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Observa-se, em (5.64), que os termos de massa aparecem duplicados. Isto ocorre devido
ao fato de a componente da energia cinética associada a translacido dos corpos ser oriunda de

deslocamentos em duas dire¢des (X e Y).
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Para a determina¢do da matriz K., constrdi-se, primeiramente, a equacdo geral de
velocidades dos centros de massa do subsistema, na qual aparecem as translagdes e rotagdes da

biela e da manivela.

(Xim)  [~Uqn sen(q) = Vemcos(q) 0
Y Ugmcos(q) — Vem sen(q) 0

) X, | _ —R sen(q) —Ugp sen(A) + Vggcos(4) {q} (5.65)
Y, R cos(q) —Ugp cos(A) — Vg sen(A) 1A
q 1 0

N4/ ° 0 1

Assim, pode-se definir a matriz K. como sendo:

—Ugm sen(q) — Vemcos(q) 0
Ugmcos(q) — Vem sen(q) 0
[K,] = —R sen(q) —Ugp sen(A) + Vggcos(4) (5.66)
R cos(q) —Uggcos(A) — Vg sen(4)
1 0
0 1

Em tese, nada impede que a expressao da energia cinética seja mantida na forma matricial
para posterior implementagdo de algoritmo computacional. Contudo, o custo de processamento
dessa forma é demasiadamente elevado, sendo recomendével expandir os produtos e realizar as
simplificagdes possiveis. Deve-se ainda ressaltar que o resultado desse produto serd um escalar,
ou seja, um ndmero, € ndo uma matriz. Isso pode ser verificado avaliando-se as dimensdes das
matrizes, de modo a prever que a dimensao do resultado serd 1 por 1. E vélido também expor o
significado fisico desse resultado, o qual € associado ao fato de a energia cinética ser uma
propriedade do sistema como um todo, independente das coordenadas. Reside ai uma das
vantagens da abordagem por energia, isto €, o fato de ndo necessitar de uma descri¢cao vetorial.

Efetuando os produtos e as simplificagdes a partir de (5.63), a expressdo da energia

cinética para o subsistema biela-manivela € obtida.

1 .
T = E{qZ[MM(UGM2 +Vou’) + R*Myg + Iy + A2[Mp(Ugp® + Vgs®) + Ig] 567)

— 2RM3qA[Ugg cos(q + A) + Vg sen(q + A)]}
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Conforme mostrado em (5.62), faz-se necessdria, para construcdo das equagdes de
movimento, a derivagdo parcial da energia cinética em relagcdo as coordenadas generalizadas do
subsistema e em relacao as suas respectivas velocidades, sendo que este tltimo termo €, entdo,
derivado no tempo.

Tais célculos sdao expostos na sequéncia. Primeiramente, as derivadas em relacdo a g e A.

aT .
r7in —RMggA[—Ugg sen(q + A) + Vg cos(q + A)] (5.68)
T -
i —RMggA[—Ugg sen(q + A) + Vg cos(q + A)] (5.69)

Em seguida, as derivadas da energia cinética em relacio as velocidades independentes.

aT
— = q[My(Ugn® + Veu®) + R?Mg + 1
4 CI[ M( GM GM) B M] (5.70)

— RMgA[Ugg cos(q + A) + Vg sen(q + A)]

oT ,
i A[Mg(Ugg® + Vgp®) + Iz| — RMp[Ugg cos(q + A) + Vggsen(q + A)]  (5.71)

Deriva-se, pois, os resultados de (5.70) e (5.71) no tempo.

d (0T
E(%) = §[My(Ugn® + Vou®) + Iy + R*Mj]

— RA[Mp(Ugp cos(q + A) + Vggsen(q + A)] (5.72)
+ RAG[Mg(Ugp sen(q + A) — Vg cos(q + A))]
+ RA?[Mg(Ugg sen(q + A) — Vg cos(q + A))]

d <6T
dt

_) = A[MB(UGBZ + VGBZ) + IB]
0A
— RG§[Mg(Uggcos(q+ A) + Vggsen(q + A)] (5.73)
+ RAG[Mg(Ugg sen(q + A) — Vg cos(q + A))]

+ RG*[Mp(Ugp sen(q + A) — Vg cos(q + A))]
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Representada a energia cinética e os termos derivados desta, avalia-se a influéncia de
potenciais conservativos sobre o sistema. Neste caso, o Unico que se faz presente € o potencial
gravitacional, com aceleracdo no sentido negativo da direcdo X. Assim, a energia potencial é
descrita como segue.

V = g[MyX,, + MgX,] (5.74)

E preciso ainda obter a derivada do potencial conservativo em relagdo as coordenadas

generalizadas, para inclusio na equacdo de Lagrange.

WV _ om, Em oy a2 (5.75)

aq 91" aq 5 aq '
Na igualdade (5.75), as derivadas entre colchetes consistem nos préprios coeficientes de
velocidade, determinados nas se¢des 5.1.2 e 5.1.3. Em vista disso, a expressao (5.75) pode ser

reescrita.

av
% = g[MyKxm1 + MpKxp1l (5.76)

Analogamente, para a outra coordenada independente, tem-se a relacao (5.77), lembrando
que a posi¢do da manivela depende unicamente de g, o que torna nula a derivada deste termo

em relacdo a A.

Z_Z = g[MpKxp.] G.77)

Finalmente, resta determinar o termo de forca generalizada nio conservativa sobre o
subsistema biela-manivela. Utiliza-se, para este fim, o principio do trabalho virtual. Este
corresponde a um método de determinar um conjunto de for¢as que, ao gerarem deslocamentos
virtuais sobre as coordenadas generalizadas, realizem um trabalho virtual equivalente aquele
oriundo da soma dos trabalhos virtuais efetuados pelas for¢cas que de fato atuam no sistema, em

suas respectivas coordenadas, sejam elas secunddrias ou independentes.
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Os conceitos de trabalho e deslocamento virtuais sdo utilizados para descrever a
ocorréncia de tais fendmenos em um instante nulo de tempo. Considera-se, portanto, o diagrama

de corpo livre exposto a seguir.

c ”
N

Figura 5.3: Diagrama de corpo livre do subsistema manivela biela.

Na Figura 5.3, observa-se a presenca de trés esfor¢os externos. Um deles € um momento
resistivo na manivela, 7,5, que representa as dissipagdes de energia no virabrequim enquanto
este opera. Este parametro é calculado considerando-se um coeficiente de perdas que multiplica
a velocidade angular da manivela, a exemplo da modelagem de um amortecimento viscoso.
Para este trabalho, utilizou-se um valor de 0,015 para este coeficiente. Os demais esforcos sdao
as forcas no pino, oriundas da interacdo hidrodinamica com o pistdo. Tais forgas, cujo
detalhamento € mostrado no capitulo 4, atuam nas coordenadas X e Y do pino.

Assim, escreve-se a expressdo do trabalho virtual em (5.78), em que F; representa as

forgas no sistema e 67j, o deslocamento virtual das coordenadas em que tais for¢as atuam.
oW = Z Fén = Qf°4q; (5.78)
J

Considerando cada um dos esfor¢os externos e suas respectivas coordenada de aplicagao,

pode-se reescrever a igualdade (5.78).
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6Wbiela—manivela = _Tresgq + Fxpaxp + pr6Yp (5-79)

Em (5.79), os termos de for¢a aparecem com sinal positivo devido ao fato de as
componentes terem sido adotados no mesmo sentido das coordenadas do pino. J4 o torque
resistivo € introduzido com sinal negativo por estar sempre contrdrio ao sentido crescente da
coordenada q.

Contudo, a equacdo de trabalho virtual ndo pode ser mantida na forma como aparece em
(5.79), uma vez que € necessdrio fazer a correspondéncia dos deslocamentos virtuais das
coordenadas secunddrias para as coordenadas generalizadas. Para tal, é feito uso dos

coeficientes de velocidade, conforme exposto.

85X, = aXp(s +aX”5A 5.80
5Y, —ay”(s +6Y”5A 5.81

Substituindo as derivadas nas equacgdes (5.80) e (5.81) pelos respectivos coeficientes,

tem-se:

Logo, substitui-se as correspondéncias de deslocamentos virtuais de (5.82) e (5.83) na

equacao (5.79).
SWbiela—manivela = _Tresdq + Fxp (KXpl(sq + KXpZ(SA ) + pr (KYp15q + KYp25A) (5-84)
Pode-se ainda separar os esforcos em cada coordenada independente.

5Wbiela—manivela = (_Tres + FprXpl + prKYp1)6q + (FprXpZ + prKYpZ)aA (5-85)
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O vetor de forgas generalizadas € entdo obtido, sendo sua primeira linha referente a g e a

segunda referente a A.

—Tres T FprXpl + prKYpl}

QTLC — {
EpKxp2 + FypKypo

(5.86)

Unindo-se os termos de energia cinética, potencial e for¢a generalizada nao conservativa,

constréi-se a forma final da equa¢do de movimento do subsistema biela-manivela, em forma

matricial.
My (Ugn® + Vou®) + R*Mg + Iy —RM[Ugp cos(q + A) + Vg sen(q + A)]] {q}
_RMB[UGB COS(q + A) + VGB Sel’l(q + A)] MB(UGBZ + VGBZ) + IB A

12
+ RMy[Ugp sen(q + A) — Vg cos(q + A)] {Az} +g {MM KX;?; MBKX“} (5.87)
q BRxb2

_ {_Tres + FprXpl + prKYpl}
Fprsz + prKsz

5.2.2. Subsistema pistao

Mais uma vez, a determinacdo das equacdes de movimento € realizada com base na
formulacao de Lagrange. Assim, deve-se determinar a energia cinética deste subsistema, a partir

da seguinte igualdade matricial.

1 ¢ Xy
T=c{X Y az} [KI'IMIIK] ¥y (5.88)
dy

Por meio da relacdo entre as velocidades de translacdo e rotacdo do centro de massa do

corpo, com as velocidades independentes, determina-se a matriz dos coeficientes de velocidade.

Xpt 1 0 —Ugpsen(ay)— Vgpcos(ay) Xf
Yoe (=10 1  Ugpcos(az) — Vgpsen(az) Y (5.89)
¢, 0 0 1 G,

[Kc]

J4 a matriz de inércia € dada por:
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My, 0 0
M]=] 0 M, O (5.90)
0 0 Iy

Assim, efetua-se os produtos matriciais, bem como as simplificagcdes convenientes, de

modo a determinar a expressdo final da energia cinética do subsistema em questao.

1 a2 .
T = E{Mpt (Xf + Y; ) + 2Mp, Xpat,(—Ugp sen(az) — Vgp cos(az))

+ 2M,, Yy ir,(Ugp cos(az) — Vep sen(ayz)) (5.91)

+ @3 [Mye(Ugp® + Vip®) + Ipe] }

Dando sequéncia a anélise, sdo calculadas as derivadas da energia cinética em relagdo as

coordenadas generalizadas.

or _or _,
Xy oYy (5.92)
T -
9a. My Xra,(—Ugp cos(az) + Vgp sen(az))
z

(5.93)
+ My Yra,(—Ugp sen(az) — Vgp cos(az))

Em seguida, calcula-se as derivadas da energia cinética em relagdo as velocidades

independentes.

aT . )
5 = MpXp + Mptaz(_UGP sen(az) — Vgp cos(az)) (5.94)
f

aT

E = My Yy + Myct,(Ugp cos(az) — Vepsen(az)) (5.95)
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oT )
@ = Mthf(_UGP sen(az) — Vgp cos(az))

+ My Yy (Ugp cos(arz) — Vgp sen(ayz)) (5.96)

+ d,[Mpe(Ugp® + Vp?) + L]
Os resultados de (5.94), (5.95) e (5.96) sao derivados no tempo.

d (0T ..
( > = Mp Xy + Mp.d,(—Ugpsen(az) — Vgp cos(az))

dt\oXy (5.97)
+ MpaZ(=Ugp cos(az) + Vgpsen(az))
d (0T N .
i E = Mp Yy + M, d,(Ugp cos(az) — Vip sen(az))
(5.98)
+ MyedZ (—Ugp sen(az) — Vep cos(az))
d (0T ..
dt @ = Mthf(_UGP sen(az) — Vgp cos(az))
+ Mthde(—UGp cos(ay) + Vgpsen(ay))
+ MptYf(UGP COS((Xz) - VGP Sen(az)) (599)

+ My, Yrd,(—Ugp sen(az) — Vgp cos(az))

+ &, [Mpe(Ugp® + Vp®) + L]

Concluida a descricdo da energia cinética, avalia-se a influéncia de potenciais
conservativos sobre o subsistema. O unico presente € o gravitacional, relativo a posi¢cdo em X

do centro de massa do pistao.

V = gM, X, (5.100)

As derivadas desse potencial em relacdo as coordenadas independentes sdao dadas por:
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= = IMp:Kxpis
Xy

v

— =0
3,

av
da, = MptKXptS
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(5.101)

(5.102)

(5.103)

A etapa de cdlculo da forca generalizada atuante sobre o subsistema pistao parte do seu

diagrama de corpo livre, exposto na Figura 5.4.

)\»«/
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Figura 5.4: Diagrama de corpo livre da saia do pistdo.

Xf Xpr

Este desenho ignora o formato em barril da saia, anteriormente descrito. Isto porque uma

vez que o desvio em relagdo a um perfil cilindrico se dd na ordem de microns, esta curvatura

nao exerce influéncia significativa na decomposicao dos esforcos em relagdo ao referencial

inercial.

E vilido frisar que a Figura 5.4 tem duas formas distintas de representacio de forcas. A

primeira delas descreve a explosdo, a qual tem sua origem em um campo de pressao uniforme
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atuando sobre o topo do pistdo. J4 a segunda, relativa a for¢a hidrodinamica no mancal, bem
como ao atrito viscoso, consiste em um conjunto de vetores em pontos discretos, referenciados
por indices i e j, que se associam as direcOes axial e circunferencial, respectivamente. Essa
modelagem por vetores discretos é empregada, pois embora o campo de pressdo de 6leo atue
uniformemente em toda a superficie da saia, este € calculado com base em uma malha de
volumes finitos. Assim, mesmo com um alto grau de refinamento, a propria natureza do método
numérico obriga seus resultados a serem discretos, diferentemente de uma solugdo analitica,
em que se obtém uma fungdo resposta para todo o dominio de interesse.

As forcas hidrodinamicas e de atrito sdo representadas no plano XY em duas posicoes da
direcdo circunferencial. As que estdo referenciadas com indice j = 1, na parte superior, atuam
na extremidade esquerda da malha da Figura 4.7, em que 8 = 0. Por outro lado, as da parte
inferior atuam em uma posi¢ao angular préxima a « radianos (indice j~ NC/ 2), em que N, € 0
nimero de volumes escolhido na discretiza¢do da direc¢do circunferencial. Apesar da Figura 5.4
representar forcas hidrodindmicas e de atrito apenas em duas posi¢des angulares, € imperativo
destacar que toda a volta da saia sofre influéncia destes esforcos. Ja na dire¢do axial, em ambas
as linhas de forc¢a representadas (em 8 = 0 e & = 1), sdo mostrados todos os volumes da malha,
sendo o primeiro identificado pelo indice 1 e o dltimo, pelo indice N, + 1, o qual corresponde
a quantidade total de volumes usados na discretizag¢do axial.

Assim, a expressdo do trabalho virtual total deste subsistema assume a seguinte forma.
SWsaia = SWpino—pistéo + SVVexp + SWcilindro (5- 104)

Os trés termos a direita da igualdade (5.104) sdo determinados separadamente, na
sequéncia. O primeiro deles diz respeito as forcas hidrodinamicas na interface da junta pino-

pistao.

D
5Wpino—pist§o = _Fxp6Xf - pr5Yf + Ft7p6az (5.105)

Conforme mostra a equagao (5.105), os esforcos hidrodinamicos na interacdo do pistao
com o pino foram avaliados com base em duas for¢as de translacdo, atuantes nas proprias
dire¢des das coordenadas independentes X¢ e Y, € um momento na dire¢do Z, em virtude de

tais esfor¢os nao ocorrerem exatamente no centro do furo de inser¢do do pino. Este momento é
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dado pelo produto do raio do pino e da componente tangencial da forca hidrodinamica,
calculada segundo a equagdo (4.24), para cada volume da malha, havendo a necessidade de
somar a influéncia de todos os volumes.

Para a explosdo, duas abordagens eram cabiveis. A primeira consistia em discretizar a
face superior do pistdo, onde ocorre a pressdao de explosdo, de modo a obter um conjunto de
coordenadas dependentes, entre as quais o efeito da explosdo seria igualmente dividido. Em
seguida, seria necessdria uma conversdo destas coordenadas obtidas para as coordenadas
generalizadas, compondo assim o termo de trabalho virtual. No entanto, a despeito de
considerar, a rigor, o principio do trabalho virtual, este enfoque seria por demais oneroso e até
mesmo impreciso, uma vez que ndo se teria a influéncia do campo de pressao de combustao
como um todo, apenas em pontos especificos. Logo, optou-se por uma segunda abordagem,
cuja ideia principal era separar a atuacdo da explosdo em uma forca exercida no centro de
gravidade da saia e um momento resultante. Assim, ter-se-ia que converter apenas as
coordenadas do CG para coordenadas independentes e determinar o braco de alavanca da forga,
gerando um procedimento mais simples e, ainda assim, mais preciso, por levar em conta todo
o campo de pressdo de combustio. A equagdo a seguir aplica a metodologia escolhida, na qual
as componentes em X e Y da forca de explosdao foram obtidas pela decomposi¢do em relacdo

ao angulo a;.
5V|/exp = _FXexpSXpt - FYexpdypt - Mexpdaz (5.106)
Como se sabe, a; é uma coordenada independente, ao contrario das coordenadas do

centro de massa do pistdo, cujos deslocamentos virtuais precisam ser transferidos para as

coordenadas generalizadas. Assim, deriva-se os deslocamentos virtuais dependentes.

5Xpp = Mot sy + Lvt sy 4 %&12 (5.107)
PETox, T T oy, T day '
G)an G)an )
5V = % 5X; + #(wf + ﬁdaz (5.108)

Substituindo-se as derivadas acima pelos coeficientes de velocidade determinados em

5.1.4 e ja desprezando aqueles que s@o nulos, tem-se:
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SXpt == KXpt3 SXf + prt56az (5109)
Sth == Kth4-6Y]" + Kypt56az (5110)
Assim, o trabalho virtual da for¢a de explosdo € dado por:

6VVexp = (_FXeprXpt3)6Xf + (_FYeprYpM)de
(5.111)
+ (_FXeprXptS - FYeprth4 - Mexp)saz
Nota-se, contudo, na expressdo (5.111), que o momento da for¢a de explosdo ndo fora
definido, o que € feito segundo a expressdo abaixo, em que V;p € o desalinhamento do centro

de gravidade do pistdo em relacdo a direcdo axial.
Mexp = FexpVip (5.112)

Para as forc¢as hidrodindmica e de atrito na interface da saia com o cilindro, optou-se pela
abordagem que mantinha o rigor do principio do trabalho virtual, isto €, avaliava a coordenada
de atuacdo de cada forca e, em seguida, a convertia para as coordenadas generalizadas do
sistema. Esta escolha foi feita pelo fato de a solucdo por volumes finitos ja apresentar um
resultado discreto, ndo havendo perda adicional de acurédcia por conta da discretizagdo do
dominio para que se avaliasse as linhas de atuacdo das forcas. Ademais, o 6nus de se fazer esta
discretizacdo ja teria sido empreendido durante andlise do modelo de lubrificacdo.

Para esta abordagem, é conveniente decompor os esfor¢os ao longo das dire¢des X e Y,

para cada volume finito da malha, conforme expdem as expressoes (5.113) e (5.114).
Fp(i,j) = Fp(i,j)sen(az) ; Fpy(i,j) = Fp(i,j) cos(az) (5.113)
Farx(i,J) = Foe(i,j) cos(az) 5 Fary(i,)) = Fr(i,j) sen(az) (5.114)
Na equacio (5.113) e (5.114), o termo F, (i, j) refere-se, na verdade, a forcaem Y de cada
volume, conforme apresentado na equacdo (4.27), na secdo 4.3.2. E preciso salientar que na

secdo 4.3.2, o célculo de esfor¢os hidrodinamicos € feito como se o plano YZ fosse sempre

paralelo a secdo transversal da saia. Todavia, a inclina¢do desta, descrita pelo angulo a, anula
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esta premissa para o modelo com folga na junta pistdo-cilindro, tornando necessdria, por
conseguinte, um nova decomposi¢do que adeque as forcas as direcoes X e Y do sistema inercial.

Em virtude de a folga na interface pistdo-cilindro ser extremamente pequena, tendo ordem
de grandeza de microns, é esperado que o pistdo ndo apresente grandes deslocamentos
angulares. Por consequéncia, considerando as decomposi¢des das forcas, € esperado que o atrito
tenha influéncia predominante na dire¢do X, tendendo a limitar a velocidade do pistdo ao longo
desta. Ja a forca hidrodinamica tendera a ter atuagdo maior em Y, limitando os deslocamentos
do pistdo que possam causar contato metalico com o cilindro.

Colocadas estas consideragdes, apresenta-se a expressao do trabalho virtual dos esforcos
no mancal pistao-cilindro, avaliados para cada volume em uma malha de tamanho N, por N,

em que os indices a e ¢ indicam as dire¢des axial e circunferencial, respectivamente.

Nj+1 N¢

6Wcilindro = Z Z[(th(i:j) + Fatx(i'j))axv(i'j)]
= (5.115)

Np+1 N¢

£ 3 [(Fuy ) + Fary () 8%, )]

i=1 j=1

Vale ressaltar que na expressao (5.115), o somatorio na direcdo axial € tomado até o
nimero de volumes acrescido de uma unidade, uma vez que nessa dire¢do, hd N, + 1 centros
de volumes sob o efeito dos esforcos, ao contrario do somatorio na dire¢do circunferencial,
tomado até o préprio nimero de volumes, uma vez que para manter a continuidade geométrica
da saia, a ultima coluna de volumes (j = 2m) coincide com a primeira (j = 0). De modo a
solucionar completamente esta equacao, obtendo o trabalho virtual na interface com o cilindro,
faz-se necessdria a obten¢ao dos deslocamentos virtuais das coordenadas de cada volume finito
da malha. Estas podem ser tomadas a partir da geometria do problema, com base no esquema

da Figura 5.5.
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Figura 5.5: Esquema da geometria da saia do pistdo para cilculo das coordenadas de atuagao

das forcas do mancal.

A Figura 5.5 exibe a representacdo da saia do pistdo sobreposta por uma malha de
volumes finitos. Verifica-se a presenca de algumas grandezas, sendo elas o raio da
circunferéncia da extremidade do pistdo (D/2), a altura da saia (H) e a localizacido do centro
do furo de inser¢do do pino que a une a biela (H/4), tomada a partir de sua superficie inferior.
Sa@o mostradas, para dois volumes, as forcas hidrodinamicas decompostas nas direcdes X e Y,
bem como as coordenadas de tais volumes no sistema de referéncia global. Observa-se também
as coordenadas generalizadas referentes a posi¢cdao do furo e a inclinacdo do pistdo. Assim, as

coordenadas X e Y dos volumes finitos, no sistema global, podem ser expressas como:

Xp(i,)) = X — gsen(az) — %cos(az) + (Ny+1—i)AAcos(ay)
N (1 —cos(6())) (5.116)

> >D sen(ay,)
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D H
Y,(i,)) =Y; + - cos(az) — Zsen(az) + (N, +1—-i)AAsen(ay)

2

1 —cos(8()))
_ <f

(5.117)
)D cos(ay)

Dando continuidade a andalise, deve-se determinar os deslocamentos virtuais das
coordenadas dos volumes, com base nos deslocamentos virtuais das coordenadas generalizadas,

conforme mostram as expressoes (5.118) e (5.119).

X, (i, ) 90X, (i, ) aX,(i, )
8X,(i,)) = —=26X; + ——2268Y, + ——26§ .
» (6, )) ax; r+ 3y,  + o, Ouz (5.118)
aY, (i, )) Y, (i, )) aY, (i, )
Y,(@i,)) = X Y,

Avaliando-se as derivadas, obtém-se:

0X,(i,)) = 6X; + [ g cos(az) + —sen(az) — (Ngy+1—-1)AAsen(ay)
- COS(@(})) (5.120)
+ ( >D cos(az)] bay
D H
oY, (i,j) = 6Y + [—Esen(az) — Zcos(az) + (Ny +1—i)AAcos(ay)
(5.121)

N (1 —cos(6()))

5 >D sen(az)] day

Substituindo-se estes deslocamentos virtuais na equacdo (5.115), obtém-se o trabalho

virtual das for¢as no mancal pistao-cilindro.
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6Wcilindro = (th + Fatx)‘SXf + (th + Faty)ayf

Na+1 N¢

3 D B+ Faee) (o) + senta)
j=1

=1

—(Ny+1-0AAsen(ay) + (ﬂ) D cos(az)>l
Na+1 N¢

>y [(th(i,j) + Fary (i,))) (—gsen@xz) - %COS(%)

i=1 j=1

(5.122)

+(Ny+1—1i)AAcos(ay) + <1_%(90))> D sen(az)>l bay

Assim, torna-se possivel conhecer todos os termos de (5.104). Unindo os trés trabalhos
virtuais desenvolvidos, a saber, da explosdo e das duas juntas lubrificadas, é possivel montar o
vetor de forgas generalizadas para o subsistema do pistdo, cujos componentes em X¢, Yy € ay

sdo mostrados a seguir.

Q™ (1,1) = Fxp - FXeprXpt3 + Fpx + Faex

(5.123)
Q™(21) = Fyp — FyexpKypea + Fny + Faty (5.124)
nc Dp
Q™ (3,1) = _FXeprXptS - FYeprthS - Mexp + Ft?
Ng+1 N¢
. . D H
+ Z Z (th(L,]) + Fatx(l,j)) —Ecos(az) + Zsen(az)
i=1 j=1
1-— o
—(Nys+1-i)AAsen(ay) + (M> D cos(az)>l
2 (5.125)
Na+1 NC
. . D H
+ Z Z (th(L,]) + Faty(’w])) —Esen(az) —Zcos(az)
i=1 j=1

+(Nys+1—1i)AAcos(ay) + <1_%(90))> D sen(az)>l
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Finalmente, € construida a equacdo de movimento do subsistema pistdo, exibida em
(5.127), a qual deve ser solucionada conjuntamente a equacdo do subsistema manivela-biela,

exposta em (5.87) e reapresentada na sequéncia, renumerada como (5.126).

My (Ugn® + Vou®) + R*Mp + Iy —RMpg[Ugp cos(q + A) + Vg sen(q + A)]] {q‘}
—RMg[Ugp cos(q + A) + Vg sen(q + A)] Mp(Ugs® + Vgp®) + I A

+ RMg[Ugg sen(q + A) — Vg cos(q + A)] {22} +g {MM Kxﬂ;;Xb?BKXbl} (5.126)

_ {_Tres + FprXpl + prKYpl}
Fprsz + prKsz

My, 0 Mpt(_UGP sen(az) — Vgp cos(az))
0 My, Mpt(UGP cos(az) — Vgp sen(az))

Mpt(_UGP sen(az) — Vgp cos(az)) Mpt(UGP cos(az) — Vgp sen(az)) Mpt(UGP2 + VGPZ) + Iy

MptKXptB an(l,l)
a+g 0 =4Q™(21)
MptKXptS an (3r1)

Xf
a,
(5.127)
Mpt(_UGP cos(az) + Vgpsen(az))

Mpt(_UGP sen(az) — Vgp cos(az))
0

+
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6. Resultados e discussao

Uma vez concluida a modelagem tedrica do sistema, simulagdes computacionais sobre
seu comportamento dindmico foram realizadas. Os resultados e principais andlises sdo
apresentados ao longo do presente capitulo.

Primeiramente, o algoritmo utilizado nas simula¢des é brevemente descrito por um
fluxograma de célculo. Apds isso, os valores atribuidos aos parametros de entrada do sistema
sao apresentados. Em seguida, é mostrada uma avaliacdo de resultados com diferentes
discretizagdes nas malhas que caracterizam as juntas lubrificadas. Esta etapa foi de suma
importancia por determinar o refinamento 6timo para realizacdo das simulagdes subsequentes,
uma vez que foi necessdrio balancear a acurécia dos resultados e o tempo computacional de
processamento.

Entdo, para o mecanismo livre de excitagOes externas, sdo exibidos os resultados de
simulacdes sobre a influéncia dos pardmetros geométricos das juntas lubrificadas na resposta
do sistema. O propoésito de se realizar simulagcdes sem esfor¢os externos € entender os efeitos
da geometria das juntas lubrificadas, filtrando por conseguinte, a influéncia das forcas externas.
Assim, ao conhecer-se o comportamento dinAmico do mecanismo livre, torna-se mais facil
avaliar as respostas das simulagdes com a inclusdo do atrito e da explosdo, sendo possivel
compreender quais efeitos advém das caracteristicas geométricas e quais advém dos esforcos.

Finalmente, para os casos com inclusdo das forcas, € exibida uma avaliacdo da influéncia
dos parametros geométricos das juntas sobre a resposta dinidmica mecanismo e sobre a
magnitude das perdas mecanicas.

Em todas as simulacdes, as respostas foram analisadas tanto do ponto de vista micro,
representado pela 6rbita do pino e pela trajetéria do pistao, quanto do macro, com base nas

curvas de velocidade da manivela.

6.1. Descricao do algoritmo e parametros de entrada

As equagOes responsdveis pela descricdo dindmica do mecanismo, apresentada no
capitulo 5, foram entdao convertidas em um algoritmo computacional. Para este procedimento,

optou-se pela utilizacdo da linguagem Fortran90 ®.
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A obtencdo de respostas do sistema, para um dado conjunto de condi¢des iniciais,
demandava a solucdo sequencial de varias etapas ao longo do tempo, tais como a lubrificagcdo
das juntas e a dinamica do sistema. Com o intuito de ilustrar este procedimento, um fluxograma

de calculo foi construido.

CONDICOES DE ENTRADA (t=0)
Posigdo e velocidade das
coordenadas generalizadas
|

v
COORDENADAS SECUNDARIAS E
PONTOS DE INTERESSE

Posicdo e velocidade

Espessura de
filme nas
juntas < 0?

ESFORCOS HIDRODINAMICOS

COORDENADAS GENERALIZADAS DRODINAMICC
Juntas pino-pistdo e pistao-cilindro

Posi¢do e velocidade
b

PRESSAO DE
COMBUSTAO

Esforgos
externos?

INTEGRACAO NUMERICA
Método de Shampine-Gordon

ATRITO VISCOSO

SOLUCAO DAS EQUACOES DE MOVIMENTO
COORDENADAS GENERALIZADAS
Aceleracées

!

COORDENADAS SECUNDARIAS E
PONTOS DE INTERESSE
Aceleragdes

Figura 6.1: Fluxograma de cdlculo para realiza¢do das simulagdes.

Na Figura 6.1, o item em cinza indica as condi¢des de entrada do problema. Estas devem
ser introduzidas pelo usudrio para inicio da rotina. Obviamente, elas exercem influéncia sobre
a resposta final do mecanismo, principalmente nos casos sem excitagdes externas, nos quais o
regime permanente assemelha-se a entrada.

Os itens retangulares na cor azul indicam procedimentos e sub-rotinas empregadas ao
longo da solucdo do problema para cada passo de tempo. O algoritmo trabalha em uma
sequéncia semelhante ao espago de estados de um sistema, em que se realiza uma reducao de
ordem das equagdes diferenciais, transformando um sistema de cinco equacdes de segunda
ordem em um de dez equacdes de primeira ordem, no qual se tem entradas de posicdo e
velocidade e saidas de velocidade e aceleracdo, as quais sdo integradas numericamente para

obtencao da resposta nos instantes de tempo subsequentes.
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Inicialmente, dado um conjunto de condicdes iniciais de posi¢do e velocidade das
coordenadas generalizadas, para um instante t, s@o calculadas as posicdes e velocidades das
coordenadas secunddrias. Na sequéncia, € feita uma verificagdo da espessura de filme de 6leo,
indicada por um losango no fluxograma. Caso esta assuma valores nulos ou mesmo negativos
em um determinado instante de tempo, caracterizando contato entre 0s corpos, o programa ¢
interrompido. Isto porque ndo foi incluido um modelo de contato no sistema, uma vez que o
foco € a lubrificacdo hidrodinamica.

Entdo, avalia-se se a simulagdo ird considerar os esforcos de explosdao e atrito
hidrodindmico sobre o mecanismo ou se serd feita em um caso livre. Apds este ponto, as
equagdes de movimento ji estdo completas, ou seja, com todos os seus termos definidos,
permitindo a solucdo das igualdades matriciais para calculo das aceleracdes das coordenadas
generalizadas e, posteriormente, das coordenadas secunddrias e pontos de interesse, ainda para
o instante t.

Assim, tem-se a saida do modelo dindmico e integragdo no tempo, obtendo-se as posi¢oes
e velocidades das coordenadas generalizadas, ja para o instante ¢ + At. Finalmente, é feita uma
verificacdo com intuito de identificar se o instante de tempo atual da simulagdo ja atingiu o
periodo total que se pretendia analisar. Em caso positivo, o programa € finalizado e, em caso
negativo, tem inicio uma nova etapa de calculo.

Para integracdo numérica das equagdes de movimento, utilizou-se o algoritmo proposto
por Shampine e Gordon, em 1975. Este consiste de um método implicito, ou seja, em que a
solucdo das equagdes considera tanto o estado atual quanto o posterior do sistema. Este
integrador utiliza passo de tempo varidvel, diminuindo-o em condig¢des criticas do sistema, nas
quais a integracdo das equacdes de movimento € dificultada, a exemplo da iminéncia de contato
nas juntas. Apesar desta caracteristica contribuir na convergéncia, para que se obtivesse sucesso
na solucdo numérica, o passo de tempo padrio teve que ser de apenas 107 °s. Isto em virtude
da diferenca de ordem de grandeza das varidveis envolvidas, uma vez que pequenas
perturbacdes nas coordenadas de maior ordem, como por exemplo o deslocamento primario do
pistdo, dado em centimetros, implicam alteracdes significativas nas coordenadas de menor
ordem, tais como a espessura do filme de 6leo, calculada em micrémetros.

Ademais, destaca-se que este método pertence a classe de algoritmos previsores-
corretores, 0os quais operam em duas etapas. A primeira parte de uma funcio ajustada aos
valores da fungdo objetivo e de suas derivadas, no instante de tempo atual, para prever tais
valores no instante seguinte. J4 a segunda etapa refina a estimativa inicial para interpolar os

resultados, obtendo a resposta no instante de tempo seguinte.
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Alguns dos parametros que descreviam o mecanismo foram variados de modo que fosse

possivel conhecer a influéncia destes sobre a resposta do sistema. Ja aqueles mantidos fixos sdo

mostrados na Tabela 6.1.

Tabela 6.1: Parametros fixos nas simulagdes do mecanismo

Parametro Valor

D 70,0 mm
H 70,0 mm
75! R 50,8 mm
8 L 203,2 mm
5 c 0.0 mm
O Uen 0,0 mm
g Veum 0,0 mm
(D) Ugg 50,8 mm
(D Vip 0,0 mm
Ugp 0,0 mm
Vep 0,0 mm
My 0,8000 kg
- Mpg 1,362 kg
@) Mpr 0,9070 kg
% Iy 0,0060 kg.m?
\‘LT:‘ Iy 0,0010 kg.m?
Ipp 0,0050 kg.m?
U 0,0177 Pa.s
q 0,0 rad
£ A 0,0 rad
D X, 0,2540 m
é Yr 0,0 m
7p) ay 0,0 rad
18 q 250,0 rad/s
o 2" A 62,5 rad/s
Fg Xf 0,0 m/s
8 ¥, 0.0 m/s
ay 0,0 rad/s

E preciso chamar a atengdo para alguns fatos sobre a Tabela 6.1, cujos valores baseiam-

se no trabalho de Daniel ef al. (2016) e assemelham-se aos encontrados na literatura para

motores de 1000 cilindradas e quatro cilindros dispostos em linha. O primeiro deles € sobre o

desalinhamento do cursor, indicado pela letra C. Como visto, a ele € atribuido o valor zero,



105

indicando que ndo havia desalinhamentos do cursor em relacdo a direcdo X. Esta consideragcdo
garante a validade da equacao (3.18), a qual foi utilizada no cdlculo do volume instantaneo na
camara de combustdo, para subsequente conhecimento da pressao no interior desta, por meio
de um modelo de liberacdo finita de calor presente na literatura.

Além disso, considera-se que o centro de massa da manivela coincide com o centro de
rotacdo deste corpo, o que constitui uma aproximac¢do realista em virtude da presenca dos
contrapesos no virabrequim. J4 o CG do pistao foi considerado coincidente com o furo de
insercdo do pino. E preciso ainda destacar o valor inicial da posi¢do do furo na direcdo X, o
qual foi de 0,254m. Este corresponde a soma dos comprimentos da biela e da manivela, de
modo que, inicialmente, o pistdo esteja em seu ponto morto superior, com o pino centrado em

relagcdo ao furo.

6.2. Avaliacao das malhas de volumes finitos

A eficicia de uma solucdo advinda de um método numérico que converta um meio
continuo em partes discretas estd intimamente relacionada a quantidade de partes em que este
dominio € discretizado. Neste trabalho, os modelos de lubrificacdo utilizados para determinacao
dos campos de pressao nas juntas do mecanismo foram resolvidos pelo método dos volumes
finitos, o qual exige a criacdo de uma malha que interprete o comportamento real das interfaces.

O refinamento de tais malhas, ou seja, a escolha por uma quantidade cada vez maior de
volumes, traz beneficios a qualidade da resposta. Isto porque permite o conhecimento da
propriedade de interesse em mais localidades, além de diminuir a distancia entre os pontos, para
o caso de uma interpolagdo. Contudo, o custo computacional, traduzido em tempo de
processamento, pode ser extremamente elevado, tornando impraticavel a obtencdo da resposta
desejada.

Em virtude desta situacdo, foram realizadas simulacdes com diferentes discretizagdes, de
modo a verificar aquela que balanceasse a qualidade dos resultados com o custo computacional.
Tais simulagdes foram realizadas para 3,0s de operacdo do mecanismo, com 0s parametros
expostos na Tabela 6.1 e sob a influéncia da explosdo no cilindro e do atrito viscoso. Os
resultados avaliados foram as trajetdrias do pino e do pistdo, em suas respectivas juntas, bem
como a curva de velocidade da manivela. Todos foram obtidos em um microcomputador com

quatro nucleos de processamento de 3,60 GHz cada e 16 GB de memédria RAM.
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Além dos parametros fixos ja apresentados, a geometria das folgas nas juntas também
deve ser especificada. Como o intuito das simulacdes apresentadas nesta se¢do era avaliar
apenas a influéncia do refinamento da malha, todas foram feitas com juntas idénticas. A Tabela

6.2 exibe os valores dos parametros que as caracterizam.

Tabela 6.2: Parametros geométricos das juntas utilizados nas comparagdes de malhas.

Parametro Valor

Cr maximo (pistdo) 60 um
ACr (pistao) 30 um
Cr (pino) 20 pm
Dp 20 mm
L/D 1
vl 0,0177 Pa.s

Na sequéncia, uma comparacdo de resultados com diferentes discretizacdes ¢&
apresentada, permitindo assim verificar a influéncia do refinamento das malhas na resposta
dindmica do sistema. Em todas as juntas foram utilizadas malhas quadradas, de modo que nas
legendas da Figura 6.2 até a Figura 6.5, escritas na forma NxM, o primeiro termo (N) consiste
na malha quadrada da junta pino-pistdo e o segundo termo (M), na malha quadrada da junta
pistao-cilindro. Além das repostas propriamente ditas, € incluida também a Tabela 6.3, com os
tempos de processamento necessarios para que as simulagdes fossem concluidas.

O procedimento de verificacdo consistiu em realizar simulacdes com malhas cada vez
mais refinadas até que ndo fossem perceptiveis alteragdes nas respostas. A principio, manteve-
se a uniformidade dos mancais, isto €, 0 mesmo nimero de volumes para as juntas pino-pistao
e pistao-cilindro, a saber 10x10, 20x20, e 30x30. A sequéncia ndo fora levada adiante até 40x40,
visto que o tempo de processamento tornar-se-ia inviavelmente alto. Assim, as malhas de 900

volumes (30x30) foram tidas como referéncias.
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Figura 6.3: Trajetdrias do centro do furo do pistdo para diferentes malhas de volumes finitos.
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Figura 6.5: Velocidade da manivela para diferentes malhas de volumes finitos.

Tabela 6.3: Tempos de processamento para as comparacdes de malha.

Malha do pino  Malha do pistao Tempo con.'lputacional Tem!:}o
(dias) normalizado
10 x 10 10x 10 0,754 1,00
20 x 20 20 x 20 9,852 13,07
30 x 30 30 x 30 35,297 46,82
10x 10 30 x 30 9,987 13,25
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Para a 6rbita do pino, mostrada na Figura 6.2, houve uma concordancia entre todos os
resultados, de modo que uma malha 10x10 j4 era suficiente para que se obtivesse uma resposta
satisfatoria. Por outro lado, para a trajetéria do pistdo, tanto no que diz respeito as posicoes
lineares (Figura 6.3) quanto angulares (Figura 6.4), bem como a curva de velocidade da
manivela (Figura 6.5) sofreram mudancas significativas, de modo que houvesse a exigéncia
pela utilizacdo da malha de 30x30 volumes. Tais discrepancias podem ser oriundas da curvatura
da saia do pistdo, a qual necessita de um maior grau de refinamento para sua correta descricao.

Neste momento, uma simulacdo adicional fora feita, desta vez com malhas diferentes para
as juntas, sendo 10x10 para o pino e 30x30 para o pistdo. Como o pino ndo necessitava de um
refinamento elevado, pdde ser mantido com a malha mais grosseira, de modo a reduzir o custo
computacional resultante. Assim, esta simulacdo em malha mista visava verificar se havia
dependéncia significativa entre as juntas. Seus resultados mostraram que ndo havia, uma vez
que as respostas de cada junta foram equivalentes aos casos anteriores, com suas respectivas
malhas.

Portanto, justificou-se a op¢do pela malha mista em todas as simulagdes seguintes, 0 que

acarretou um ganho em tempo de processamento, conforme mostrado na Tabela 6.3.

6.3. Influéncia da geometria das juntas no mecanismo livre

Para a avaliacdo da influéncia dos parametros geométricos das juntas, o mecanismo fora
simulado sem excitagOes externas, uma vez que a alteracdo das respostas, provocada pelas
forcas atuantes, poderia dificultar a observagao dos efeitos advindos da geometria das interfaces
lubrificadas. Conforme mencionado na secdo anterior, a discretizacdo em volumes finitos
aplicada as simulacdes foi de 10x10 volumes para o pino e 30x30 para o pistao.

O processo de comparagdo avaliou quatro parametros, sendo dois relativos a junta pino-
pistdo e dois, a junta pistdo-cilindro. Para o pino, variou-se a folga radial e a razdo entre
comprimento e didmetro. J4 para o pistdo, abordou-se a folga radial maxima, bem como a
diferenca entre esta e a folga minima, que gera a forma de barril da saia. A avaliacdo de cada
parametro foi feita de modo individual, mantendo fixos todos os demais valores. Para tal, foram
realizadas simula¢Oes com os valores da Tabela 6.1 e com as varidveis da Tabela 6.4. Em todos

0s casos, o periodo de tempo simulado foi de 0,5s.
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Tabela 6.4: Pardmetros geométricos das juntas lubrificadas e valores simulados.

40 15 30 1,0

50 20 - -

6.3.1. Avaliacao de Crmax

A primeira comparacdo realizada foi entre os trés niveis de folga maxima do pistdo. Para
os demais parametros, foram mantidos os seguintes valores: ACr = 15um, Crpino = 20um e

L/D=1.

150
180
Y 210 30
#
x 240 300

270

Figura 6.6: Orbita do pino para diferentes valores de folga maxima na interface pistdo-cilindro

(mecanismo livre).



111

= 016  0.18 0.2 022 024 026
Xf [m]

Figura 6.7: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes valores de folga maxima na

interface pistao-cilindro (mecanismo livre).
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Figura 6.8: Posicdes angulares do pistdo para diferentes valores de folga maxima na interface

pistao-cilindro (mecanismo livre).



112

[ — _Crméx= 30um;
il o 1 [ O™ 40um;
S S T TR B s P SV
max
2501, A € E 7 _

dq [rad/s]
N
n
o

230}
220F : | : | a
210 L 1 1 i 1 | J 1 i
13 135 14 B1as5D15 155 16 165 17 175
q
n

Figura 6.9: Velocidade da manivela para diferentes valores de folga maxima na interface

pistdo-cilindro (mecanismo livre).

A andlise da Figura 6.6 permite afirmar que o comportamento micro do pino,
caracterizado por sua Orbita no interior do furo do pistdo, ndo sofreu alteragdes perceptiveis
quando da mudanca da folga maxima do pistdo. Deve-se ressaltar que o grafico ndo exibe as
excentricidades absolutas, mas sim a razdo de excentricidade, a qual € obtida pela razdo entre a
excentricidade e a folga radial, de modo que se seu valor for nulo, o pino encontra-se
centralizado e, se for unitério, o pino estd em contato com a superficie interna do pistao. Assim
a Orbita mostra o deslocamento relativo entre o pino e o mancal, indicando que o pino segue o
movimento do pistdo da mesma forma para as trés folgas simuladas. No entanto, é preciso
destacar que os deslocamentos absolutos ndo sdo os mesmos. Adentrando ao formato desta
Orbita, observa-se que o deslocamento do pino deu-se com uma amplitude muito maior na
direcdo X do que na dire¢do Y, o que é explicado pelo fato de o pistdo mover-se ao longo de X,
de modo que nesta dire¢do o pino desloque-se em relagdo ao seu furo de inser¢do mais
facilmente, quando comparado a direcdo Y, na qual a saia tem seu movimento fortemente
restrito pelas for¢as hidrodindmicas na interface com o cilindro.

Ja as trajetorias do pistao foram significativamente diferentes para os trés valores de folga
maxima deste em relacdo ao cilindro, como exposto na Figura 6.7. Verifica-se que quanto maior
¢ a folga, maior é também a amplitude de deslocamento na dire¢do Y. Isto porque para os casos
em que a folga € maior, hd mais espaco para o pistdo mover-se, antes de o filme de 6leo atingir

o pico de pressao, oriundo primordialmente do termo de esmagamento, o qual impulsiona a saia
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na dire¢do oposta, para a qual o processo se repete, em um movimento oscilatorio. Sobre o
formato das curvas, destaca-se o fato de ndo serem simétricas nos trechos de subida (coordenada
em X crescente) e descida (coordenada em X decrescente), identificados pelas setas nas
trajetorias. Esta caracteristica de ndo simetria j4 era esperada em virtude da natureza ndo linear
das forcas hidrodinamicas. Ao iniciar seu movimento de subida, o pistdo, em alta velocidade,
desloca-se em direcdo a parede do cilindro, ao longo do sentido positivo da direcdo Y. Em
virtude do efeito de esmagamento, sofre uma reag¢do contrdria pelo filme de 6leo, o qual o
impulsiona no sentido oposto. Quando inicia seu movimento de descida, 0 mesmo processo
tende a repetir-se. Porém, em virtude de diferencas na inércia e na velocidade do mecanismo, a
saia ndo consegue atingir as mesmas excentricidades da subida, por isso, ndo retorna pela
mesma trajetoria.

Embora os valores de angulo de inclinag@o do pistdo tenham sido extremamente baixos,
em razdo das altas forcas hidrodindmicas que limitam seu movimento, este deslocamento
angular mostrou-se fortemente afetado pela variacdo de Crmsax, conforme mostrado na Figura
6.8. Verifica-se que o aumento na folga permitiu uma maior liberdade de movimentagao,
caracterizada por picos de amplitude maiores nas curvas de o, indicando que a saia pdde
inclinar-se mais até que a for¢a hidrodinamica a impulsionasse no sentido oposto. Observa-se
ainda que os picos de deslocamento angular ocorrem no inicio das voltas do mecanismo, em
que o pistdo encontra-se em seu ponto morto superior, indicando que neste ponto é maior a
possibilidade de contato entre as superficies, enquanto que no ponto morto inferior a saia
mostra-se praticamente alinhada com o cilindro.

No caso da velocidade da manivela, representada na Figura 6.9, ndo foram observadas
discrepancias oriundas das mudangas na folga maxima do pistdo, indicando que este parametro
nao é de grande relevancia para o comportamento macro do mecanismo livre. Quanto a curva
em si, nota-se uma oscilac¢do de grande amplitude na velocidade, cuja faixa de valores atingidos
equivale a 16% do valor nominal dado como entrada (250 rad/s). Para um ciclo qualquer,
observa-se que no primeiro quarto de volta, a inércia do mecanismo apresenta valores mais
elevados, de modo que a velocidade tenda a cair, como mostra o trecho AB. Ja no segundo
quarto, representado no trecho BC, a velocidade da manivela aumenta devido a menores valores
de inércia ao longo desse trecho. Quando o pistao inicia seu curso de subida, tanto a gravidade
quanto a inércia atuam contrarias ao movimento, de modo que haja uma queda de velocidade,
indicada no trecho CD. Finalmente, o dltimo quarto de volta apresenta menores valores de
inércia do mecanismo, o que justifica o aumento da velocidade verificado até o ponto E. E

valido expor que o comportamento da manivela, no que diz respeito a sua velocidade,
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apresentaria oscilacdes de amplitude muito menores caso o volante de inércia tivesse sido
considerado na modelagem. Ademais, verifica-se que a gravidade nao exerce forte influéncia
no mecanismo, uma vez que independentemente de o pistio mover-se contra ou a favor da

aceleracdo gravitacional, o que prevalece sdo os efeitos de energia cinética.

6.3.2. Avaliacido de ACr

Na sequéncia, foram avaliados os efeitos oriundos das alteracdes na diferenca entre as
folgas mdxima e minima do pist@o. Este termo representa o quio cilindrico ou semelhante a um
barril € o perfil da saia. Para tal, novamente manteve-se fixos os demais parametros, com 0s

seguintes valores: Crmax = 40pm, Crpino = 20pum e L/D=1.
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Figura 6.10: Orbita do pino para diferentes valores de curvatura da saia (mecanismo livre).
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Figura 6.11: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes valores de curvatura da

saia (mecanismo livre).
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Figura 6.12: Posicdes angulares do pistdo para diferentes valores de curvatura da saia

(mecanismo livre).



116

T T T T T T I S— V:”I _Acr = 10Hm

2601 : —ACr = 15um

SRR | —ACr = 20um
.

250} ; e ; |
© 240+ -
e
o
o
T 230r

220 .

210 ~ : ' .

Il | 1 | | 1 | | 1 1
13 13.5 14 145 15 155 16 165 17 11.5
q
2

Figura 6.13: Velocidade da manivela para diferentes valores de curvatura da saia (mecanismo

livre).

De acordo com a Figura 6.10, € possivel constatar que, a exemplo da variacdo da folga
maxima do pistdo, mudancgas em ACr e, consequentemente, no perfil da saia, ndo interferiram
na 6rbita descrita pelo pino. O mesmo ocorreu para a velocidade desempenhada pela manivela
ao longo da simula¢do, como mostra a Figura 6.13. Isto prova que a geometria da saia do pistao
afeta apenas seu movimento secundério, ndo acarretando alteragdes perceptiveis no pino ou na
dindmica macro do mecanismo.

A Figura 6.11 corrobora esta afirmagao, uma vez que sao vistas claras distin¢des entre
as trés trajetorias do pistdo no interior do cilindro. Diferentemente da andlise de Crmax, nota-se
que variagOes de ACr ndo alteraram tanto a amplitude das trajetdrias do pistdo na dire¢dao Y.
Contudo, os percursos descritos apresentaram diferentes pontos de inversdo de movimento e
excentricidade maxima. Verifica-se que os maiores valores de ACr, que se associam aos perfis
menos cilindricos da saia, acarretam movimentos secundarios menos proeminentes € com
trajetdrias de amplitude ligeiramente menor. Esta distin¢cdo advém principalmente do efeito de
cunha, que € mais intenso para perfis mais abaulados, visto que o 6leo é forcado a escoar por
regides mais convergentes, o que acarreta um aumento das forcas hidrodinamicas.

Nota-se também que a influéncia do perfil de curvatura da saia sobre as posi¢oes
angulares do pistdo, exibidas na Figura 6.12, foi menor do que aquela observada quando da

variacdo de sua folga mdxima em relacdo ao cilindro. Isto é confirmado pelo fato de a diferenca
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de amplitudes ter sido menor para os trés valores simulados de ACr do que de Crmsx. E vélido
expor ainda que o perfil com maior curvatura, ou seja, ACr = 20pm, apresentou os menores
valores de a,, mostrando que este parametro pode ser uma importante ferramenta na prevengao
de grandes angulos do pistdo, os quais podem acarretar contato com o cilindro, ruidos e

consequente desgaste dos componentes.

6.3.3. Avaliacao de Crpino

Assim, conhecido o efeito da geometria do pistdo sobre o comportamento do sistema
livre, iniciou-se o estudo acerca da configuracio dos parametros relativos ao pino. Para a anélise
de sua folga radial, fixou-se, além dos valores da Tabela 6.1, os seguintes parametros

geométricos: Crmax = 40um, ACr = 15pum e L/D=1.
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Figura 6.14: Orbitas do pino diferentes valores de folga radial na interface pino-pistio

(mecanismo livre).
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Figura 6.15: Trajetdrias do centro do furo do pistdo para diferentes valores de folga radial na

interface pino-pistao (mecanismo livre).
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Figura 6.16: Posi¢oes angulares do pistdo para diferentes valores de folga radial na interface

pino-pistdo (mecanismo livre).
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Figura 6.17: Velocidade da manivela para diferentes valores de folga radial na interface pino-

pistdo (mecanismo livre).

De imediato, verifica-se um efeito ainda nao encontrado nas andlises precedentes, que €
a mudancga nas Orbitas descritas pelo pino, conforme exibe a Figura 6.14.

A mudanca na folga radial do pino alterou a amplitude de sua 6rbita, fazendo com que a
razio de excentricidade mdxima, que era de 0,66, para uma folga de 20pum, passasse para 0,83,
para uma folga de 30um. A exemplo do que ocorrera para a saia do pistdo, uma maior folga
permite que o pino desloque-se mais, até que a pressao hidrodindmica seja suficiente para
empurra-lo no sentido oposto. J4 para uma folga menor, a pressdo hidrodindmica atinge mais
rapidamente o valor necessdrio para empurrar o pino, impedindo que este apresente grandes
deslocamentos.

Nota-se também mais uma consequéncia do comportamento ndo linear das forcas
hidrodinamicas, visto que um aumento de 50% na folga radial resultou em um aumento de 26%
na razao de excentricidade.

A respeito da trajetdria do pistdo e de sua inclinacdo no interior do cilindro, exibidas na
Figura 6.15 e na Figura 6.16, respectivamente, ocorreram pequenas mudancas pelas alteragdes
na folga radial do pino. Tais diferencas devem-se, principalmente, a atuacdo do momento da
forca tangencial, o qual é calculado pelo produto entre esta forca e o raio do pino, que atua
como seu brago de alavanca para cada volume da malha. Embora o raio seja o mesmo nos dois
casos analisados, a mudanca na folga radial da interface pino-pistdo altera a magnitude da

pressdo hidrodinamica e, consequentemente, a forca tangencial.
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Figura 6.18: Comparacdo de forcas tangenciais para diferentes valores de folga radial na
interface pino-pistdo (mecanismo livre).

Conforme exibe a Figura 6.18, a forca tangencial € maior para uma folga menor, o que se
traduz em momentos distintos aplicados ao pistdo, justificando as discrepancias observadas na
Figura 6.15 e na Figura 6.16.

Ja a resposta macro do sistema praticamente ndo apresentou variagdes, uma vez que a
mudanca na folga radial do incluiu um offset entre as curvas de velocidade da manivela, o qual
foi de aproximadamente 1,0% da amplitude pico-a-pico, conforme indicado no detalhe da

Figura 6.17.

6.3.4. Avaliacao da razao L/D

Finalmente, pode-se observar a influéncia da razdao L/D do pino, que fora modificada pela
alteracdo do valor do comprimento, mantendo o diametro igual ao mostrado na Tabela 6.1. Para
esta comparagdo, as demais varidveis geométricas foram mantidas da seguinte forma: Crmax =

40um, ACr = 15um e Crpino = 20pm.
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Figura 6.19: Orbitas do pino diferentes valores da razdo L/D (mecanismo livre).
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Figura 6.20: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes valores da razao L/D

(mecanismo livre).
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Figura 6.21: Posi¢des angulares do pistao para diferentes valores da razao L/D (mecanismo
livre).
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Figura 6.22: Velocidade da manivela para diferentes valores da razdo L/D (mecanismo livre).

Assim como a folga radial, a razdo L/D também exerce influéncia sobre a 6rbita do pino,
conforme mostra a Figura 6.19. No presente trabalho, a razdo L/D fora diminuida de 1,0 para
0,5 mantendo-se o didmetro fixo e diminuindo em 50% o valor do comprimento. Esta alteracao
diminui a 4rea de sustenta¢do hidrodindmica, permitindo que o pino atinja excentricidades

maiores. Caso a mudanca na razdo de 1,0 para 0,5 tivesse sido feita pelo aumento em 50% do
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didmetro e manuten¢do do valor do comprimento, o resultado seria inverso. Isto porque nesse
cendrio a drea de sustentacdo seria aumentada, de modo que houvesse uma limitacdo ao
movimento do pino, reduzindo sua excentricidade.

Com relag¢do ao comportamento de translacdo e rotacdo do pistao, exibidos na Figura 6.20
e na Figura 6.21, respectivamente, foram percebidas pequenas mudancas, as quais originam-se
da influéncia do momento da forga tangencial na interface pino-pistao, assim como observado
na avaliagdo da folga radial do pino. A curva de velocidade da manivela, exposta na Figura 6.22
foi quase idéntica nos dois casos, apresentando apenas um offset de 0,25% da amplitude pico-
a-pico.

Este resultado, conjuntamente aos anteriores, permite afirmar que os subsistemas que
compdem o mecanismo possuem influéncias distintas, um sobre o outro. Isto porque os
parametros geométricos associados a saia do pistdo ndo acarretaram alteracdes perceptiveis no
comportamento do pino. Contudo, o mesmo ndo foi verificado no caso oposto, visto que os
parametros da junta pino-pistdo mudam a resposta tanto do pino quanto do pistdo. Diante disso,
toma-se a primeira importante conclusdo do trabalho, a qual indica que para a andlise da
resposta livre do pistdo, deve-se considerar também as folgas na junta do pino. Por outro lado,
caso haja interesse apenas na reposta dindmica do pino, os parametros relativos a saia do pistao
ndo terdo importancia, sendo possivel, inclusive, modelar o mecanismo sem a folga do pistao
em relacdo ao cilindro, o que reduziria a quantidade de graus de liberdade do sistema,
simplificando sua descricdo dindmica e, consequentemente, reduzindo o custo computacional
de todo o processo.

Por fim, com base nos resultados obtidos para o mecanismo livre de excitacdes, pode-se
recomendar o menor dentre os valores de folga na junta pistdo-cilindro (Crmsx = 30pm), bem
como o perfil de maior curvatura (ACr = 20um). Este conjunto de parametros amenizou de
maneira mais significativa os movimentos secundarios do pistdo, os quais sdo possiveis
causadores de contato e consequente desgaste. Ja para o caso da junta pino-pistdo, € possivel
operar também com o menor valor de folga (20um), o qual limitou mais a amplitude da drbita
do pino no mancal, embora possa trazer maiores dificuldades de projeto e montagem. Ja no
caso da razdo L/D, ndo € indicada uma diminui¢@o para valores menores do que 0,5, uma vez
que o pino mostrou-se préximo da parede do mancal e um valor menor ainda geraria menos

sustentacdo, aumentando o risco de contato.
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6.4. Influéncia da geometria das juntas no mecanismo com excitacio externa

Anteriormente, na se¢do 6.3, foram apresentados os resultados oriundos da modificacao
dos parametros geométricos das juntas e suas influéncias observaveis sobre os comportamentos
micro do pino e do pistdo, bem como sobre o comportamento macro do sistema, caracterizado
pela curva de velocidade da manivela. No entanto, tais simulacdes ndo levaram em conta as
excitacOes externas as quais o sistema estd sujeito, a saber, a for¢ca de explosao e o atrito viscoso
na interface do pistdo com o cilindro.

Apenas com a inclusdo dos esfor¢os externos é possivel avaliar como a geometria dos
mancais afeta a magnitude das perdas mecanicas, que, no presente trabalho, foram consideradas
oriundas exclusivamente de dissipacdo viscosa. Para tal, o tempo de simulacio foi aumentado
de 0,5s para 1,5s devido aos efeitos transientes no caso com excitagdo externa serem mais
intensos do que aqueles que ocorriam no mecanismo livre. Desse modo, um tempo maior
garante que todos estes efeitos possam ser dissipados e 0 mecanismo atinja condi¢do de regime
permanente.

Os valores de parametros fixos e varidveis foram, novamente, os expostos na Tabela 6.1
e na Tabela 6.4, respectivamente, e as malhas utilizadas na discretizacdo das juntas foram
aquelas escolhidas na sec¢do 6.2. Ademais, € preciso destacar que o critério de avaliacdo das
perdas mecanicas foi a posi¢do final da manivela, caracterizada pelo nimero de voltas que esta
completara durante o intervalo de tempo simulado. Assim, quanto mais ciclos o sistema tiver
completado, menores terdo sido suas perdas de energia ao longo do processo.

Portanto, esta secao destina-se a analisar o comportamento do mecanismo sob a ac¢do dos
esforcos externos de combustdo e atrito hidrodindmico, além de verificar novamente a
influéncia dos parametros geométricos das juntas e avaliar as perdas mecanicas para cada uma

das geometrias simuladas.

6.4.1. Avaliacao de Crmsx

Primeiramente, considera-se a folga maxima entre o pistao e o cilindro, mantendo-se, para

os demais parametros, os valores: ACr = 15um, Crpino = 20um e L/D=1.
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Figura 6.23: Orbita do pino para diferentes folgas maximas da saia em relago ao cilindro

(mecanismo com excitagdo). (a) 30um. (b) 40pm. (c) 50um.

A Figura 6.23 exibe uma tendéncia diferente daquela vista nas simulacdes com o
mecanismo livre, uma vez que a variagdo de um parametro geométrico relativo a saia do pistao
trouxe mudancas significativas na Orbita descrita pelo pino.

Observando-se mais atentamente os graficos, € possivel constatar que os trés apresentam
trajetorias de comportamento duplo, sendo uma comum aos trés casos e outra distinta. O que
explica este fato € o tempo do ciclo de combustdo do motor, que corresponde a duas voltas da
manivela (720°), sendo que em apenas metade deste deslocamento angular 0 mecanismo esta
sujeito a pressao de explosao.

No trecho em que o mecanismo ndo sofre influéncia da combustdo, apenas o atrito
hidrodinamico e o torque resistivo na manivela contribuem no balanc¢o de forgas. Desse modo,
tanto o formato quanto a amplitude das Orbitas tendem a ser semelhantes para os trés valores de
folgas maximas da saia. Ademais, este formato tem caracteristicas similares as vistas no caso
sem excitacdo externa, exposto na Figura 6.9(a), diferindo na amplitude da orbita, que foi de
0,66 para em torno de 0,87, uma vez que no caso com excitacao externa, o pino foi capaz de
avangar mais em direc¢do a parede do mancal, antes que a pressao hidrodinamica fosse suficiente
para impulsiond-lo na dire¢cdo oposta. Isto porque o mecanismo opera em velocidade
permanente mais elevada do que no caso livre, conforme exposto na Figura 6.27.

Adentrando ao trecho das drbitas em que a forca de explosdo atua, verifica-se que
mudancas menos abruptas do pino no interior do mancal foram observadas quando consideradas
maiores folgas entre o pistdo e o cilindro. A alteracdo nos valores de tais folgas acarreta
mudangas na magnitude do atrito hidrodinamico atuante na saia, uma vez que folgas menores

tendem a reduzir a espessura de filme de 6leo e, assim, aumentar a dissipag¢do viscosa. Dessa
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forma, quanto menor o atrito, mais proximo da condicdo dindmica livre encontra-se o
mecanismo, justificando a maior semelhanca entre as 6rbitas obtidas com e sem explosdo para
a folga de 50um, em relagdo as demais.

Assim, pode-se observar que para o caso com excita¢do, a variacdo da folga do pistao
implica na variacdo do atrito e, consequentemente, em alteragcdes no comportamento dindmico
do par pino-pistdo, enquanto que para o caso livre, a variacdo da folga do pistdo ndo alterava a
6rbita do pino, como pode ser observado na Figura 6.9.

Além disso, esta alteracao nas condi¢des dindmicas do mecanismo faz com que o pico de
pressdo de combustdo ocorra em diferentes momentos da trajetéria do pino no interior do
mancal. Para a folga de 30pm, este pico ocorreu em um instante no qual o pino estava préximo
ao centro do mancal, introduzindo uma acelerag@o contraria a seu movimento naquele instante.
Para a folga de 40um, o pico de pressdo de combustio deu-se com o pino préximo a parede do
mancal e no caso de 50um, ainda mais préximo, quase na iminéncia de inversao de sentido.

Portanto, dentre os valores simulados de folga méaxima, os maiores exibiram
comportamentos potencialmente melhores, isto porque nas folgas de 30um e 40pum, houve um
dispéndio de energia na inversao do sentido de movimento relativo na junta pino-pistao, quando
da ocorréncia do pico de explosdo, o que quase ndo fora observado para a folga de 50um.
Ademais, esta folga ndo acarretou maior amplitude e, consequentemente, maior possibilidade
de contato, apesar de ter menor sustenta¢do hidrodinamica.

Dando sequéncia a verificagdo da influéncia da folga méxima, parte-se para a observacao
do comportamento micro do pistdo. A Figura 6.24 exibe tais resultados. Observa-se que o
formato geral dos trés casos € semelhante entre si e em relagdo ao caso livre. Contudo, assim
como no caso do pino, nota-se a presenca de duas trajetdrias, relacionadas a trechos com e sem
a atuacdo da forca de explosao.

Embora o formato seja semelhante, a amplitude atingida pelo pistdo apresentou grandes
mudancas. Primeiramente, em relagdo ao caso livre, nota-se um aumento de amplitude, o qual
se justifica pela velocidade em regime permanente ter sido maior quando da inclusio dos efeitos
de combustdo, o que intensificou o0 movimento secundério do pistio, ou seja, aquele ao longo
da direcdo Y. Comparando-se, entdo, os trés valores simulados de folga, percebe-se um
aumento nitido de amplitude de oscilagdo em Y, conforme expde o comparativo da Figura 6.25.
A exemplo do que ocorrera para o pino, uma folga menor enrijece o mancal, fazendo com que
o pistdo tenha menos liberdade de movimento antes de o campo de pressdo o impulsionar no

sentido oposto.
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Figura 6.24: Trajetoria do centro do furo do pistio para diferentes folgas maximas da saia em

relacdo ao cilindro (mecanismo com excitacdo). (a) 30um. (b) 40um. (c) SOum.
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Figura 6.25: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes folgas maximas da saia

(mecanismo com excitagdo).

Outro ponto que merece destaque € o fato de que para as condi¢des geométricas
simuladas, o pistdo esteve longe de tocar a parede interna do cilindro. No caso da folga maxima
de 50um, que apresentou os maiores deslocamentos em Y dentre as simulagdes, a amplitude foi
de aproximadamente 7um, que representa apenas 23% da excentricidade limite para contato,

indicando que a lubrificacdo manteve-se sempre na condi¢ao hidrodinamica.
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Figura 6.26: Posi¢des angulares do pistdo para diferentes valores de folga mdxima da saia em

relacdo ao cilindro (mecanismo com excitacao).

Ja no caso das posicdes angulares do pistdo para os diferentes valores de folga maxima,
exibidas na Figura 6.26, nota-se um comportamento similar ao observado no caso do
mecanismo livre, do ponto de vista das diferencas entre os valores simulados, uma vez que os
maiores picos ocorreram para as maiores folgas, indicando maior liberdade de movimento,
causada por forcas hidrodinamicas menores. Contudo, no que diz respeito ao ciclo mecanico,
verifica-se uma diferenca do caso sem excitagdes, no qual, para o ponto morto inferior, a saia
mostrava-se praticamente alinhada ao cilindro. Com a inclusdo das excita¢des, surgem picos de
inclinag¢do neste ponto, ocasionados primordialmente pelo momento da forga de atrito.

Logo, pode-se afirmar que do ponto de vista da trajetéria do pistdo, o aumento de sua
folga médxima em relagdo ao cilindro acarretou uma intensificacio de seus movimentos
secunddrios, ou seja, translacdo em Y e rotacdo, os quais tendem a gerar maiores possibilidades
de contato, além de gasto energético em deslocamentos que ndo sejam de interesse do processo.

Por fim, avalia-se a reposta macro do mecanismo, com base nas curvas de velocidade da

manivela, expostas na Figura 6.27 e, em detalhe, na Figura 6.28.
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Figura 6.27: Velocidades angulares da manivela para diferentes folgas maximas da saia do

pistdo (mecanismo com excitacao).
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Figura 6.28: Detalhes das curvas de velocidade angular da manivela para diferentes folgas

maximas da saia do pistdo (mecanismo com excitac¢do). (a) 30um. (b) 40um. (¢) S0um.

Ao observar as respostas completas, na Figura 6.27, verifica-se que o aumento da folga
méxima do pistdo acarretou um aumento da velocidade final em regime permanente, além de
ter propiciado um maior nimero de voltas do mecanismo, indicando que as perdas mecanicas,
oriundas do atrito viscoso, foram menos intensas. Isto ocorre pelo fato de o atrito ser
inversamente proporcional a espessura de filme de 6leo, como mostra a equacdo (4.30). Assim,
ao diminuir-se a folga, ocorre um aumento da dissipacdo de energia, fazendo com que o sistema
atinja menor velocidade em regime permanente.

Na Tabela 6.5, sdo mostradas as quantidades de voltas que o mecanismo completou

durante o tempo 1,5s de simulagdo. Conforme mencionado, a diminui¢do da folga radial da saia
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atuou no sentido de intensificar as perdas por atrito hidrodindmico, atingindo diferencas
significativas, tal como um aumento de quase 50% entre as folgas de 30 e 50 microns. Nota-se

também a nio linearidade da relacdo de perdas, conforme a alteracio nos valores de folga.

Tabela 6.5: Voltas completas da manivela para diferentes valores de folga maxima.

Cr[pm]  Voltas completas Diferenca
30 104,69 0,00%
40 134,27 28,25%
50 155,77 48,79%

E vélido destacar que as simulacdes realizadas consideraram um modelo isotérmico. No
entanto, sabe-se que a operacdo do mecanismo tende a elevar a temperatura do lubrificante,
diminuindo sua viscosidade e, consequentemente, o atrito hidrodinamico. Tal efeito tenderia a
aproximar a quantidade total de voltas completadas em cada caso. Ademais, a modelagem
dindmica considerou apenas um pistdo, ndo introduzindo o efeito do volante de inércia, o qual,
indubitavelmente, diminuiria a oscilagcdo da velocidade da manivela, contribuindo também para
alterar as diferencas percentuais em voltas completadas.

Desse modo, embora tenha sido observado que uma folga menor reduz os movimentos
secundérios do mecanismo, diminuindo, por consequéncia a possiblidade de contato metalico,
ela introduz elevadas perdas mecanicas no sistema, além de dificultar o projeto e montagem,
em virtude das tolerancias envolvidas.

Com relacdo aos detalhes das curvas, mostrados na Figura 6.28, nota-se que para cada
ciclo termodindmico do mecanismo, composto por duas voltas da manivela, ocorrem quatro
picos de velocidade, os quais sdo fruto da combinacao dos efeitos de inércia e de combustao.
Embora os valores de velocidade sejam distintos, os comportamentos exibidos para as trés
folgas maximas da saia s3o similares. Na sequéncia, € apresentada uma descricdo

pormenorizada deste comportamento, tomando como exemplo o caso de 40pm.
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Figura 6.29: Detalhamento da curva de velocidade da manivela considerando os esforcos

externos para a folga maxima do pistdo de 40 pum.

Na Figura 6.29, a linha vermelha representa o perfil de velocidade da manivela para a
simulacdo com folga méxima da saia de 40um. J4 a linha tracejada na cor verde consiste na
forca de explosdo. Obviamente, esta € exibida em uma escala diferente da real, o que € feito
com o intuito de melhorar a visualizacdo do fendmeno, garantindo que a forca e a velocidade
aparecam no mesmo enquadramento.

Ao iniciar sua nonagésima oitava volta, no ponto A da figura, o mecanismo apresenta
uma queda de velocidade no primeiro quarto de volta, correspondente ao trecho AB. Isto ocorre
pelo fato de a inércia generalizada do sistema ser dependente de sua posi¢do, sendo que para
este trecho, uma inércia alta tende a reduzir a velocidade do mecanismo, o que fora também
observado no caso livre. Em seguida, no trecho BC, que representa o segundo quarto de volta,
a inércia do sistema apresenta menores valores, o que contribui para que o sistema acelere até
que o pistdo atinja seu ponto morto inferior, encerrando a admissdo da mistura a ser queimada.

Entdo, ao adentrar a segunda metade da primeira volta, indicada pelo trecho CD, o
mecanismo sofre novamente com valores desfavoraveis de inércia, além de ter a acio contraria
da pressdo na camara de combustdo, uma vez que o estigio de compressio do ciclo
termodindmico ja se inicia neste trecho, de modo que D seja o ponto de menor velocidade do
ciclo como um todo. No ultimo quarto da primeira volta, entre os pontos D e E, a inércia
generalizada favorece um aumento de velocidade do sistema. Todavia, este segmento ocorre

inteiramente na etapa de compressdo da mistura ar-combustivel, de modo que a velocidade
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atingida seja limitada por este esfor¢o contrério, o que se comprova pelo fato de o ponto E ser
o menor dentre os maximos locais de velocidade para o ciclo de quatro tempos.

Neste instante, o pistdo encontra-se em seu ponto morto superior, no qual acontece a
ignicdo da mistura. Embora no trecho EF, que consiste no primeiro quarto da segunda volta, o
pistdo ja sofra acdo favordvel da pressdo na camara, a elevada inércia destas posicdes angulares
provoca uma queda de velocidade, ainda que ndo tdo acentuada como no trecho AB, sujeito as
mesmas condi¢des inerciais, mas sem o auxilio da forca de explosdo. Posteriormente, ao longo
do trecho FG, o mecanismo experimenta seu intervalo de maior aceleracdo e,
consequentemente, maior aporte de energia. Isto se dd pela baixa inércia nestas posi¢oes
angulares e pelo auxilio da forca de explosao.

No ponto G, termina a expansao da mistura, com o pistdo em seu ponto morto inferior,
dando inicio a metade final da segunda volta e ao estagio de exaustdo. No quarto GH,
novamente a inércia dificulta a realizacdo do movimento, e ndo havendo mais a contribuicao
da pressdao na camara, o mecanismo perde velocidade. Finalmente, nos dltimos 90° do ciclo da
manivela, a inércia atua favoravelmente, aumentando a velocidade do sistema até que este atinja
o ponto I, encerrando a exaustdo dos gases de queima e dando inicio a um novo ciclo

termodinamico, a partir de seu ponto morto superior.

6.4.2. Avaliacdo de ACr

Avaliada a influéncia da folga maxima da junta pistdo-cilindro, cabe agora verificar os
efeitos que o perfil da saia, definido pela diferenca entre suas folgas médxima e minima, tem
sobre o comportamento dindmico do mecanismo. Para tal, os demais parametros das juntas
lubrificadas foram fixados com Crmax = 40pm, Crpino = 20pm e L/D = 1, e os demais termos de
entrada da simulag@o seguiram os valores da Tabela 6.1.

Na Figura 6.30, sdao exibidas as orbitas do pino para os valores simulados de ACr.
Verifica-se que o aumento deste pardmetro, o que se traduz em um perfil de curvatura mais
acentuada para a saia, tende a alterar drasticamente o trecho do ciclo relativo a acdo da pressdo
de combustao.

A exemplo do que fora verificado na avaliagdo de Crmix, a alteracdo de ACr modifica as
condi¢des dinamicas do sistema por meio de mudangas no atrito hidrodindmico na interface
entre pistdo e cilindro. Consequentemente, a ocorréncia do pico de explosao se dd também em
condigdes distintas. Contudo, as mudangas de orbita do pino para os trés valores de ACr foram

inferiores as observadas pela alteragdo de Crmax. Isto porque o perfil de curvatura da saia tem
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menos influéncia sobre o atrito hidrodindmico do que a folga radial, a qual afeta principalmente

a espessura do filme de dleo.
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Figura 6.30: Orbitas do pino para diferentes valores de ACr (mecanismo com excitag¢io). (a)

10um. (b) 15um. (c) 20um.

Do ponto de vista do comportamento micro do pistdo, exposto em detalhes na Figura 6.31
e de maneira comparativa na Figura 6.32, verifica-se que tanto o formato, quanto a amplitude
das trajetorias sdo semelhantes para os trés valores simulados de ACr, havendo uma pequena
intensificagdo do movimento secunddrio conforme se diminui a curvatura da saia.

Este comportamento difere do observado no caso da folga médxima. Isto porque, conforme
mencionado, a curvatura da saia intensifica, majoritariamente, o termo de cunha do filme de
6leo. No entanto, o principal efeito responsavel pela limitagdo do movimento secunddrio (ao
longo de Y) é o esmagamento, de modo que as amplitudes das trajetérias ndo apresentaram

grandes diferencas.
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Figura 6.31: Trajetdrias do centro do furo do pistdo para diferentes valores de ACr

(mecanismo com excitagdo). (a) 10pum. (b) 15um. (c) 20um.
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Figura 6.32: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes valores de ACr

(mecanismo com excitagao).

Analisando-se agora as posi¢des angulares do pistdo, expostas na Figura 6.33, observa-
se que a discrepancia de amplitudes foi menos acentuada do que nas simulagdes em que variou-
se a folga maxima. Verifica-se também que o perfil de maior curvatura, para o qual ACr =
20pm, apresentou as menores inclinagdes e que os demais valores, para os quais a saia
aproxima-se mais de um cilindro, exibiram resultados similares. Isto mostra que uma curvatura
maior contribui positivamente na dindmica do sistema, uma vez que limita a inclinacio da saia,
gerando alguns beneficios tais como menor risco de contato e maior aproveitamento da

explosdo, cuja resultante atua mais proxima da direcao X.
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Figura 6.33: Posi¢cdes angulares do pistao para diferentes curvaturas da saia (mecanismo com

excitacao).
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Finalmente, é avaliada a resposta macro do sistema, com base nas curvas de velocidade
da manivela. Os trechos expostos na Figura 6.34 exibem um comportamento similar ao ja
descrito na secdo 6.4.1, havendo a presenca de quatro picos para cada ciclo termodinamico do

motor, correspondente a duas voltas do virabrequim.
Assim, pode-se afirmar que a relacdo entre as inércias e a atuacdo da pressdo de

combustdo sobrepde-se as variagdes de ACr, mantendo praticamente o mesmo perfil
anteriormente apresentado.
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Figura 6.34: Detalhes das curvas de velocidade angular da manivela para diferentes valores de

ACr (mecanismo com excita¢do). (a) 10um. (b) 15um. (c) 20um.
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Figura 6.35: Velocidades angulares da manivela para diferentes valores de ACr (mecanismo

com excitacao).
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No que diz respeito a comparagdo de resultados de velocidade, mostrada na Figura 6.35,
verifica-se que a mudanca do grau de curvatura da saia trouxe poucas alteracdes as velocidades
terminais atingidas pelo mecanismo e, consequentemente, ao nimero de voltas completado.
Conforme mencionado, a curvatura do perfil da saia influencia mais intensamente o termo de
cunha da equacdo de Reynolds, o qual contribui na sustenta¢do do pistdo, mas ndo acarreta
grandes variacdes de atrito, que € mais influenciado pela folga na interface.

Com o intuito de expor tais efeitos de maneira quantitativa, foi construida a Tabela 6.6.
Com base nela, é possivel constatar que houve um aumento no nimero de voltas completadas
para perfis de curvatura menos acentuada. Contudo, este aumento percentual foi inferior ao

observado quando da variacio da folga maxima.

Tabela 6.6: Voltas completas da manivela para diferentes valores de ACr.

ACr[pm]  Voltas completas Diferenga
10 141,09 11,98%
15 134,27 6,56%
20 126,00 0,00%

6.4.3. Avaliacao de Crpino

Encerradas as consideracdes acerca da geometria da junta pistdo-cilindro, tem inicio o
estudo da influéncia dos parametros da junta pino-pistao sobre a dindmica do sistema mecanico
com excitacdes externas. Inicialmente, verifica-se o efeito da folga radial da junta, mantendo

os demais valores em Crmsx = 40um, ACr = 15pume L/D = 1.
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Figura 6.36: Orbitas do pino para diferentes valores de sua folga radial em relagdo ao pistio.

Na Figura 6.36, verifica-se que a 6rbita do pino sofre alteracdes significativas para os

diferentes valores simulados de folga radial. Conforme ja citado, um valor maior de folga

ameniza a pressao hidrodindmica em servico, permitindo que o pino atinja valores mais

elevados de excentricidade, quando comparado a um caso de folga menor. Apesar das

diferencas de amplitude, o formato de orbita foi semelhante para os dois valores de folga,

indicando que os picos de pressdo de combustao ocorreram em instantes equivalentes nos dois

casos, de modo a alterar da mesma maneira a trajetéria do pino, em relacdo a um ciclo sem

explosao.
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Figura 6.37: Trajetérias do centro do furo do pistdo para diferentes valores da folga do pino.



138

a, [rad]

- 1 1 i 1 1 1 1
87 97.5 98 98.5 99 99.5 100 100.5 101

Figura 6.38: Posi¢oes angulares do pistdo para diferentes valores de folga méxima do pino em

relacdo a saia.

Ja a trajetéria do pistdo no interior do cilindro mostrou-se muito similar para ambos os
valores de folga radial na junta pino-pistdo. Nos deslocamentos de translacdo e rotagdo,
exibidos na Figura 6.37 e na Figura 6.38, respetivamente, diferencas sutis ocorreram,
principalmente em posi¢des proximas ao ponto morto superior, seja para uma volta com
explosdo seja para uma sem. Nesse ponto, a sensibilidade do sistema a quaisquer efeitos €
maior, visto que em virtude da velocidade ser nula, caracterizando a inversao do sentido de
movimento do pistdo, nao ha sustentacdo hidrodinamica. Desse modo, sem a presenga do maior

esforco sobre o sistema, os efeitos da inércia e do atrito viscoso tornam-se mais evidentes.
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Figura 6.39: Velocidades angulares da manivela para diferentes valores de folga do pino.
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Adentrando ao comportamento macro do sistema, avaliado com base na curva de
velocidade da manivela, exposta na Figura 6.39, nota-se que praticamente ndo houve distin¢do
de resultados para os valores simulados de folga do pino, indicando que este pardmetro tem
forte influéncia sobre sua prépria junta, mas ndo exerce efeitos importantes sobre a outra

interface lubrificada, tampouco sobre a resposta dindmica do mecanismo como um todo.

Tabela 6.7: Voltas completas da manivela para diferentes valores de folga do pino.

Crging [pm]  Voltas completas Diferenca
20 134,27 0,05%
30 134,21 0,00%

No campo das perdas mecanicas, a alteracdo da folga radial do pino ndo acarretou
mudancas. Com base na Tabela 6.7, ndo € possivel atribuir quaisquer melhoras de rendimento
a este parametro, uma vez que a diferenca percentual de voltas completadas durante o intervalo
de tempo simulado foi extremamente baixa.

Portanto, assim como ja introduzido na se¢do 4.3.3, a influéncia da junta pino-pistdo sobre
as perdas hidrodinamicas mostra-se desprezivel perante as perdas no mancal pistdo-cilindro.
Além disso, as alteragdes de folga no pino ndo acarretaram mudancas significativas no
comportamento dindmico do pistdo e, consequentemente, nas perdas por atrito viscoso da saia.
Desse modo, pode-se operar com o valor menor de folga na junta pino-pistao (20pum), uma vez
que reduz-se a amplitude da 6rbita do pino, diminuindo a possibilidade de contato entre as

superficies, visto que o filme de 6leo provém sustentacdo suficiente para manté-las separadas.

6.4.4. Avaliacao da raziao L/D

Finalmente, avalia-se o efeito da razdo L/D, mantendo os outros parametros das juntas
em Crmix = 40um, ACr = 15pum e Crpino = 40pum. Para alteracdes deste parametro, apenas o
comprimento fora modificado, e o didmetro teve seu valor igual ao da Tabela 6.1.

No que diz respeito a orbita do pino, exposta na Figura 6.40, observa-se que a diminui¢ao
da razao L/D atuou no sentido de aumentar a amplitude da trajetéria, sem no entanto modificar
seu formato.

A mudanga de amplitude ocorre pelo fato de o mancal ter menos area de sustentacdo, ou

seja, menos drea de atuacao da pressdao hidrodindmica, resultando em uma menor capacidade
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de sustentacdo. Assim, o pino aproxima-se mais da parede interna do cilindro para que a pressao
de filme atinja valor suficiente para impulsiond-lo na direcdo oposta.

Isto mostra que uma reducdo ainda maior do comprimento do pino e, consequentemente
da razdo L/D, ndo seria indicada. Embora possa trazer beneficios econdmicos, por conta da
reducdo de material e peso, observa-se que para L/D = 0,5, o pino ja esteve muito préximo de
tocar a parede do mancal (razdo de excentricidade mdxima de 0,93). Provavelmente, L/D < 0,5
acarretaria contato metdlico pela ruptura do filme de 6leo, gerando desgaste dos componentes

e até mesmo falha critica do sistema.

—L/D =1,
—L/D =0,5;

0,93

270

Figura 6.40: Orbitas do pino para diferentes valores da razio L/D.

Comparando as trajetdrias descritas pelo pistdao no interior do cilindro, observa-se que
nao houve uma grande influéncia da razao L/D, tanto na translacdo quanto na rotacdo, exibidas
na . As pequenas discrepancias acontecem no ponto morto superior, em que ndo ha sustentagdo

hidrodinamica, em virtude de a velocidade ser nula, conforme j4 mencionado anteriormente.
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Figura 6.41: Trajetorias do centro do furo do pistdo para diferentes valores da razao L/D.

—LD =1;
—LD =05

a, [rad]
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Figura 6.42: Posi¢oes angulares do pistdo para diferentes valores da razdo L/D.

Em relagdo ao comportamento macro do mecanismo, mostrado na curva de velocidade
da manivela da Figura 6.43, as mudancas foram ainda mais imperceptiveis, ndo sendo possivel
constatar de fato se foram oriundas da altera¢do da razao L/D ou de imprecisdes no processo de

solucdo numérica, assim como observado quando da variagdo da folga radial do pino.
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Figura 6.43: Velocidades angulares da manivela para diferentes valores da razao L/D.

Este resultado permite afirmar que do ponto de vista de perdas mecanicas, traduzido na
quantidade de voltas completadas pela manivela durante o tempo de simulac¢do de 1,5s, também
nao hd diferencas importantes. Tal constatacdo € confirmada com os dados da Tabela 6.8, a
qual mostra um aumento de apenas 0,13% nas voltas da manivela quando alterada a razdo L/D
de 0,5 para 1,0. Deve-se frisar que esta diferenca ocorre pela influéncia do pino na dinamica
micro do pistdo e, por conseguinte, nas perdas, ja que a dissipacdo viscosa na prépria junta

pino-pistdo ndo é considerada na modelagem.

Tabela 6.8: Voltas completas da manivela para diferentes valores da razao L/D.

Voltas completas Diferenca
0,5 134,27 0,00%
1 134,45 0,13%

Portanto, para o sistema sob efeito da explosio no cilindro e do atrito hidrodindmico, as
sugestoes acerca da geometria da saia, do ponto de vista de aplicacdo, divergem daquelas feitas
para o mecanismo livre. Isto porque a inclusdo dos esfor¢cos mostrou que os menores valores de
folga méxima na junta, os quais foram recomendados no mecanismo livre por amenizarem 0s
deslocamentos secunddrios, desta vez, trouxeram maiores perdas por atrito viscoso, diminuindo

o rendimento do mecanismo. Da mesma forma, um perfil com maior grau de curvatura, embora
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diminua os movimentos secundarios do pistdo, também intensifica as perdas mecanicas, sendo
recomendado o valor de ACr que gere uma curvatura menos acentuada.

Ja os parametros relativos ao pino mostraram influéncia local acentuada, visto que
modificaram as 6rbitas do pino no mancal, porém ndo alteram as respostas micro do pistio e
macro do mecanismo. Desse modo, as mesmas recomendagdes do caso livre podem ser feitas
para a geometria da junta pino-pistdo. Primeiramente, a operacdo com o menor valor de folga,
uma vez que este parametro ndo exerceu influéncias significativas na dindmica micro do pistao
e, consequentemente, nas perdas mecanicas por atrito. Além disso, novamente ndo € indicada
uma reducdo da razao L/D para valores menores do que 0,5, para os quais a amplitude da 6rbita,
caracterizada pela razdo de excentricidade, tornar-se-ia demasiadamente elevada, elevando o

risco de contato.
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7. Conclusoes e sugestoes para trabalhos futuros

Uma vez analisados os resultados advindos das simulagdes com o modelo desenvolvido,
cabe sumarizar as principais conclusdes oriundas do trabalho, além de projetar futuros

desdobramentos desta pesquisa.

7.1. Conclusoes

O estudo agregou contribuicdes a analise dindmica do mecanismo biela-manivela de um
motor a combusto interna, considerando os mancais hidrodindmicos nas juntas entre o pino da
biela e o pistdo e entre o pistdo e o cilindro.

Inicialmente, foi feita uma revisao da literatura sobre os temas de lubrificacdo, além de
conceitos sobre a modelagem dindmica de juntas ndo ideais. Esta secdo teve como objetivo
introduzir o estado da arte no tema, de modo a contextualizar o presente trabalho. Além disso,
verificou-se a caréncia de estudos que considerassem simultaneamente as folgas nas interfaces
pino-pistdo e pistdo-cilindro do mecanismo, evidenciando a importincia do trabalho ao
preencher esta lacuna.

Em seguida, foi feita uma apresentacdo tedrica dos modelos utilizados no trabalho. O
primeiro exposto foi um modelo de liberagao finita de calor para célculo da pressdo na camara
de combustdo, em fung@o das posi¢des angulares da manivela. O segundo foi o modelo de
lubrificagdo, com base na equacdo completa de Reynolds, a qual fora solucionada
numericamente pelo Método dos Volumes Finitos. J4 o terceiro consistiu em um modelo
dinamico do sistema biela-manivela, considerando os esforcos hidrodinamicos e de combustao.

Com o modelo finalizado, foram realizadas simulagdes computacionais para investigacao
de alguns parametros de interesse. Verificou-se ainda que o mancal da junta pistdo-cilindro era
mais sensivel ao tamanho da malha de volumes finitos. Desse modo, um maior grau de
refinamento fora empregado para esta junta, adotando-se uma malha de tamanho 30x30. J4 para
a interface pino-pistdo, obteve-se resultados satisfatorios ja com uma malha 10x10, de modo
que uma discretizagdo mais refinada nao traria beneficios a qualidade da solugdo, atuando
apenas para aumentar o custo computacional do método. Esta diferenca de sensibilidade ocorre

pelo fato de o perfil da saia do pistdo apresentar uma curvatura que o diverje de uma forma
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perfeitamente cilindrica, além de uma quantidade maior de graus de liberdade do que o pino.
Tais caracteristicas afetam a lubrificacdo deste mancal. Assim, € preciso um refinamento maior
para que se garanta a veracidade da solucdo.

Apds a determinagdo do refinamento apropriado, foram realizadas simulagdes para
observacao da influéncia de parametros geométricos das juntas lubrificadas. Avaliou-se a folga
maxima entre pistao e cilindro, o perfil de curvatura da saia, a razao comprimento por didmetro
do pino e sua folga em relacdo ao pistdo. Esta andlise dividiu-se em duas etapas, sendo uma
sem e outra com a presenca das for¢cas de combustio e de atrito hidrodinamico. Tal separacao
visou um melhor entendimento de quais efeitos eram fruto da geometria dos mancais e quais
advinham dos esfor¢os aos quais o sistema era submetido em servico.

Para os casos livres, constatou-se que os parametros geométricos relativos ao pistao nao
geraram influéncia perceptivel sobre a orbita do pino e sobre a velocidade da manivela. Esta
ultima, por sua vez, apresentou um comportamento oscilatério de grande amplitude pelo fato
de a inércia do sistema ser baixa, em virtude da ndo considera¢do do volante de inércia na
modelagem. Houve mudancgas apenas nas trajetorias de translagdo e rotagdo do pistdo.
Observou-se que a diminui¢do da folga méxima atuava na redu¢do do movimento de translacao
secundéria e um perfil com maior curvatura reduzia a inclinacdo do pistao. Tais consequéncias
sdo benéficas, uma vez que diminuem o risco de contato com a parede do cilindro, garantindo
também que seu deslocamento se dé primordialmente no eixo X, o que é desejdvel na operacao
do mecanismo.

Ainda sobre as simulacdes com o mecanismo livre, verificou-se que os parametros do
pino afetavam ndo apenas sua préopria 6rbita, mas também exerciam influéncia perceptivel sobre
o comportamento micro da saia. Este efeito surgiu do fato de as resultantes hidrodindmicas nao
ocorrerem no ponto central do furo de inser¢dao do pino, de modo que a componente tangencial
destes esforcos gerasse um momento na saia, alterando sua trajetdria para os diferentes valores
de folga e razdo L/D avaliados.

Com relacdo a junta pino-pistdo em si, valores menores de folga fizeram com que a
amplitude da orbita do pino fosse também menor, reduzindo a possibilidade de contato, pelo
aumento da pressdo hidrodinamica. J4 no que diz respeito a razdo L/D, valores menores
permitiram amplitudes maiores, em virtude da reducio na drea de sustenta¢do hidrodinamica,
ndo sendo indicados valores de L/D inferiores a 0,5, uma vez que a sustentagdo poderia se tornar
extremamente baixa, ndo garantindo a separa¢do das superficies metélicas.

Adentrando as simulacdes com inclusdo dos esfor¢os externos, observou-se que desta vez

os parametros geométricos relativos a saia do pistdo afetavam nio apenas seu comportamento,
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mas também o pino e a resposta macro do sistema. Sob essa Gtica, embora as folgas miximas
maiores permitam movimentos secundarios indesejaveis, ou seja, rotacdo em Z e translacdo em
Y, elas tendem a reduzir o atrito hidrodindmico, melhorando por consequéncia, o
aproveitamento energético do motor. Ja o perfil de curvatura também mostrou influéncia sobre
a dinamica micro do pino e sobre as perdas por atrito viscoso, porém estas foram menos
significativas, havendo melhor aproveitamento para o perfil de menor grau de curvatura.

Para o caso do pino, uma folga menor contribuiu ao limitar sua amplitude de 6rbita,
reduzindo a possibilidade de contato, o que contribui para o melhor funcionamento do sistema,
embora dificulte sua fabricacdo e montagem, em virtude das tolerancias de projeto. Observou-
se ainda que a diminuicdo da razdo L/D, por meio da reducdo do comprimento, nao € indicada
a valores menores do que 0,5. Isto porque embora esta acao reduza peso do sistema, acarreta
menor sustentacdo hidrodindmica e maior possibilidade de ruptura do filme de 6leo, assim como
observado para os casos livres de esforcos.

Ainda sobre as simulacdes com esforc¢os, foi avaliada a curva de velocidade da manivela,
a qual apresentou influéncias significativas tanto da inércia do sistema quanto da forca de
explosdo, valendo lembrar novamente que caso houvesse a inclusdo do volante de inércia, sua
presenca alteraria estes efeitos.

Por fim, com relacdo as perdas mecanicas do sistema, concluiu-se que a folga méxima da
saia do pistao foi o parametro mais importante, visto que sua modificacdo de 30pum para S0um
acarretou uma reducgado de quase 49% das perdas por atrito viscoso. J4 as mudancgas no perfil de
curvatura da saia trouxeram ganhos menores, em torno de 12%, quando ACr fora diminuido de
20pum para 10um. Deve-se ressaltar, no entanto, que tais resultados ndo se traduziriam em
reducdes equivalentes no consumo de combustivel de um veiculo, pelo fato de haver outras
perdas ndo modeladas e pela consideracdo de temperatura constante e, consequentemente,
viscosidade constante.

Em contrapartida, a geometria da junta pino-pistdo nao exerceu influéncia sobre as perdas
mecanicas. Isto porque o atrito viscoso nesta junta era cerca de 1% daquele associado a interface
do pistdo com o cilindro, sendo inclusive desprezado na andlise. Tal discrepancia advém da
diferenca entre as velocidades tangenciais relativas nas juntas e, principalmente, da diferenca
entre as dreas cisalhadas dos filmes de 6leo.

Em suma, a principal contribuicdo do trabalho foi o desenvolvimento de um modelo
dinamico do sistema biela-manivela de um motor de combustdo interna com a inclusdo
simultanea das folgas lubrificadas nas juntas pino-pistio e pistao-cilindro. Obteve-se, pois, uma

ferramenta de andlise numérica extremamente versatil, permitindo a avaliacdo da influéncia de
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caracteristicas geométricas e fisicas do sistema sobre sua resposta dinamica, bem como sobre

seu aproveitamento energético.

7.2. Sugestoes para trabalho futuros

Sao apresentados nesta se¢do alguns dos possiveis desdobramentos deste trabalho, com o

intuito de nortear futuros pesquisadores do tema. Os pontos sugeridos visam a melhora do

modelo, aproximando-o ainda mais da realidade, ao incluir efeitos que nio foram considerados

neste estudo.

Avaliacdo das folgas na interface virabrequim-biela, de maneira andloga a
empregada nas juntas modeladas no presente trabalho.

Consideracao dos efeitos de cavitagdo nas juntas e texturizacdo da superficie interna
do cilindro.

Inclusdo das rugosidades superficiais dos corpos que compdem o0s mancais do
mecanismo.

Adocdo de um modelo elastohidrodindmico, o qual permita uma melhor avaliacdo
dos esforcos nas juntas lubrificadas, por meio da consideracao de deformacdes locais
dos corpos.

Adocio de um modelo termohidrodindmico, tornando possivel avaliar também a
variacdo da viscosidade com a temperatura e consequentes mudangas na sustentagao
dos corpos e no atrito hidrodindmico. Além disso, a dilatacdo térmica dos corpos, a

qual teria influéncia direta sobre as folgas nas juntas também poderia ser analisada.
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