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Resumo

O trabalho descreve o projeto mecanico convencional de uma biela automotiva de motor de
combustdo interna e apresenta uma metodologia alternativa baseada em métodos de otimizacao es-
trutural com o objetivo de reduzir a massa do componente. Para tal, € feita a descricdo de todos
os parametros de projeto assim como a defini¢ao de critérios de projeto. Em virtude da criticidade
da aplicagdo selecionada, motor de ciclo Diesel utilizado em caminhdes de trabalho pesado com
picos de pressdo de combustdo de até 240 bar, a biela foi projetada sem bucha utilizando-se ex-
tensivamente os métodos numéricos. O Método dos Elementos Finitos foi aplicado para célculo
de tensdes, deslocamentos, pressdes de contato, flambagem, fadiga e para a sintese modal de com-
ponentes utilizados na andlise dinamica de multicorpos com mancais elasto-hidrodinamicos. Dois
modelos de fadiga dos materiais foram estudados: o modelo americano baseado no diagrama de
Goodman e tensdes principais € o0 modelo alemao baseado no diagrama de Haigh e efeito do gra-
diente de tensdes multiaxiais; dos quais concluiu-se que o modelo americano € suficiente para o
projeto da biela ao passo que o modelo alemao traz oportunidades adicionais de redu¢do de massa.
A otimizacao topoldgica, otimizag¢do de forma e andlise de sensibilidade permitiram a obtencao de
uma biela 210g (3%) mais leve e com melhor desempenho dos mancais hidrodindmicos. Final-
mente, concluiu-se que o Método da Otimizacao Topoldgica apresenta oportunidades interessantes
aos projetistas na fase de conceituagcdo de produtos como alternativa aos desenhos convencionais,
no entanto, demanda esforco adicional para o atendimento de todos os critérios de projeto do com-

ponente.

Palavras-chave: Motores de combustdo interna, Otimizagdo topologica, Fadiga dos materiais,

Flambagem (Mecanica), Mancais
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Abstract

The present work consists of the conventional mechanical design description of an internal
combustion engine connecting rod and also the proposal of an alternative methodology based
on optimization methods with the objective of reducing the component mass. Therefore, it is
performed a detailed view of all design parameters as well as the definition of design criteria.
Because of the critical application selected, Diesel engine of heavy duty truck with combustion
pressure reaching up to 240bar, the connecting rod was designed without bushing and with
extensive use of numerical methods. The Finite Element Method was applied to assess stresses,
displacements, contact pressures, buckling, fatigue and to perform the Component Modal Synthe-
sis for multi-body dynamics simulation with elasto-hydrodynamic bearings. Two fatigue models
were studied: the American model based on Goodman’s diagram and principal stresses and the
German model based on Haigh’s diagram and multiaxial stress gradient effect; from which it was
concluded that the American model is enough to design the connecting rod, while the German
model presents additional weight reduction opportunities. The topology optimization, shape
optimization and sensitivity analysis enabled a 210g (3%) lighter connecting rod with improved
bearings performance. Finally, it was concluded that the Topology Optimization Method presents
good opportunities for the design engineers in the conceptual phases of product development with
alternatives to the conventional designs. However, additional effort is necessary to fit the concept

into all design criteria.

Keywords: Internal combustion engine, Structural optimization, Fatigue, Buckling (Mechanics),

Bearings (Machinery) - Design and construction.
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1 INTRODUCAO
1.1 Situacao atual e motivacao

O projeto mecénico de componentes de motores de combustao interna para o mercado auto-
motivo € essencialmente norteado pelos requisitos do consumidor final e pela legislacdo de emis-
sOes gasosas. A tendéncia de evolugio dos motores de combustao interna revela o crescimento gra-
dual da poténcia ao longo das geracdes de motores conforme mostra a Fig. 1.1. Este aumento pode
ser obtido por acréscimo da capacidade volumétrica dos motores (maior cilindrada), mas devido
a demanda de motores mais econ0micos € com menor consumo de combustivel, estabeleceu-se a
tendéncia de downsizing no mercado automobilistico, caracterizada pelo desenvolvimento de mo-
tores pequenos com nimero reduzido de cilindros. Desta forma, o aumento de poténcia dos novos
motores vem sendo obtido principalmente a partir da elevacdo das pressdoes de combustdo, permi-
tindo o desenvolvimento de motores menores, mais leves e mais eficientes, conforme ilustra a Fig.
1.2. Tais mudangas trazem consequéncias desfavordveis, das quais pode-se citar duas principais: o
aumento da emissao de 6xidos nitrosos (NOx) e acréscimo das solicitacdes mecanicas e térmicas
dos componentes. Ainda, em alguns mercados como a Unido Européia, os consumidores também
buscam a reduc@o de emissdes de CO2 dos veiculos. Para se desenvolver uma nova geracdo de
motores que atendam aos requisitos do consumidor e a legislagdo corrente, os problemas citados

devem ser resolvidos.

Poténeia média [cv]

120 |~

100 = Ano do modelo

1980 1985 1990 1995 2000

Figura 1.1: Poténcia média dos veiculos novos nos Estados Unidos. Fonte: ITHS (2003)

O aumento de emissdao de NOx é usualmente resolvido pelo desenvolvimento de novos sis-
temas de tratamento apds a combustdo, como os catalisadores (SCR- Redug¢ado Catalitica Seletiva)

e os sistemas de recirculacdo de gases de escape oriundos da combustdo (EGR- Recirculacdo de
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Figura 1.2: Dados histéricos e projetados de pressdes de combustao e eficiéncia de motores de
caminhodes. Fonte: GINLEY e CAHEN (2011)

Gases de Exaustdo). A reducdo das emissdes de CO2 ¢é obtida pela diminuicao de consumo com
motores que apresentem menores perdas por atrito e também reduzidas massas méveis, o que signi-
fica em linhas gerais, diminuicdo de massa do veiculo e geometrias compactas das pecas moveis de
forma que sejam mais leves e tenham menores areas de contato em atrito, além do uso de tecnolo-
gias de reducdo de atrito como recobrimentos e texturas. Ja o acréscimo das solicitacdes mecanicas
e térmicas dos componentes pode ser contornado basicamente de duas formas: aumento de resistén-
cia dos materiais utilizados ou aumento das dimensdes geométricas dos componentes. Percebe-se
entdo a relacdo antagdnica dos objetivos descritos: por um lado demandam-se pecas pequenas
para menor consumo de combustivel e reducdo da emissdao de CO2; por outro, as solicitacdes sao

maiores e para manter-se a confiabilidade, sdo necessdrias pecas maiores € mais robustas.

O objeto de estudo desta dissertacdo € a biela de um motor de combustdo interna de 6 cilin-
dros em linha, operando em ciclo Diesel. A biela ¢ um componente do motor, mais especificamente
do cranktrain, um sub-sistema do motor formado pelos componentes: pistdes, pinos, buchas, bi-
elas, bronzinas e virabrequim ou drvore de manivelas, conforme ilustra a Fig. 1.3 com uma vista
explodida de uma das células de poténcias do motor, do inglés, power cell. A funcdo da biela é
conectar o pistdo ao virabrequim e transmitir os movimentos do mecanismo assim como as for-
cas externas geradas na cAmara de combustdo. O pistdo descreve movimento predominantemente
de translagdo alternativa impulsionado pela for¢ca dos gases de combustdo, enquanto o virabrequim
descreve movimento essencialmente rotativo que gera o torque do motor. Portanto, a biela descreve

ambos movimentos alternativo e rotativo em um tnico movimento combinado. Cabe destacar que
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Figura 1.3: Trem de poténcia do motor, em ingl€s, drivetrain.

a biela por si s6 é uma montagem que inclui a haste, a capa, os parafusos, a bucha e as bronzinas

conforme ilutra a Fig. 1.4.

A solucdo mais comum de montagem do trem de poténcia no motor é o uso da bi-parti¢io
das bielas na linha de centro do furo da extremidade maior, também conhecido como olhal maior
ou cabeca da biela. Esta divisdo gera duas partes que sio denominadas haste e capa, as quais
sdo unidas por parafusos. A haste aglomera a maior parte da biela, ao passo que a capa engloba
metade da superficie de deslizamento do mancal da extremidade maior e o contra-peso da biela,
regido dedicada ao equilibrio de massa para balanceamento. Classicamente, a separacdo da biela
em haste e capa era feita por serragem e usinagem das superficies de juncdo, porém, a partir do
desenvolvimento de bielas sinterizadas e bielas de acos forjados micro-ligados fraturdveis nos anos
90 (OLANIRAN E STICKELS, 1993), vem se intensificando a aplica¢do do processo de fratura
da extremidade maior principalmente pela consequente reducao de custo devido a diminui¢cdo das
operacOes de usinagem (AFZAL, 2004), (REPGEN, 1998). O processo de fratura consiste em
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Figura 1.4: Conjunto montado da biela: haste, capa, parafusos, bucha e bronzinas.

criar um entalhe na linha de divisdo e aplicar uma carga de tracdo visando iniciar uma trinca e
fraturar a extremidade maior conforme ilutra a Fig. 1.5, criando uma superficie de juncao irregular
que permite um encaixe quase perfeito e evita o deslizamento (OLANIRAN E STICKELS, 1993),
(REPGEN, 1998).

Bielas de motores de combustdo interna sdo usualmente feitas de aco ou ferro fundido,
mas existem aplicacOes de alta performance que aplicam titdnio (AUGUGLIARO E BIANCO-
LINI, s.n.t) e at¢ mesmo aluminio (CASCELLA, 2005). Os processos de manufatura mais utili-
zados sao forjamento a quente, sinterizacao, sinter-forjamento e fundicdo. As regides dos mancais
que sofrem contato mecanico com outras pecas necessitam de usinagens de precisdo para melhor
controle dimensional e acabamento superficial, usualmente mandrilamento, retificacdo, brunimento

ou lapidacdo.

A junta da biela com o pistdo pode variar dependendo do fabricante e do motor. A monta-
gem classicamente utilizada pelos fabricantes automotivos era caraterizada por um pino engastado
com interferéncia no furo da extremidade menor, também chamado de olhal menor ou pé da bi-
ela e com folga na superficie de contato com o pistdo que apresentava um elemento de desgaste

denominado bucha. Porém, com a evolugdo das técnicas de projeto, atualmente faz-se o uso de



Figura 1.5: Biela de junta fraturada de motor de combustao interna. Fonte: KRAUSE e MAUSER
(2004)

pino com folga em ambos os contatos com pistdo e biela, desta forma estabelecem-se mancais de
deslizamento do tipo radial que devido ao movimento pendular caracteristico da biela, apresenta re-
gime de lubricacdo misto conforme classificacdo de DUARTE JUNIOR (2005). Portanto, ¢ comum
aplicar-se elementos de desgaste denominados buchas nestes mancais conforme exemplo da Fig.
1.6. Entretanto, existe ainda, uma série de tecnologias que ndo utilizam bucha conforme descrevem
LUEHRMANN et al. (2000), HART et al. (2003), SCHNEIDER e BAUMANN (2002) e REIN e
SCHNEIDER (2004).

A junta da biela com virabrequim comumente utiliza elementos de desgaste bi-partidos de-
nominados bronzinas conforme ilustra a Fig. 1.7, que sdo montadas na capa e haste da biela e
formam uma folga com o virabrequim, estabelecendo um mancal de deslizamento do tipo radial
que apresenta regime de lubrificacdo essencialmente hidrodinamico devido ao movimento rotativo
completo do eixo excéntrico do virabrequim no alojamento da biela. Vém se intensificando o uso
de geometria angulada da extremidade maior como na Fig. 1.4, que torna a biela compacta quando
remove-se a capa e os parafusos, permitindo melhor condi¢do de folga para montagem das células
de poténcia pelos cilindros do motor. Alternativamente, existem solu¢des no qual a biela € inteirica
e o virabrequim € montado em diversas partes, que normalmente utilizam rolamentos ao invés de

mancais hidrodindmicos e bronzinas.



Figura 1.6: Extremidade menor de uma biela com bucha de motor de combustao interna Diesel

Figura 1.7: Extremidade maior de uma biela com bronzinas de motor de combustao interna Diesel.

Finalmente, a motivacao desta dissertacao € a necessidade da industria automotiva em desen-
volver produtos de maior desempenho, identificada a partir dos consumidores finais que procuram
motores novos de maior poténcia e torque com menor custo de compra € manuten¢iao, o que em
dltima instancia significa, baixo consumo de combustivel. O aumento de poténcia resulta em mai-
ores esfor¢os nos componentes mecanicos, enquanto que a exigéncia de baixo consumo demanda
tecnologias que diminuam o atrito do motor e a redu¢c@o de massa. Uma restri¢cdo crucial € a legis-
lacdo de emissdes gasosas que pode tornar o produto final caro, uma vez que sio necessarias novas

tecnologias para certificar o produto.



1.2 Objetivo

O objetivo desta dissertacao € descrever o projeto mecanico de uma biela automotiva de motor
de combustio interna de ciclo Diesel e demonstrar técnicas de otimizacdo para obter uma biela
automotiva de menor massa e melhor desempenho, atendendo portanto, as necessidades atuais da
inddstria automobilistica. A principal contribui¢ao deste trabalho € a identificacdo dos parametros
de projeto, assim como o estabelecimento de critérios de projeto permitindo o desenvolvimento de

novas bielas a partir de especificagdes dos novos motores.

1.3 Organizacao do texto

Este trabalho estd organizado em seis capitulos: Introdug@o, Revisao Bibliografica, Teoria,
Materiais e Métodos, Resultados e Conclusdes. No capitulo Introdugdo € feita uma contextu-
alizagdo do projeto mecanico de componentes de motor de combustao interna para o mercado
automobilistico e em seguida é descrita a situacdo atual de bielas automotivas. Finalmente sdo

explicitadas a motivagd@o e os objetivos deste trabalho.

O capitulo de Revisdo Bibliogrifica reune referéncias relacionadas a bielas nas dreas de
projeto mecanico, elementos finitos, otimizacdo topoldgica, otimizagdo de forma e tecnologia.
Foram levantadas diversas fontes de livros, dissertacdes de mestrado e doutorado, artigos técnicos

€ patentes.

No capitulo de Teoria encontram-se a formulagcdo cldssica de esforcos dindmicos de
mecanismo pistdo-biela-manivela, tensdes, um resumo de teorias de fadiga reunidas a partir de
SHIGLEY e MISCHKE (1989), NORTON (2004), VAN (1999), FKM (1993) e ASTM (2010),
formulacdo de contatos mecanicos, cédlculo de estabilidade estrutural (flambagem), teoria de

mancais hidrodinamicos e teorias de otimizacdo: paramétrica, topoldgica e forma.

No capitulo de Materiais e Métodos, o leitor pode encontrar informacdes mais praticas de
uso da industria mecéanica automobilistica, incluindo uma boa descricdo de parametros de projeto

de bielas assim como os critérios de projeto estabelecidos. Finalmente sdo apresentadas as duas



metodologias estudadas, uma convencional e outra proposta baseada em ferramentas de otimizacao.

O capitulo Resultados reune as informacdes geradas no desenvolvimento de duas bielas, uma
pelo projeto mecanico convencional e outra, por meio de métodos de otimizagdo. Finalmente, no
capitulo Conclusoes € discutido o entendimento das diferencas entre as duas metodologias apre-
sentadas e seus resultados, assim como o entendimento das técnicas de otimizacdo. Além disso sdo

feitas recomendacdes para trabalhos futuros.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O levantamento do estado da arte do projeto de bielas automotivas € feito neste capitulo, prin-
cipalmente no que tange o uso de modelos mateméticos para o célculo e otimiza¢do do desempenho
estrutural deste componente, além da pesquisa de experimentos de fadiga dedicados ao projeto me-
canico de bielas. As referéncias cldssicas sdo os livros de projeto de motores de combustao interna,
nas quais se encontram modelos analiticos e orientagdes gerais de projeto e fabricag¢do de bielas,
porém, a maior parte do conhecimento relacionado ao projeto de bielas automotivas encontra-se em
dissertacdes de mestrado e de doutorado, das quais se destacam aquelas incentivadas pela indus-
tria, que por sua vez, tem sua participacao registrada na publicacdo de papers e pedidos de patentes
descrevendo novas tecnologias como perfilamento de mancais, remog¢ao da bucha e utilizacao de
recobrimentos. A revisdo de trabalhos de otimizacdo revelou que as técnicas de otimizacdo de

forma e de topologia vem sendo utilizada desde a década de noventa.

2.1 Livros

TAYLOR (1960-85) apresenta orientagdes para o projeto de bielas automotivas, considerando
preponderantes as tensdes no sentido axial da alma da biela devido as forcas de combustdo e de
inércia, desprezando as tensoes advindas da inércia lateral e do fendmeno de whip. O autor destaca
o uso de almas em H para casos de alto carregamento assimétrico, quando o eixo do pistao fica fora
de alinhamento com o eixo da biela; sugere ainda, o aumento da rigidez torcional de bielas para
que ndo ocorra o problema de vibracao torcional devido ao movimento de giro do pistdo. Taylor
apresenta também uma tabela de caracteristicas de varios motores com relacdes geométricas do
tipo comprimento da biela por raio de manivela e diametro dos parafusos da capa de biela por
diametro do pistdo, tentando justificar assim, o desenvolvimento de projetos proximos de relacdes

geométricas historicamente bem sucedidas.

LICHTY (1951) propde que bielas devem ser projetadas para compressdo direta como uma
coluna pivotada no plano de rotacdo e para tensdes devido a flexdo ou whipping. Em seguida,
comenta os diversos tipos de secdo transversal: retangular, tubular, I e H, demonstrando preferéncia
pelas duas ultimas. O autor apresenta formulagdo para o projeto da alma da biela, principalmente
a férmula de Rankine para o cédlculo da coluna e a férmula de Bach para o célculo de whipping e,
como exemplo, aplica a formulag¢do para o dimensionamento da sec@o I de uma biela automotiva

de motor Diesel.



2.2 Dissertacoes

AFZAL (2004) e SHENOY (2004), ambos da Universidade de Toledo, Ohio, publicaram
teses de mestrado na drea de desenvolvimento de bielas de aco em parceria com o American Iron
and Steel Institute (AISI).

AFZAL (2004) realizou um estudo comparativo entre bielas de aco forjado e bielas de aco
sinterizado, apresentando uma ampla revisdo bibliografica que mapeou trabalhos nas dreas de ana-
lise de tensdes, durabilidade, otimizac¢do, economia e manufatura. No ambito de sua pesquisa,
executou testes de fadiga em corpos de prova e também no componente, além disso, simulou nu-
mericamente a durabilidade da biela testada em laboratério e por fim, obteve boa correlagdo entre
os resultados experimentais e numéricos. O autor explicou que a vantagem competitiva que justifi-
cava a crescente aplicacdo de bielas sinterizadas era a possibilidade do uso de junta fraturada entre
a capa e a haste pois esta tecnologia reduz o custo de manufatura. Afzal concluiu que a vantagem
dos acos sinterizados € perdida a partir do desenvolvimento de agos microligados que viabilizam a
fratura da face de juncao assim como nos acos sinterizados, porque a resisténcia mecanica dos acos

forjados € consideravelmente maior que a dos agos sinterizados.

SHENQOY (2004) conduziu o estudo dos carregamentos dinamicos de uma biela automotiva
de motor de um veiculo do tipo sedan médio utilizando equacdes analiticas no MICROSOFT Excel
e verificando os resultados no software ADAMS. O autor modelou a biela em elementos finitos uti-
lizando trés diferentes condi¢des de contorno: estatica com carregamentos axiais, quase-dindmica e
teste de fadiga. Os modelos estético e quase-dindmico utilizaram as condi¢des de contorno lineares
sugeridas por WEBSTER et al. (1983) e os resultados numéricos foram divulgados conforme as
Figs. 2.1 e 2.2. O modelo de elementos finitos para simular o teste de fadiga incluiu a ndo lineari-
dade de contato friccional e utilizava uma simplificacdo na condicdo de interferéncia de montagem
dos pinos através de uma pressdo equivalente aplicada aos olhais, porém o autor ndo divulgou a
distribui¢do de tensdes para este caso. O autor concluiu que o comportamento estrutural da biela
em fadiga axial € bastante distinto da condicao operacional no motor devido aos efeitos de inér-
cia que causam flex@o considerdvel da biela no plano normal ao eixo de giro do virabrequim. Os
resultados do modelo estatico, de acordo com WEBSTER et al. (1983), diferem do modelo com
contatos friccionais entre os pinos e olhais da biela. O autor ressaltou que o estado de tensdes em
operacdo € altamente multi-axial e sugeriu o uso do critério de von Mises para o cdlculo das tensdes

alternadas equivalentes a fim de analisar a durabilidade da biela.

10



WALUE OPTION:ACTUAL

6. 940402,

8 260 0|

PR

4. 090+ 02l

251000

2. 90040y

2,940 0

1. Femsog

1A

s.mE00)

ERUERV]

Figura 2.1: Tensoes de von Mises em tracdo de 26.7 kN. Fonte: SHENOY (2004)

3120002,
2.810+02]
2. 50D+ 02)
2.130+02)
1.87D+02)
1.560+02)
1.280+02)
9.380+01
©.260+01

3130401

2.930- 02

Figura 2.2: Tensdes de von Mises em compressdo de 26.7 kN. Fonte: SHENOY (2004)

11



1.5E+04

1.0E+04 n

50E+03 \/\ /\ N
!f — Axial
0.0E+00 -pewr=mps o= == Naormal

1 200 4004 GOO};‘ —Resultant
-o.0E+ 7 p—

5.0E+03 ‘I /n\ =
-1.0E+ ‘
1.0E+04 U

Force - N

-1.5E+04

Crank Angle - deg
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5700 rpm. Fonte: SHENOY (2004)

SHENOQY (2004) assumiu que os carregamentos dindmicos para a otimizacao da biela advém
da condicao de médxima rotagdo do motor numa faixa de carregamento que compreende o pico da
forca do gés e a forgca a 360 graus de angulo do virabrequim, correspondente a méaxima inércia do
pistdo. A distribuicdo dos carregamentos na biela sdo mostradas na Fig. 2.3. O autor apresen-
tou o problema de otimiza¢do de minima massa e custo com diversas restricdes: tensao estatica,
tensdo alternada equivalente, fator de carga de flambagem e dimensdes fisicas. O autor resolveu
o problema no software I-DEAS e identificou que a resisténcia a fadiga foi o fator preponderante
no projeto. Ao final, sugeriu uma nova geometria que utilizava o aco C70, pesava 10% menos
e custava 25% menos que a biela de referéncia e atendeu todas as restricdes impostas segundo o

autor.

CASCELLA (2005) executou a andlise de fadiga de uma biela de aplicacdo agricola e testes
do componente foram executados em laboratdrio com razdo de tensdes de fadiga R=-1,75 (ou forca
minima dividida pela forca mdxima). A autora apresentou calculo analitico da tensdo maxima do
olhal menor para o caso de tracdo devido as forcas inerciais, levando em contra a for¢ca normal
transmitida e o momento fletor que provoca ovalizacao do olhal menor. Cascella apresentou uma
andlise de elementos finitos da regido do olhal menor, da qual verifica-se concentracdo de tensao

coerente com os resultados experimentais.

2.3 Artigos

RABB (1996) analisou a falha de uma biela Diesel de gerador elétrico caracterizada por
trinca de fadiga iniciada nos primeiros filetes de rosca engajada do parafuso. O autor executou

andlise por elementos finitos utilizando o cédigo comercial ABAQUS, incluindo ndo linearidades
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Figura 2.4: Deslocamentos na mdxima compressao (esquerda) e maxima inércia (direita). Fonte:
BRABEC et al. (2004)

como plasticidade e contato friccional entre as roscas do parafuso e da biela. Rabb utilizou um
modelo axisimétrico para estimar a tensdo nominal e os fatores de concentracio de tensio no filete
de rosca. O autor também desenvolveu um modelo de elementos finitos tridimensionais, lancando
mao da subestruturacdo para calcular as tensdes nos raios de fundo de rosca. Rabb fez testes de
fadiga em corpos de prova com entalhes para levantar limites de fadiga e fator de sensibilidade
ao entalhe do ago forjado 34CrMo4. Por fim, Rabb sugeriu o aumento do raio de fundo da rosca
do parafuso de 0.15 mm para 0.30 mm, além do uso do aco forjado 34CrNiMo6 de propriedades

mecanicas superiores as do ago original.

BRABEC et al. (2004) analisaram o conjunto biela-pino-pistdo de um motor automotivo de
4 cilindros com 1.4 L. Utilizando o software Pro-Mechanica, os autores modelaram em elemen-
tos finitos o conjunto incluindo contatos mecanicos entre 0os componentes, além de considerarem
a pressdo de montagem da bucha no olhal menor da biela. Foram apresentados os resultados de
deformacdo total devido a for¢a de compressdao méxima e a forca maxima de inércia. Em um outro
estudo, BRABEC et al. (2006) analisaram uma biela de motor Diesel estaciondrio, caracterizando
a dindmica do componente a partir da simplificacdo entre dois pontos de massa, um alternativo
e outro rotativo, além disso, para a equivalénica dindmica deste modelo, calcularam o momento
de inércia de compensa¢do. Foram executadas andlises de elementos finitos incluindo modelos de
contato nos olhais da biela cujos resultados de deslocamento sdo mostrados nas Fig. 2.4. Foram
calculadas as tensodes equivalentes de von Mises e a folga em fun¢do do angulo de giro do vira-
brequim para duas condi¢des: méaxima pressdo de combustdo (Fig. 2.5) e mdxima velocidade de
oscilagdo (Fig. 2.6). Os autores concluiram que a pior condi¢ao para a biela é a maxima compres-
sdo e que as distor¢cdes do olhal maior devem ser eliminadas pois a folga nos olhais é critica para

as tensdes no componente.
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Figura 2.7: Forcas dindmicas na biela em fun¢do do angulo de manivela sob condi¢des de sobre-
carga (1800 rpm) e velocidade maxima (2625 rpm). Fonte: CHACON (2006)

CHACON (2006) apresentou uma metodologia para o desenvolvimento de bielas na qual
parte-se do cdlculo dos carregamentos a partir da formulacao cldssica do mecanismo biela-manivela
conforme divulgado na Fig. 2.7 para duas condi¢des de operagdo: sobrecarga (overload) e veloci-
dade méxima (overspeed). Em seguida, analisa-se por elementos finitos a condi¢do de montagem
da bucha no olhal menor da biela através da aplicacdo de temperatura na bucha de forma iterativa
até que o valor de interferéncia seja atingido. Entdo, € levantado o estado de tensdes por elementos
finitos considerando a biela com pinos, a interferéncia de montagem da bucha e carregamentos de
tracdo e compressdo. A distribuicdo de tensdes maximas principais foram publicadas de acordo
com a Fig. 2.8. O autor seguiu com a anélise de fadiga utilizando o critério de Goodman para vida
infinita (SHIGLEY E MISCHKE, 1989), obteve fatores de seguranga em fadiga para cada condi-
cdo de operacdo. Finalmente, foram apresentados os resultados do teste de fadiga do componente
executado com cargas diferentes das utilizadas na andlise por elementos finitos, sob o procedi-
mento da escada (GARCIA et al., 2000) (staircase), no qual foi determinado o limite de fadiga do
componente a 10 milhdes de ciclos. CHACON (2006) concluiu que os resultados numéricos tem

correlacdo direta com o teste de fadiga.

MAHMONDI et al. (2008) simularam a durabilidade de uma biela de trator agricola no soft-
ware ANSYS. Aplicaram os carregamentos de tracdo e compressdo em regime fully reversed e
calcularam o nimero de ciclos que o componente resistiria. Os autores concluiram que as regides

criticas sdo os raios de transicao entre a alma e os olhais.
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KAM et al. (2006) conduziram a andlise de falha de uma biela e otimizaram o raio de tran-
sicdo do olhal maior. Modelaram em elementos finitos a condi¢do de mixima compressao com
pré-carga dos parafusos. Os autores concluiram que o modelamento do carregamento de pré-carga
dos parafusos juntamente com a compressao € importante pois o valor de tensao € maior neste caso

do que quando considera-se somente o carregamento de compressao.

VIJAYARAIJA e VIJAYARAGAVAN (2008) apresentaram os resultados da anélise por ele-
mentos finitos de uma biela de motor movido a gasolina de 2.6L de capacidade volumétrica. Utili-
zando as condicOes de contorno sugeridas por WEBSTER et al. (1983) e adicionando temperatura
aos pinos, os autores levantaram o campo de tensdes da biela e concluiram que os valores estavam

dentro de um limite seguro.

AUGUGLIARO e BIANCOLINI (s.n.t) otimizaram a geometria de uma biela de titanio, lan-
cando mao da andlise de elementos finitos e da otimizacdo paramétrica. Os autores aplicaram a
andlise de fadiga baseada na tensdo maxima principal obtida da histéria das reacdes dindmicas da
biela. As forcas foram aplicadas em uma distribuicao dada pela funcdo cosseno com o objetivo
de aproximar a transmissio de forca dos mancais em regime hidrodindmico. O critério de fadiga
descrito pela norma italiana UNI 7670 foi aplicado utilizando ciclos equivalentes obtidos pela regra
de actimulo de dano rainflow. Os autores declararam uma redugdo de massa de 32%, porém, nao
apresentaram a geometria final alegando confidencialidade do resultado, divulgaram no entanto,

que a otimizagao baseou-se em furos desenhados na haste.

LONDHE et al. (2009) apresentaram um procedimento para simular as condi¢des de teste
de fadiga uniaxial fully reversed (R=-1) de uma biela de motor de quatro cilindros em linha. O
modelo de elementos finitos consistiu de carregamentos fixos de montagem, gerados pela pré-
carga dos parafusos e interferéncias da bucha e da bronzina, calculados fixando-se uma regidao da
alma; e carregamentos flutuantes de tracdo e compressao devido ao regime de operacdo de maximo
torque do motor, os quais foram calculados fixando-se o pino do pistdo. O contato foi modelado
nos olhais com folga pois os autores concluiram que o uso de contato direto obtém deslocamentos
realisticos na forma de ovo ao invés dos deslocamentos elipticos obtidos pelo modelo sugerido por
WEBSTER et al. (1983) conforme divulgado na Fig. 2.9 . As tensdes obtidas foram verificadas
com as tensdes medidas em strain gages montados no aparato experimental e constatou-se boa
conformidade dos resultados simulados. Entao, foi feita a andlise de fadiga baseada no regime de
alto ciclo S-N. Os autores utilizaram a curva de resisténcia do material dada pelo diagrama de Haigh
para correcdo do efeito da tensdo média (FKM, 1993), além disso, foram corrigidos os fatores de

tamanho e acabamento superficial. Aplicaram a regra de acimulo de dano de Miner para prever
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Figura 2.9: Comparagdo dos deslocamentos radiais entre os modelos de LONDHE ez al. (2009)
(A) e WEBSTER et al. (1983) (B)

a vida em fadiga da biela e obteve-se correlacdo com o modo de falha experimental. Os autores
concluiram que o uso de contato com folga nos pinos € essencial para obter distribui¢do realista de
tensdes mostrada na Fig. 2.10 e fatores de seguranga em fadiga mostrado na Fig. 2.11; concluiram
também, que contabilizar os fatores de influéncia na vida em fadiga € crucial na precisao do célculo
de durabilidade e que o diagrama de Haigh obteve resultados realistas na previsao de fadiga baseada

no limite de resisténcia a fadiga.

CHARGIN et al. (1991) aplicaram a técnica de otimizacdo de forma em uma biela de motor
de combustio considerando trés condicdes de contorno: tra¢do devido a maxima velocidade de
rotacdo do motor de 6000 rpm; compressdo devido a pressdao de combustdo maxima de 75 bar;
carregamento de 100 N no centro do pino do pistdo na direcdo de seu eixo. O objetivo do problema
de otimizac¢do foi minimizar o peso do componente submetido a restricdao de tensao no dominio de
projeto menor que 320 N/mm?, tensdo nas regides fora do dominio limitada ao valor de tensdo
encontrado na biela original e restricdo de deslocamento no ponto de aplicacdo do carregamento
de 100 N. O dominio de otimizacdo incluiu os nés da regido da alma e olhal menor da biela (o
olhal maior nio foi modificado). Os autores conseguiram redugdo de 6 % do peso da biela apGs 20
iteragdes, sendo que, nas primeiras iteracdes o peso da biela foi aumentado para se atenderem as
restri¢cdes impostas, enquanto que, nas ultimas iteracdes, o peso da biela foi reduzido para se atingir
o objetivo. O desenho inicial da biela ¢ mostrado na Fig. 2.12 enquanto o desenho final obtido é

mostrado na Fig. 2.13.
ALBERS et al. (2002) aplicaram a otimizacdo de forma em uma biela automotiva, aco-

plando os problemas eldstico estatico e dindmico de multicorpos utilizando os softwares comerciais

MSC.Nastran e MSC.Adams. A simulacdo da dindmica dos componentes do trem de poténcia foi
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Figura 2.10: Tensdes no teste de fadiga em tracdo (esquerda) e compressdo (direita). Fonte:
LONDHE et al. (2009)
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Figura 2.11: Fatores de seguranca em fadiga da biela com indicacdo da regido falha. Fonte:
LONDHE et al. (2009)
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Figura 2.13: Modelo final da biela otimizada. Fonte: CHARGIN et al. (1991)
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Figura 2.14: Peso da biela e violagdo da restri¢do de tensdo em func¢do das iteracdes ao longo da
solu¢do do problema de otimizacao. Fonte: ALBERS et al. (2002)

feita considerando a flexibilidade da biela de matriz de elasticidade reduzida pelo método Com-
ponent Mode Synthesis (ANSY'S, 2009), cujos nds da supeficie dos mancais foram conectados ao
centro de rotacdo dos mesmos usando elementos rigidos do tipo RBE2. Apds a simulacdo dina-
mica foram identificados os pontos de carregamento critico para a biela e feita a andlise estdtica
com condi¢des de contorno refinadas para levantar o campo de tensdes do componente conforme
ilustra a Fig. 2.15. Os autores optaram pelo uso de Multipoint Constraints (MPCs) para a transmis-
sdo de forcas de contato com o intuito de encontrar um bom compromisso entre tempo de andlise e
representatividade do campo de tensdes no dominio de otimizag@o. O problema de otimizacao foi
minimizar a massa da biela submetida a restricdo da tensao equivalente de von Mises menor que
25N /mm? no dominio das varidveis de projeto que se restringiu aos nés da alma e seus raios de
transi¢do; foram também consideradas as restricdes de maximo crescimento de 40 mm e méxima
distor¢do de 3 mm. Os autores conseguiram reduzir a tensdo do componente em 26% para um
aumento de peso de apenas 2% conforme ilustra a Fig. 2.14. No entanto, algumas regides violaram
a restricdo de méxima tensdo de von Mises. A distribuicdo de tensdes na geometria otimizada é

mostrada na Fig. 2.16.

MESKE et al. (2002) aplicaram o método de otimizacdo de forma em uma biela automotiva
do motor Ford Zetec-SE. O modelo de elementos finitos foi feito para o solver ABAQUS, cons-
tituido de 8 pecas em contato mecanico com a seguinte sequéncia de carregamento: montagem
do pino e aperto do parafuso; correcdo da pré-carga do parafuso; inicializacdo do contato para o
caso de tracdo; aplicagdo da méxima forca de tracdo devido a médxima rotagdo; inicializacdo do
contato para o caso de compressdo e finalmente, aplicacio da méxima forca de compressao devido

ao maximo torque. Assim, obtiveram a distribui¢do de tensoes ilustrada na Fig. 2.17. O problema
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Figura 2.15: Tensdes equivalentes de von Mises em compressdo (esquerda) e tragcdo (direita) do
modelo inicial da biela. Fonte: ALBERS et al. (2002)

—-A—-vyu_abim.

Figura 2.16: Tensdes equivalentes de von Mises em compressdo (esquerda) e tracdo (direita) do
modelo final da biela otimizada. Fonte: ALBERS et al. (2002)
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Figura 2.18: Tensdes no modelo final da biela apds otimizagdo de forma. Fonte: MESKE et al.
(2002)

de otimizagdo de forma foi configurado no software TOSCA com o objetivo de minimizar a tensao
equivalente de von Mises para os casos de mdxima tracao e maxima compressao da biela submetida
a uma restricao de volume constante. O dominio de otimizac¢ao foi definido pelos nés do contorno
interno da viga. Em 5 itera¢des de otimizagao, os autores conseguiram 17% de redugdo da maxima
tensdo equivalente de von Mises para o carregamento de compresséo e aproximadamente 2% de

reducdo para o carregamento de tracdo conforme mostra a Fig. 2.18.

MESKE et al. (2002) também aplicaram o método da otimizacao topoldgica no componente
supracitado. Neste problema foi considerado um dominio de otimiza¢do aproximado pela geome-
tria da biela original que consistiu de 3 componentes: biela, virabrequim e pino do pistdo. Os
autores desconsideraram a separagdo entre capa e haste; o parafuso e as bronzinas do olhal maior.
Foi considerada a massa do pistdo em um ponto no centro do pino, este, fora conectado aos nds da
superficie externa do pino por meio de Multipoint Constraints (MPCs). O problema de otimizacao
teve o objetivo de maximizar a rigidez do componente submetida a restricao de volume do dominio
de otimizag¢do menor ou igual a 53%, objetivando o mesmo volume do componente original. Os
autores obtiveram 2 resultados: o primeiro foi obtido sem considerar qualquer restricdo adicional
ilutrado na Fig. 2.19; o segundo mostrado na Fig. 2.20, foi obtido considerando a restricdo de
manufatura definida para permitir a remoc¢ao de um molde de fundi¢do em uma direcdo especifica,
além da restricdo de ndo remocgao de elementos em contato mecanico. Os conceitos obtidos apre-
sentaram estruturas especificas para tracdo e compressao, o que resultou em melhor homogenizacao
da rigidez entre os casos de carregamentos. Os autores sugeriram melhor representacio do contato

entre o pino e o pistdo com o intuito de evitar concentragdes de tensao.
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Figura 2.20: Resultado da otimizagdo topoldgica considerando restricdo de manufatura. Fonte:
MESKE et al. (2002)

2.4 Patentes

LUEHRMANN et al. (2000), todos funciondrios do fabricante de motores Cummins, preen-
cheram o pedido de aplicacdo de patente internacional em dezembro de 1998 que foi publicado em
junho de 2000, no qual € descrita a inven¢do de um perfilamento do furo interno da bucha presente
no subsistema do motor formado pelo pistao e biela, com o objetivo de melhorar a distribui¢ao de
carregamento, evitando a concentracdo de tensdes devido a deflex@o ou flexdo do pino, permitindo
assim, o aumento da capacidade de carregamento do conjunto. O perfilamento € descrito como
uma sequéncia de alivios angulares de 12 a 32 minutos, ou, em outras palavras, uma sequéncia de
chanfros. A patente foi concedida nos Estados Unidos (LUEHRMANN et al., 2007).

HART et al. (2003), todos ligados ao fabricante de pistdes Federal Mogul, preencheram o
pedido provisério de patente nos Estados Unidos em dezembro de 1999 de uma montagem de
pistdo, pino e biela na qual fora eliminado o elemento bucha para uma aplicacdo de motor Diesel
de alto desempenho. Em outubro de 2000, preencheram o pedido definitivo de patente da invengao
e do seu respectivo método de manufatura. A patente foi concedida nos Estados Unidos (HART
et al., 2003). No texto final da patente, os autores indicaram que, no lugar da bucha, deve ser
utilizado um recobrimento de material depositado composto de fosfato de manganés aplicado a
superficie externa do pino do pistdo ou a supeficie interna do olhal menor da biela. O recobrimento
descrito deveria possuir espessura de 8 a 15 microns e seria poroso com o intuito de aprisionar
6leo lubrificante e, assim, capaz de formar filme de 6leo consistente entre as duas pecas, garantindo

desta forma, as propriedades triboldgicas do conjunto.
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SCHNEIDER e BAUMANN (2002), ambos do fabricante de tratores John Deere, preenche-
ram em abril de 2001, o pedido de aplicagdo de patente nos Estados Unidos e Canadd, que teve
publicagdo em outubro de 2002, no qual descreveram o perfilmento eliptico do olhal menor de uma
biela em montagem com o pistdo sem bucha a fim de evitar a concentracdo de carregamentos na

borda do mancal devido as deformagdes eldsticas do pino do pistdo.

REIN e SCHNEIDER (2004), ambos do fabricante de pistdes Mahle, preencheram em junho
de 2003 o pedido de patente nos Estados Unidos de uma montagem de pistdo, pino e biela sem a
presenca de bucha, tendo em seu lugar, o recobrimento fosfatizado no pino ou no olhal menor da
biela, porém, como um diferencial da patente de HART et al. (2003), adicionaram o perfilamento
do pino do pistdo, como similarmente sugerido por SCHNEIDER e BAUMANN (2002) e utiliza-
ram uma espessura do recobrimento distinta da pedida por HART et al. (2003), de 8 a 15 microns,
a espessura foi patenteada para uma faixa de 2 a 8 microns. A patente foi concedida nos Estados
Unidos (REIN E SCHNEIDER, 2005). Em novembro de 2003 os mesmos autores REIN e DOU-
GLAS (2005) preencheram pedido de aplicagcdo de patente internacional, na qual a diferenca da

patente anterior € a inclusdo de uma galeria de lubrificacdo na alma da biela.
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3 TEORIA

Neste capitulo sdo descritos os modelos matematicos usados no cdlculo de alguns parame-
tros de desempenho de bielas de motores de combustdo interna. A teoria do método dos elementos
finitos ndo € abordada neste trabalho mas pode ser encontrada com bastante detalhamento em ZI-
ENKIEWICZ e TAYLOR (2000a), ZIENKIEWICZ e TAYLOR (2000b) e CRISFIELD (1991).

Primeiramente, é deduzida a formulacdo de esfor¢os dindmicos, em seguida, a teoria de
tensoes; teorias de fadiga S-N; teoria de contato de Hertz; estabilidade estrutural (flambagem);
mancais hidrodinamicos e finalmente, otimizacao - um dos focos desta dissertacdo - que engloba a
otimizacao baseada em parametros de geometria, 0 método de otimizagdo de forma baseado em ma-
lhas de elementos finitos e, finalmente, o método de otimizaco topoldgica descrito por BENDSOE
e SIGMUND (2004).

3.1 Esforcos Dinamicos

A seguir € utilizada a modelagem dinamica tradicional de um motor de combustdo interna
na qual a cinemadtica do sistema pistdo-biela-manivela se baseia na defini¢do do vetor posi¢do do
pistdo. A partir dai, derivam-se os vetores de velocidade e aceleracao do pistao utilizando aproxi-
macdo por uma série de Fourier com termos até a segunda ordem conforme BOSCH (1996). Apos
a deducdo dos parametros cinematicos para uma condi¢ao de velocidade angular constante, a dina-
mica do mecanismo € calculada distinguindo entre externo e interno os efeitos das forcas atuantes

no mecanismo biela-manivela.

Os esforcos externos sao as forcas originadas dos gases de combustao ao passo que os esfor-
¢os internos sdo definidos como forcas de inércia de oscilagio e de rotacdo. Estas forcas de inércia
sdo calculadas a partir das aceleracdes das pecas moveis, tanto linear como centripeta. Para tal,
considera-se que em cada vinculo estas for¢as de inércia sdo distintas, assumindo que a inércia da
manivela ndo afeta a dindmica do pistdo e da biela, ao passo que as inércias do pistdo e da biela

afetam a dindmica da manivela.
Na descricao das equacdes da cinemadtica e dinamica € suprimida a notacdo que indica que

os angulos e for¢as variam com o tempo, assim 6 = 6(t), 5 = ((t) etc. Cabe ressaltar que devido

ao vinculo mecénico do mecanismo pistdo-biela-manivela, o dngulo 3 é fungido do angulo 6(¢),
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essa relacdo ndo € indicada na notacdo utilizada. Finalmente, utiliza-se o angulo # como a varidvel
independente do sistema, uma vez que a pressdo de combustio € usualmente medida em fungdo

deste angulo.

3.1.1 Cinematica

Motores de combustio interna alternativos tem como fungdo principal converter a energia
térmica obtida da queima do combustivel em torque e poténcia no virabrequim para a realizacao de
trabalho. Para tal, sdo construidos como arranjo de mecanismos pistdo-biela-manivela conforme
mostrado na Figura 3.1, no qual o pistdo descreve predominantemente movimento de translacdao
oscilatério no eixo y podendo apresentar translagdo secunddria nas direcdes = e z, enquanto o
virabrequim, descreve movimento preponderante de rotagdo no eixo z podendo apresentar trans-
lagdo no eixo z. E assumida uma solugdo bi-dimensional da cinemdtica do mecanismo, ou seja,

desprezam se as translagdes no eixo z e rotacdes no eixo x € y.

Figura 3.1: Mecanismo pistao-biela-manivela
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A posicao instantanea do pistdo pode ser descrita em fungdo dos angulos da Figura 3.1 como

y(0,8) =rcos@ + Lcos (3.1)

A partir da Figura 3.1, tem-se a seguinte relacio

sin 8 = %sin@ — Asinf (3.2)

Consequentemente,

cos B = V/1— A2sin?f = (1 — A2sin?0)> (3.3)

A seguir é feita uma expansao por série de acordo com BRUNETTI (2012):

A2 A N
cosff=1-— 751’7129 — gsz’nzlﬁ — Esz’nfiﬁ + .. (3.4)
Segundo BOSCH (1996) os termos de alta ordem podem ser descartadados da eq. 3.4

2

A
cosff=1-— 7sm?a (3.5)

Utilizando a seguinte relagdo trigonométrica

1 1
sin“d = (2 200529) (3.6)
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A eq. 3.4 se resume a

A\ 2
cosf=1-— (5) (1 — cos26) (3.7)

Portanto, a equagao final que descreve o deslocamento do pistao é

1- @)2 (1- 00329)] (3.8)

Definido o vetor posi¢do do pistdo, a expressdo da velocidade do pistdo é

y(f) =rcosf + L

7(0,0) = —0r (sin 0+ %sin 29) (3.9)

enquanto a aceleracao do pistio é

i5(0,0,0) = —0%r (cos 6 + \cos 20) — br <sin0 + gsin 20) (3.10)

Considerando que a aceleracdo angular do mecanismo € nula 0 =0),a aceleragdo do pistdo

S€ resume a

i1(0,0) = —0%r (cos 6 + X cos 20) (3.11)

3.1.2 Dinamica

A for¢a de combustio € uma forga externa originada da pressdo dos gases de combustao

Fo(9) = P(@)iwDQ (3.12)

onde P(0) é a pressdo na cAmara de combustdo, D é o didmetro da cAmara de combustdo e 6 é o

angulo de manivela.
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Figura 3.2: Diagrama de corpo livre da biela.

A forga resultante no pino do pistdo é
Fp(0) = —F¢(0) + Fop(0) (3.13)

onde F,,(0) é a forca de inércia de oscilagdo do pistdo, dada por:

F,p(0) = m,0°r (cosf + Acos26) (3.14)

em que m,, € a massa do pistdo.

A forga atuante na biela é

F5(0) = —Fa(6) + Fopp(0) (3.15)
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onde F,,,(#) é a for¢a de inércia de oscilagdo do conjunto pistdo e pino, dada por:

Fopp(0) = (my, + mypin )07 (cosh + Acos26) (3.16)

em que M, € a massa do pino.

Como a biela assume posic¢des inclinadas em seu ciclo de funcionamento, a forca em seu eixo

longitudinal pode escrita em uma decomposi¢do pelo dngulo (3

Fu(0) = (3.17)

A forca normal que atua na parede dos cilindros e solicitam os anéis do pistao é calculada

por

Fy(6) = Fp(6) tan(B) (3.18)

A forca atuante na manivela é
Fz(0) = —Fa(0) + F,(0) (3.19)

onde F,(0) é a forga de inércia de oscilagdo, dada por:

E,(0) = mo6°r (cosf + \cos20) (3.20)

em que m, ¢ a massa em oscilagdo dada por:

Mo = Moy + My + Mpin, (3.21)

em que m,, € a parcela da massa da biela que apenas oscila.
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Figura 3.3: Divisao da massa da biela em dois pontos de massa concentrada

O célculo dos esforcos internos da biela ndo € trivial porque parte de sua massa translada e
parte rotaciona. Entdo, € feita a divisdo da biela em dois pontos de massa concentrada: um descreve
somente movimento de translacdo puro e o outro descreve rotagdo pura. As parcelas oscilante e
rotativa da massa da biela sdo idealizadas a partir do cédlculo de equilibrio estatico de forgas e

momentos de uma biela apoiada pelo seu centro de gravidade conforme a Fig. 3.3.

Entdo, a parcela oscilante da massa da biela é

L
Mgy = mb% (3.22)

em que m; € a massa da biela e Lo € a posicao de seu centro de gravidade.

e a parcela rotativa da massa da biela é

L
My = (1 _ %) my (3.23)
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Devido a inclinagdo da biela, a forca na manivela é

Fs(0) = :;i E?) (3.24)

A forca tangencial atuante na manivela é calculada como

sin(f + f3)

Fr(0) = Fz(0) —————. 3.25
7(0) = Fz(0) cos B (3.25)

O torque na manivela € obtido a partir da forca tangencial
T(0) = Fr(0)r (3.26)
A forga radial atuante na manivela é calculada como

cos(6 +
Fo() = Fy(0)° 20+ 5) (3.27)

cos 8

Para o célculo das reagdes dinamicas € necessario definir a for¢a de inércia de rotagdo
Fror = m6%r (3.28)

em que m, € a massa em rotacdo, que pode ser calculada por

My = Myp + My (3.29)

em que m,, € a massa de rotacao do virabrequim.

Finalmente, € presiso definir a for¢ca de inércia de rotagdo da biela

F.y = m,0°r (3.30)
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Figura 3.4: Diagrama de corpo livre do virabrequim.

3.1.3 Esfor¢os dindmicos no mecanismo

A partir das equagOes obtidas anteriormente, pode-se determinar os esfor¢cos dinamicos nas
juntas do mecanismo. Os esforcos obtidos sdo as forcas nas extremidades menor e maior da biela e

a forca no mancal principal da manivela.

As componentes horizontal e vertical da for¢a na extremidade menor (Fsg,, (0), Fsg, (0))

sdo dadas por

Fsp, (0) = Fa(f) sin g

3.31)
Fsp, (0) = —Fa(0) cos B

As componentes horizontal e vertical da for¢ca na extremidade maior da biela
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(Fpg,(0), Fpg,(6)) sdo dadas por

Fpp,(0) = Fs(0)sin g — F,,sinf

(3.32)
Fpp,(0) = —Fs(0)cos B — F,ycos b

E feita uma transformacdo de coordenadas para que as forcas sejam descritas em um sis-
tema de coordenadas anexado a biela. Para este sistema, as forcas denominadas axial e normal na

extremidade menor sdo calculadas por:

Fsg,(0) = Fsg,(0)cos f — Fgg, (0)sin 3

) (3.33)
FSEN (6) = FSEV (9) smﬁ + FSEH (9) COSﬁ
Ao passo que as forgas axiais e normais na extremidade maior sdo calculadas por:
FBEA<(9) :FBEV(H)COSﬁ—FBEH(e)SiHﬁ (334)

Fppy(0) = Fgp,(0)sin 8 + Fpg, (0) cos 8

Analogamente, as componentes horizontal e vertical da for¢ca no mancal principal da mani-

vela (F g, (0), Fup, (0)) sdo dadas por

Fuyp,(0) = Fs(0)sin B + Frysinf — F,,sin(0 — «)

(3.35)
Fup, (0) = —Fs(0) cos B+ Fro cos 0 — F,, cos(f — «)

3.2 Tensoes

Sélidos continuos solicitados por carregamentos internos ou externos apresentam deforma-
coes que geram um estado de solicitacdo de sua estrutura interna denominado estado de tensdes. A
tensdo € definida como unidade de forga sobre area, N/mm? ou M Pa e é estudada em elementos
de volume infinitesimal conforme ilustrado na Figura 3.5. As tensdes normais e tensoes de cisalha-

mento tridimensionais sdo descritas em uma notagdo mateméatica denominada tensor de tensdes. O
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tensor de tensdes € um tensor de segunda ordem, usualmente descrito em coordenadas cartesianas

da seguinte forma:

Figura 3.5: Tensoes atuantes em um volume infinitesimal. Fonte: NORTON (2004).

Oz Toy Tzz
T=| 1, oy T (3.36)

Tze Tazy Ozz

Pelo principio de conservacdo do momento angular no elemento de volume infinitesimal, €
possivel demonstrar que o tensor de tensoes € geralmente simétrico(LAI et al., 1999) o que implica

qQUE Ty = Tyas Toz = Tox € Tyz = Toy.

Em um tensor de segunda ordem simétrico exitem trés direcdes principais perpendiculares
entre si que definem planos nos quais suas tensdes sdo miximas em médulo, definindo portanto suas
tensdes principais. A solu¢iao do problema de autovalor do tensor de tensdes tem como resposta as

tensdes principais e suas respectivas dire¢des principais.
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O problema de autovalor do tensor de tensdes é

(T—ADA=0

(3.37)

Para que este problema apresente solucdo diferente da solugdo trivial nula (7 = 0), entdo

det(T — A\I) =0

(3.38)

O que pode ser escrito por meio dos 3 invariantes de tensdes na equacao caracteristica abaixo:

NI N4+ LAN—13=0

onde o primeiro invariante €

I =Ty + 15+ 133 = 04y + 0yy + 02,

o sengundo invariante é

| Tu T Ty Tis Ty Ta3
5 =
Ty T T3 Tz3 T3y T33
Substituindo os valores t€ém-se que
Iy = 0400y + OpyOss + TosOugy — T2 — To, — T2
2 — UgaxVyy yyUzz zzVzxx Ty Yz 2z
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O terceiro invariante €

_ _ 2 2 2
I3 = det(T) = 044002z + 2T0yTysToz — OwaTy, = OyyTow — OzzTy (3.43)

A solucdo da equacdo (3.37) fornece trés pares de autovalor e autovetor:

A partir das raizes obtidas \; da solucdo do polindmio caracteristico de terceiro grau,

definem-se as tensdes principais de forma que 07 > 09 > 03.

Assim como existem tensdes normais principais, existem tensdes de cisalhamento principais,
que estdo orientadas em planos a 45° das dire¢Ges normais principais. As tensdes de cisalhamento

principal podem ser obtidas de:

T3 = lon — o] (3.45)
2

T21 = —‘02 - 01’
2

T32 = —‘03 — ozl
2

(3.46)

A tensdo equivalente de von Mises é definida como a tensdo de tracdo uniaxial que cri-
aria a mesma energia de distor¢cdo que € criada pela combinacdo atual das tensdes aplicadas
(NORTON, 2004). Isso permite tratar estados de tens@o multiaxiais como se fossem uniaxiais de
tracdo pura, podendo ser definido um critério de falha estatica para materiais ducteis, comparando-

se a tensdo de von Mises com o limite de escoamento em tracdo do material.
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A tensdo equivalente de von Mises de um tensor de tensoes é

Oecqv = \/0% + U% + ag — 0109 — 0903 — 0103 (3.47)

Ou escrito através das tensdes aplicadas

- \/ (O = 0yy)* + (Oyy = 022)° + (022 — 00a)® + 6(72, + 75 +72,)

3.48
5 (3.48)
O coeficiente de seguranca para falha estética pode ser definido por
S
N = 2Y (3.49)
Oequ

em que Sy € o limite de escoamento obtido do ensaio de tracdo do material.

3.3 Fadiga

A norma ASTM E1823-10a (ASTM, 2010) define o fendmeno de fadiga como sendo o
processo progressivo de modificagdo estrutural localizada e permanente que ocorre em um material
submetido a condi¢des que produzam tensodes e deformagdes ciclicas em poucos ou muitos pontos

que podem gerar trincas ou fratura completa apds um numero suficiente de ciclos.

Segundo VAN (1999), os critérios de projeto de fadiga foram melhorados depois da Segunda

Guerra Mundial e hoje existem basicamente 4 diferentes filosofias:

1. Vida Infinita
2. Vida Segura
3. Falha Segura

4. Tolerante ao Dano

Cada uma destas filosofias de projeto apresenta suas particularidades e devem ser seleciona-
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das analisando a aplica¢do do componente a ser projetado. Pontos que devem ser analisados para a

escolha do critério de projeto sao:

* Regime de deformacgdes eléstico ou pléstico?

* O componente sofrerd reposicdo ao longo de sua vida?
* O material aplicado apresenta limite de fadiga?

» Sdo aceitdveis trincas macroscopicas no componente?

* O peso do componente € um pardmetro critico para o projeto?

Bielas automotivas operam em regime eldstico de deformacdes e ndo € prevista sua reposi¢ao
durante a vida do motor de combustdo, apesar disso ser possivel em situacdes extremas. Além
disso, o material tipicamente aplicado € aco forjado que apresenta limite de fadiga bem definido e
ndo sdo esperadas trincas macroscépicas decorrentes do processo de fabricacdo ou em operacgao.
O peso final do componente é um parametro importante do projeto de bielas, principalmente com
requisitos de baixo consumo de combustivel do consumidor final. Porém, ainda ndo € tdo critico
como no desenvolvimento de componentes aeronduticos que necessitam do critério de projeto em
fadiga mais refinado possivel, que lida com regime de deformacdes plésticas, mecancia da fratura
e monitoramento de trincas macroscépicas durante a operacdo das aeronaves. Portanto a filosofia
comumente adotada para o projeto de bielas é Vida Infinita, que lida com método S-N (tensao-
vida) com tensdes eldsticas em regime de alto ndmero de ciclos, acima de 1 milhdo de ciclos de

carregamento.

Algumas metodologias de projeto S-N s@o descritas por SHIGLEY e MISCHKE (1989) e
NORTON (2004). Referéncias alternativas como o procedimento sugerido pelo instituto alemao
FKM (1993) e as ’boas préticas"do manual da sociedade americana dos engenheiros automotivos
(SAE, 1988) apresentam abordagens mais modernas prevendo uso de ferramentas de elementos
finitos para calculo de tensdes e contabilizagdo do efeito de carregamentos multiaxiais. VAN (1999)

considera que qualquer estado de tensdes deve ser considerado multiaxial.

3.3.1 Cargas de Fadiga

As cargas de fadiga variam ao longo do tempo, definindo uma histdria de tensdes em cada

elemento infinitesimal de volume do s6lido. De maneira geral, € interessante determinar parametros
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que representem essa histdria de tensdes de forma simplificada. Um dos parametros € a amplitude

da variacdo de tensdo, definida como tensdo alternada:

- Omaz — Omin (350)

Outro parametro para andlise de fadiga € a tensdo média:

Omazx + Omin

m = 3.51
o 5 (3.51)
Ainda € analisada a razio de tensdes de fadiga:

R = Zmin (3.52)

Umaz

3.3.2 Parametros fisicos

A fadiga de um componente mecanico é um fendmeno estocdstico, de natureza estatistica,
que pode ser medida de diversas formas dependendo de fatores como material, tipo de teste e abor-
dagem de projeto. A norma ASTM E1823-10a (ASTM, 2010) determina os seguintes parametros

relacionados a testes fisicos de fadiga:

e Numero de ciclos - N, Ndmero de ciclos de carga dinamica completados em teste ou em

Servico;

* Resisténcia a fadiga em N ciclos - Sy, valor de tensdo alternada para uma falha a exatamente

N numero de ciclos determinados do diagrama S-N;

* Vida em fadiga - Ny, nimero de ciclos que um corpo sustenta para uma dada carga alternada

e média antes de apresentar falha de natureza especificada;

* Limite de Fadiga - Sy, valor limitante da resisténcia em fadiga média quando a vida em fadiga

se torna muito longa;

* Forca alternada - F,, metade da amplitude de for¢a aplicada no teste de fadiga.
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Figura 3.6: Curva de Wohler de um eixo em fadiga. Fonte: SHIGLEY e MISCHKE (1989)

3.3.3 Efeito da Tensao Alternada

Wohler publicou em 1871 os resultados de 20 anos de pesquisas sobre falhas em eixos e
desenvolveu o diagrama S-N (resisténcia a fadiga versus vida esperada) (NORTON, 2004). A
partir de curvas como a mostrada na Fig. 3.6 é possivel observar o efeito danoso das tensdes
alternadas. Além disso, observa-se para alguns metais que o limite de fadiga se caracteriza por
auséncia de falhas a partir de 10° ciclos. A curva de S-N € até hoje uma das principais ferramentas

para a andlise de fadiga.
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Figura 3.7: Modelo de Goodman para célculo do efeito da tensdo média. Fonte: NORTON (2004).

3.3.4 Efeito da Tensao Média

Em 1930, Goodman e Soderberg determinaram de forma independente a influéncia das ten-
soes médias na resisténcia em fadiga (NORTON, 2004). Em geral, tensdes médias reduzem o
limite de fadiga de forma linear conforme mostra a Figura 3.7. Ambos ilustraram esse efeito atra-
vés de diagramas S,-5,, nos quais se verifica uma regido de projeto em que ndo ocorre falhas por
fadiga. Outra ferramenta para anélise do efeito das tensdes médias é o Diagrama de Haigh ilustrado

na Figura 3.8 que captura o efeito de tensdes médias negativas de forma ampliada.

Em 1959, Sines analisou resultados de 27 metais e concluiu que para vida superiores a 10°
de ciclos, o limite de fadiga em tor¢do ¢ independente da tensdo de cisalhamento média (SINES
E WAISMAN, 1959). No entanto, para vidas inferiores 10° de ciclos, a tensdo de cisalhamento

média apresenta relacdo linear com o limite de fadiga, conforme ilustra a Fig. 3.9.

3.3.5 Efeitos Multiaxiais

Sélidos submetidos a carregamentos externos raramente produzem um estado de tensdes uni-
axial como o obtido no teste de fadiga de corpos de prova por carregamentos normais ou flexao
(tor¢do gera um estado biaxial de tensdes)(VAN, 1999). Por defini¢do, o estado multiaxial de

tensdes ocorre quando mais de um autovalor do tensor de tensdes € ndo nulo, ou seja, quando as
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Figura 3.8: Modelo de Haigh para acos. Fonte: FKM (1993).

Figura 3.9: Efeito do cisalhamento médio no limite de fadiga. Fonte: PAPADOPOULOS et al.
(1997)
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tensdes principais sdo diferentes de zero em mais de uma dire¢do. Classicamente o efeito multi-
axial vem sendo considerado em anélises de fadiga por meio do célculo da tensdo equivalente de
von Mises ao longo do ciclo de operacdo do componente. Porém, segundo VAN (1999) essa é
uma abordagem incorreta uma vez que a tensdo de von Mises foi desenvolvida para o projeto de
componentes estiticos, através de sua comparagdo com a resisténcia mecéanica obtida de um ensaio
estdtico como o de tracdo. Agrava-se o uso incorreto de von Mises quando existem estados de
solicitacdo de tor¢do ou cisalhamento, pois o cdlculo da tensdo de von Mises média nesses casos

inclui o cisalhamento médio que ndo afeta a vida em fadiga de alto ciclo.

3.3.6 Correcao do limite de fadiga

Seguindo a abordagem classica do projeto mecanico, SHIGLEY e MISCHKE (1989) e NOR-
TON (2004), o limite de fadiga levantado de experimentos deve ser corrigido por fatores conforme

a relacdo abaixo:

S} = Ocarreg -Ctamanho'osuperf 'Ctemp‘oconf ‘Odiverﬂgf (353)

em que Ceq,req € 0 fator de corregdo de carregamento, Camanho € 0 fator de tamanho, Cigyper ¢
€ o fator de superficie, Cycpyy, € 0 fator de temperatura, C.,,, s € 0 fator de confiabilidade e Cyjye, € 0

fator de influéncias diversas.

Fator de Carregamento - C.,,,,

Segundo NORTON (2004), o limite de fadiga S; levantado por ensaios de for¢a normal
costumam ser de 10% a 30% menores do que a resisténcia levantada por ensaios de flexdo rotativa.
Por isso, o fator de correcao de carregamento compensa essa diferenca quando se dispde de dados

de limite de fadiga por flexdo rotativa.

45



Fator de Tamanho - C;.,..anho

O fator de tamanho deve ser aplicado quando se dispde do limite de fadiga levantado de um
ensaio de flexdo rotativa e quando as dimensdes da peca a ser projetada excedem as dimensdes
do corpo de prova. Isso se deve ao fato que pecas maiores apresentam maior probabilidade de
existéncia de trincas na area sob tensdo (NORTON, 2004).

Fator de Superficie - C;e, ¢

O fator de superficie corrige efeito deletério que os acabamentos superficiais mais grosseiros
promovem no limite de fadiga obtido do ensaio de fadiga normalizado com acabamento polido e
espelhado. VAN (1999) menciona que todos os efeitos de superficie sdo consequéncia de tensdes
residuais, porém comenta que € dificil correlacionar o limite de fadiga com os valores de tensdao
residual levantadas de difracdo de raios X e que estas ndo se relacionam com a rugosidade da super-
ficie. Assim, mesmo as metodologias de projeto mais modernas acabam aplicando aproximacoes
baseadas na rugosidade da superficie e no limite de resisténcia a tracdo do material, uma vez que
materiais de maior resisténcia costumam ser mais sensiveis a entalhes. Apesar disso, sabe-se que
tensdes superficiais compressivas, induzidas por processos como o jateamento de esferas aumentam

o limite de fadiga.

Segundo SHIGLEY e MISCHKE (1989)
Osuperf = A(Sut>b (354)

sendo

A=1,58 e b=-0,085 para superficies retificadas
A=4,51 e b=-0,265 para superficies usinadas
A=272 e b=-0,995 para superficies forjadas
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Fator de Temperatura - C.,,,

O fator de correcdo de temperatura se deve ao fato da tenacidade a fratura dos materiais
depender da temperatura de trabalho. Em baixas temperaturas a tenacidade a fratura dos metais
diminui. Em temperaturas acima do ambiente o limite de escoamento dos metais cai rapidamente,

além disso, o fendmeno da fluéncia € critico em altas temperaturas.

Fator de Confiabilidade - C..,,,,

O fator de correcdo de confiabilidade, ou fator de influéncia estatistico, relaciona a confiabi-

lidade esperada para o componente e desvio padrao de seu limite em fadiga.

Fatores Diversos - C;,.,

Diversos outros fatores podem ocasionar resisténcia de fadiga inferior a prevista por ensaios
em corpos de prova. SHIGLEY e MISCHKE (1989) relacionam efeitos de corrosdo, recobrimento
superficial e vazdo de fluido. NORTON (2004) relaciona o efeito do ambiente, indicando que
solucdes salinas reduzem a resisténcia a fadiga por corrosdo da superficie e até mesmo em ar

ambiente, a humidade relativa pode diminuir a resisténcia do material.

3.3.7 Fator de seguranca em fadiga

A fim de contabilizar ambos os efeitos das tensdes alternadas e médias em um tnico parame-

tro, define-se, pelo critério de Goodman, a Tensdo Alternada Equivalente como:

Oa

om seom >0
Oaeq = SR (3.55)
04 8¢ 0, <0

em que Si ¢ a Maxima Resisténcia a Tragdo do material.
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Finalmente, define-se o fator de seguranca em fadiga como

S/
SF =1

Oaeq

3.4 Estabilidade Estrutural (Flambagem)

(3.56)

Colunas submetidas a elevados carregamentos axiais de compressdao podem apresentar defle-

xao lateral, o que pode levar a falhas por flambagem que se assemelham mais a falha por flexao do

que a falha por compressao direta do material. (GERE, 2003)

A equacdo de momento fletor é

EIV" =M

(3.57)

onde E é o mddulo de elasticidade do material, v € a deflexdo na secdo transversal e I € o segundo

momento de inércia da secdo transversal.

O equilibrio de momentos com relacdo a uma extremidade é

M + Py =0

Entdo a equagdo diferencial que governa a curva de deflexdo é

ElIV' 4+ Pvr=0

Reescrevendo a equacao anterior tém-se

P
1

— =0
V—I—EII/

que se assemelha a forma geral da equagdo diferencial

V' + kv =0
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cuja solugdo € conhecida por

v = Cysin(kx) + Cycos(kx)

em que C e C sdo constantes de integracao

Entao,

P
2—_
k_E[

(3.62)

(3.63)

Para o célculo das constantes de integracao sdo utilizadas as condi¢des de contorno de uma

viga apoiada por pinos v(0) = 0 e v(L) = 0, similares 2 montagem da biela no motor. Da primeira

condi¢do conclui-se que C2=0 e a segunda condicdo fornece

Cysin(kL) =0

Relacdo que € satisfeita quando C'; = 0 ou quando
kL = nm

em que n sdo os fatores de carga definidos por nimeros inteiros

Entdo as cargas de flambagem sao

n?m?El
12

P =

A carga critica de flambagem ocorre quando n=1, entdo

Bl
Pcr = 12
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3.5 Contato de Hertz

A formulacdo da teoria da elasticidade para as pressdes de contato entre dois sélidos elds-
ticos foram publicadas por Hertz em 1888. TIMOSHENKO e GOODIER (1934) apresentaram a
formulacdo para duas esferas em contato considerando uma distribuicdo de pressdo hemisférica
simétrica, que pode ser extrapolada para uma esfera em um alojamento esférico. SHIGLEY e MIS-
CHKE (1989) e NORTON (2004) apresentaram a mesma teoria e também a teoria de cilindros
paralelos em contato. Segundo TIMOSHENKO e GOODIER (1934), a pressdao maxima de uma

distribui¢ao hemisférica é

3 F

Pmax - 5@ (368)

em que F' é a forca normal e a é o raio da superficie de contato que, para duas esferas em

contato € calculado por

3 3 F(k] + kz)RlRQ
_ 3.69
“ 4 R+ Ry (3.69)

onde, que R; € o raio da maior esfera e R, € o raio da menor esfera e k; e ko sdo constantes

que dependem somente do material

Segundo TIMOSHENKO e GOODIER (1934), a formula¢do pode ser corrigida para um

esfera em contato com um alojamento esférico da seguinte forma:

3 3T F(l{il + k?g)Rle
=] — 3.71
¢ 1 R - R (571)
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NORTON (2004) apresenta formulagdo similar para cilindros paralelos em contato, com al-

gumas defini¢cdes. O parametro geométrico do contato €
1/1 1
B=—-|—=+—+= 3.72
5 ( 7 + RQ) (3.72)

As constantes de material sao

my = ;1”12 (3.73)
- ;2”22 (3.74)
Entdo, a pressdo mdxima entre dois cilindros em contato é

Praz = % (3.75)
e a pressao média é

Prea = MLL (3.76)
em que o raio da superficie de contato € calculado por

a= i/ %@% (3.77)

Extrapolando para o caso de cilindro em contato com alojamento cilindrico, cabe a correcio
sugerida por TIMOSHENKO e GOODIER (1934), ficando a constante geométrica igual a

1/1 1
poi(L_L 7
2(32 Rl) (5.75)
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3.6 Mancais Hidrodinamicos
3.6.1 Equacao de Reynolds para Mancais Radiais

A equacgdo de Reynolds governa os efeitos da dindmica de fluidos em mancais hidrodina-
micos. A dedugdo desta equacdo em coordenadas cartesianas € descrita por DUARTE JUNIOR

(2005) que também deduziu a equagdo geral de Reynolds para mancais radiais descrita por

0 h3 0 o ( k0 Ul+U2\ 0h 0Oh
= L)y I (3.79)
Or \ 12y Oz 0z \ 12y 0z 2 Jxr Ot

em que /iy € a viscosidade do fluido lubrificante, p € a pressdo no elemento infinitesimal do fluido,

h € a espessura do filme de fluido lubrificante, U1 é a velocidade da superficie do eixo e U2 € a

velocidade da superficie do alojamento.

Segundo DUARTE JUNIOR (2005), a espessura do filme de fluido lubrificante dada por

h(0) = C'[1 + ecos(6)] (3.80)

onde 6 € o angulo de referéncia da posicao no alojamento, C' € a folga radial do mancal e € € o fator

de excentricidade definido por

o (3.81)

e
C

em que e € a excentricidade do eixo no alojamento do mancal, ou seja, a distancia medida da

linha de centro do eixo a linha de centro do alojamento.

A derivada da espessura de filme na direcdo = pode ser obtida lembrando-se que z = R e
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Segundo DUARTE JUNIOR (2005), a equacdo geral de Reynolds para mancais radiais (eq.
3.79) tem solugdes analiticas quando se fazem simplificacdes. Considerando o caso de um mancal
hidrodindmico radial com alojamento fixo e carregamento estético a equacao de Reynolds se reduz

a

3 3
o (o) 0 (I oy U -
Ox \ 12y Ox 0z \ 12y 0z 2 Ox

A partir dai, pode-se chegar a solugdes analiticas para a eq. 3.83 nos casos de mancais infi-
nitamente curtos (teoria de Ockvirk) ou infinitamente longos (teoria de Sommerfeld). No caso da
biela, os mancais radiais se aproximam mais do caso formulado por Ockvirk uma vez que a relagao
% (comprimento por didmetro) dos mancais da biela € usualmente menor que 1. DUARTE JU-
NIOR (2005) alerta para os erros envolvidos na simplificacdo utilizada por Ockvirk que podem
chegar a mais de 100% quando a relacio % se aproxima de 1 e o fator de excentricidade € também

se aproxima de 1.
3.6.2 Solucao de Ockvirk

Considerando mancais infinitamente curtos, a derivada parcial da pressdao na direcdo x €
muito menor que a derivada parcial na direcdo z, podendo-se considerar a primeira aproximada-

mente nula. Portanto a equacdo de Reynolds se reduz a

o (1 o) _uon
02 \12u;0z) 20w

(3.84)
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Integrando duas vezes para direcdo z, a pressao fica

p(z) = e {(4 83:) 22+ Ciz+ Oy (3.85)

Considerando as condi¢des de contorno p(z = —L/2) = p(z = L/2) = 0, a distribui¢do de
pressdo de um mancal curto é dada por

—3pwe sin(6) [22 — (%)2}
ple) = C?[1 + ecos(0)]3 (3.36)

3.7 Otimizacao Paramétrica

A otimizagdo paramétrica consiste em descrever a fungdo objetivo f(z;) e suas restri¢des

através de varidveis de projeto com limites inferior e superior definidos conforme

min f(z;) (3.87)
s gale) <

Timin S X S Timax

em que x; sdo as varidveis de projeto, g, as equagdes de restricdo e a,, 0s maximos valores

das restricoes.

A solug@o de problema de otimizacdo paramétrica pode ser obtida de diversos algoritmos

conhecidos. Nesta dissertacao € utilizado o algoritmo Simplex implementado no software LINGO.

3.8 Otimizacao de Forma

Otimizacdo de forma é um método matemdtico desenvolvido para resolver problemas que

nao podem ser solucionados por uma abordagem matematica pura. Existem 3 campos de pesquisa
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Figura 3.10: Esquema do modelo de otimizac¢do de forma com malha de elementos finitos. Fonte:
ZIENKIEWICZ et al. (1973)

em otimizagdo de forma:

1. Elementos Finitos - FEM
2. Elementos de Contorno - BEM

3. Analise de Sensibilidade

Este trabalho langa méao da otimizagdo de forma baseada no método dos elementos finitos.

3.8.1 Elementos Finitos - FEM

ZIENKIEWICZ et al. (1973) foram os primeiros a apresentar otimizacdo de forma usando
elementos finitos, no qual, as varidveis de projeto sdo as posi¢cdes dos nés do contorno da estrutura,
conforme esquema da Fig. 3.10. Os autores utilizaram restri¢cdes de tensdo nos nés da fronteira
e resolveram o problema utilizando programacao linear sequencial seguindo o algoritmo descrito

esquematicamente na Fig. 3.11

KODIYALAM e SAXENA (1994) também aplicaram o método dos elementos finitos em
otimizacdo de forma. Porém, diferentemente de ZIENKIEWICZ et al. (1973), eles dividiram o
problema em trés partes: geometria, sub-regides e fronteira mével. Assim, eles utilizaram meshers
automadticos com controle de qualidade para resolver o problema iterativamente conforme o algo-

ritmo descrito esquematicamente na Figura 3.11.
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Finite-element system
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Figura 3.11: Algoritmos de otimizacdo de forma. Esquerda: ZIENKIEWICZ et al. (1973). Di-
reita:KODIYALAM e SAXENA (1994)

3.8.2 Analise de Sensibilidade

A anélise de sensibilidade se baseia no estudo das derivadas parciais das funcdes da eq. 3.87

com respeito as varidveis de projeto. Em geral sdo calculadas:

* Sensibilidade das restri¢des:

* Sensibilidade da fun¢do objetivo: or

Ogn
ox;

ox;*

Existem trés abordagens para o calculo das sensibilidades:

1. Aproximacao: sensibilidade calculada por diferencas finitas;

2. Discreta: A equacdo governante € discretizada e as sensibilidades s@o calculadas por métodos

analiticos e semi-analiticos;

3. Continua: Método da Derivada Material (Método Variacional). Para problemas complexos a

equacdo de sensibilidade continua € resolvida por discretizacao.
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3.9 Otimizacao Topoldgica

Esta secdo lida com o problema de otimizagao topoldgica utilizando o método de distribui-
¢do de material descrito por BENDSOE e SIGMUND (2004), no qual o tensor de elasticidade é
parametrizado através de uma densidade virtual chamada densidade de material. O objetivo da
otimizacao ¢ minimizar a flexibilidade estrutural, ou em outras palavras, maximizar a rigidez glo-
bal da estrutura. O problema de otimizagdo entdo é definido para poucas equacdes de restricio e

poucas varidveis de projeto.
3.9.1 Minima Flexibilidade Estrutural

Considere um corpo ocupando o dominio Q™% que € parte de um maior dominio de referén-
cia Q em R? e R3. Baseado no dominio de referéncia 2 pode-se definir o problema de otimizagio
como a melhor escolha para o tensor de elasticidade E,»jkl(x) que € uma varidvel do dominio.

Usando a forma fraca bilinear da energia de deformacao

a(ﬁ,ﬁ):/E”kl(x)ew(ﬁ)ekl(ﬁ)dfl (388)
Q

Considerando pequenas deformacdes, o tensor de deformagdes infinitesimais €

N 1 au, 8Uj

e aplicando a forma fraca linearizada do carregamento
(@) = / fadQ) + / tiids (3.90)
Q Tt
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Pode-se definir o problema de otimizagdo para a minima flexibilidade estrutural como

min /(@) (3.91)

@€cU,E
s.a.: ag(u,v) = [(V) paratodo v € U

EFeFE,y

sendo U o espaco admissivel dos campos de deslocamento, £,; sdo os tensores de elastici-
dade admissiveis do problema, f sdo as forgas de corpo e ¢ sdo as forcas de tra¢do na superficie do

corpo. A notagdo ap indica que a forma bilinear da energia depende das varidveis de projeto.

3.9.2 Minima Flexibilidade Estrutural - Discretizado pelo MEF

Discretizando o problema (3.91) por elementos finitos e considerando o tensor de elasticidade
E como constante em cada elemento, pode-se escrever o problema de otimiza¢do para minima

flexibilidade estrutural como

min f77 (3.92)
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sendo, f o vetor de carregamento, @ o vetor de deslocamento. A matriz de rigidez K dada em

func¢do do tensor de elasticidade £, dos elementos e = 1,2... )N pode ser escrita como

K=Y K(E) (3.93)

onde K. € a matriz de rigidez do elemento.
3.9.3 Distribuicao de Material - Densidade de Material

Para a otimizagdo da estrutura deve-se determinar quais pontos espaciais em {2 devem per-
tencer ao conjunto 2 de pontos materiais. Assim, definem-se os tensores de elasticidade admis-

siveis como

0
Eljkl - ]_QmatE,ijl
1sex € Qmat :

1Qmat - ‘
0sex € Q/Qme

(3.94)

/ LgmardQ) = Vol (Qm) < V
Q

A inequacgdo representa o limite de volume de material disponivel para preencher o dominio 2%,
Observe que os tensores de elasticidade admissiveis Eqq sdo 0 e E@ijz- Tem-se um problema de

valores discretos (problema 0-1).

Para resolver o problema de otimizacdo € introduzida uma varidvel continua, densidade de
material, que modifica o tensor de elasticidade no dominio fixo. Func¢des de penalidade sao aplica-
das a varidvel de densidade material quando ela ndo possui os valores discretos 0-1. Note que agora

tem-se um problema de dominio fixo, uma otimizacao paramétrica, em que a varidvel de projeto é
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a densidade de cada elemento.
3.9.4 Funcao de penalizacao - Modelo SIMP

O modelo de penalizacdo para material solido isotrépico (SIMP) € bastante popular e alta-

mente eficiente. E uma funcéo de interpolacio de elasticidade proporcional, descrito por

Eiju(x) = p(x)"Efyy, p>1, (3.95)

/p(m)dQSV;Oﬁp(x)gl,er
Q

sendo, p(z) a densidade de material. Note que o problema de otimizagdo topoldgica se
transforma em um problema de dominio fixo, uma otimizacdo paramétrica, no qual a densidade de
material € a varidvel de projeto. A partir dai, o problema de otimizacdo para minima flexibilidade

estrutural pode ser escrito como

min 1(i) (3.96)

uel,p
U) = [(¥) paratodo v € U

s.a..ap (i,
Eiju(x) = p(x)P Efyy p>1,

/p(x)dQSV;ng(I)Sl,XEQ
Q
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3.9.5 Algoritmo de solucao

Utilizando o modelo SIMP € possivel converter o problema de otimizagdo topoldgica em um
problema de dimensionamento com dominio fixo, tendo a densidade material do elemento como
variavel de projeto. Assim, o niimero de varidveis de projeto € igual ao nimero de elementos. Na
solu¢do do problema a eficiéncia do algoritmo é crucial para a convergéncia, isto é, o algoritmo
tem que combinar eficientemente as varidveis de projeto com as equagdes de restricdo. Os algo-
ritmos para o problema de minima flexibilidade estrutural geralmente sdo bastante eficientes pois

trabalham com somente uma funcao de restri¢do: o limite de volume de material.

Nesta secdo sdo apresentados 2 algoritmos:

1. Baseado nas condic¢des de otimalidade;

2. Baseado na analise de sensibilidade

3.9.6 Pré-Processamento

Em geral o pré-processamento é o mesmo para os 2 algoritmos:

1. Definir um dominio de referéncia que permita aplica¢dao das condi¢des de contorno;
2. Definir regides que devem obrigatoriamente pertencer ao dominio de pontos materiais %,
3. Gerar malha de elementos finitos;

4. Criar espagos para campos de deslocamento independentes e varidveis de projeto.

3.9.7 Algoritmo baseado nas Condicoes de Otimalidade

1. Definir o projeto inicial com distribuicdo homogénea de material;
2. Para a dada distribuicdo de material, calcular os deslocamentos e deformagdes;

3. Calcular a flexibilidade estrutural. Se a diminui¢do da flexibilidade é marginal pare as itera-

¢des. Sendo, continue;
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4. Verificar as condi¢des de otimalidade, se forem atingidas pare as iteragdes. Sendo, continue;

5. Atualizar a varidvel de projeto baseando-se no estudo das condi¢des de otimalidade (célculo

dos multiplicadores de Lagrange).

6. Repetir os passos a partir de 2.

3.9.8 Algoritmo baseado na Analise de Sensibilidade

1. Definir o projeto inicial com distribui¢io homogénea de material;
2. Para a dada distribuicdo de material, calcular os deslocamentos e deformagdes;

3. Calcular a flexibilidade estrutural e sensibilidades com a mudancga da distribui¢do de material.

Se a diminuicao da flexibilidade for marginal, pare as iteracdes. Sendo, continue;
4. Atualizar a varidvel de projeto baseando-se na andlise de sensibilidade;

5. Repetir os passos a partir de 2.

3.9.9 Poés-Processamento

Em geral, a forma final da estrutura € de distribuicao irregular de material. O desenho de uma

forma aproximada deve ser obtida para a representacdo em CAD.
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Figura 4.1: Biela de motor 15L com 6 cilindros que atinge 600 cv

4 MATERIAIS E METODOS

Neste capitulo sdo apresentadas as condi¢des de operacdo a que a biela serd submetida e o
material selecionado para a mesma. Em seguida sdo apresentados os critérios de projeto da biela
assim como uma visao detalhada de cada parametro de projeto, com informacdes praticas de uso
da industria mecanica automobilistica. Finalmente, sdo descritas duas metodologias de projeto
mecanico: a primeira baseada em ferramentas CAD e CAE para avaliacio de estrutural, dindmica e
lubrificacdo; a segunda baseada em métodos de otimizagao integrados as ferramentas CAD e CAE

no fluxo de projeto.

4.1 Objeto de estudo

O objeto de estudo é uma biela de motor Diesel para caminhdes de trabalho pesado. Como
referéncia, a biela do motor atual é mostrada na Fig. 4.1. As caracteristicas do motor futuro sao
levantadas junto ao cliente, neste caso, um fabricante de motores que planeja um aumento das
pressoes de combustido conforme a Fig. 4.2 como forma de obter maiores poténcia e torque. A
biela serd desenvolvida para o motor 15L a ser langado em 2016 conforme caracteristicas listadas
na tabela 4.1
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Tabela 4.1: Caracteristicas do motor.

\ Atual Conceito
Deslocamento Total 15L 15L
Ano do Modelo 2010 2016
Numero de Cilindros 6 6
Diametro do Cilindro (D) 137,000 mm 137,000 mm
Curso do Pistao (.5) 169,000 mm 169,000 mm
Comprimento da Biela (L) 261,500 mm 267,000 mm
Taxa de Compressao 17.000 17.000
Relacdao S/D 1,234 1,234
Relacdao R/L 0,323 0,316
Maixima Poténcia 447 kW (600 cv) a 2100 rpm || 507 kW (680 cv) a 2100 rpm
Miximo Torque 2779 N.m a 1200 rpm 3137 N.m a 1000 rpm
Maxima Velocidade 2625 rpm 2625 rpm
Miximo Pico de Velocidade 3150 rpm 3150 rpm
Pressdao de Combustao 190 bar 240 bar
Tipo de Oleo SAE 15W40 SAE 15W40
Massa do Pistao 5,560 kg 5,560 kg
Massa do Pino 1,700 kg 1,700 kg
Diametro do Pino 63,550 mm 60,000 mm
Comprimento do Pino 85,000 mm 92,000 mm
Diametro do Moente 94,000 mm 106,000 mm
Espessura do Moente 58.000 mm 62,000 mm

4.2 Materiais

E necesséria uma selecio prévia dos materiais possiveis para a biela a ser projetada. Sabendo-
se que serd aplicado o processo de fratura para a separag¢do da capa serd previamente selecionado o
aco C-70 desenvolvido por OLANIRAN e STICKELS (1993) e estudado por AFZAL (2004). As

propriedades mecinicas minimas deste material foram estimadas conforme a Tabela 4.2.

Tabela 4.2: Propriedades mecdnicas minimas do ago C-70.

Moédulo de elasticidade - F 200 GPa
Coeficiente de Poisson - v 0,3
Densidade - p 7820 g/cm?
Maixima resisténcia a tracdo - S | 900 MPa
Limite de escoamento - Sy 550 MPa
Limite de fadiga - S 315 MPa
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Curva de Pressdo Média no Cilindros

——Motor Atual
——Motor Conceito
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Figura 4.2: Curva de pressao no cilindro

Caso ndo haja informagdes sobre ensaios de fadiga do material selecionado, o limite de fadiga
sob for¢as normais pode ser estimado pela equagdo 3.53 a partir da Maxima Resisténcia a Tragdo -
Sr (NORTON, 2004):

Ccarreg . Ctamanho 'Osuperf ~Ctemp . C’conf . Cdiver . Sf
S} 0,7.1.1.1.1.1.(0,5.5g) se Sg < 1400 MPa. 4.1)
0,7.1.1.1.1.1.(700) se Sk > 1400 MPa.

4.3 Parametros de projeto

A identificacdo dos parametros de projeto de uma biela é uma tarefa complexa porque este
componente deve ser projetado para vdrias condi¢des de operacdo das quais, aquelas que sdo
mais relevantes sdo: mdaxima poténcia, maximo torque € méixima rotacdo. Para cada condi¢do
de operacdo mencionada os parametros devem atender os critérios de engenharia. A combinacdo
destes parametros com as condi¢des de projeto levam a uma matriz de resultados de considerdvel
esforco e tempo de engenharia. Neste cendrio se torna critico aplicar um método de otimizacao,

sendo portanto necessario selecionar criteriosamente os parametros a serem otimizados.
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Os parametros de projeto de uma biela convencional com bucha foram discutidos por
Shenoy (SHENOY, 2004) que concluiu que a resisténcia em fadiga € o fator preponderante na
otimizacdo de uma biela. Neste trabalho a resisténcia em fadiga também serd o parametro de
projeto preponderante, porém serdo discutidos outros parametros importantes como pressdo de

contato, espessura de filme de fluido lubrificante, fator de carga de flambagem, entre outros.

4.3.1 Fator de Seguranca em Fadiga da Biela- SF

Bielas de motores de combustdo interna sdo submetidas a carregamentos dindmicos durante
operacdo que causam tensOes e deformacde ciclicas, estando sujeitas ao fendmeno de fadiga.
Falhas por fadiga foram observadas em bielas durante operacao no motor ao longo dos anos, estas
ocorreram em regides criticas como mancais, raios de transi¢cdo da viga para as extremidades,
furo de parafuso e rosca. A Figura 4.3 ilustra um exemplo de falha ocorrida em teste de bancada.
Portanto, em todo projeto de bielas deve ser adotada uma metodologia de projeto mecanico com
carregamentos varidveis no tempo. SHENOY (2004) identificou a resisténcia a fadiga como o
fator preponderante para o projeto e otimiza¢do de uma biela automotiva e RABB (1996) concluiu
que o motivo de falha de uma biela de motor Diesel foi fadiga do material na regido da rosca para

montagem de parafuso.

Figura 4.3: Falha de uma biela automotiva por fadiga. Fonte: AFZAL (2004).

A forma mais eficaz de se determinar a resisténcia em fadiga de uma biela € através de
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ensaios uni-axiais por meio de excitadores hidrdaulicos de elevada capacidade de carga. Porém,
estes ensaios sdo dispendiosos, uma vez que a frequéncia mdxima de excitadores hidrdulicos nao
passa de 20 Hz e assim s@o necessdrias semanas para a determinagdo da resisténcia em fadiga de
uma biela em 10 milhdes de ciclos. No desenvolvimento de uma nova biela ¢ imprescindivel o
ensaio de fadiga uni-axial antes de ensaios de motor na fase de validacdo do produto. Portanto,
quando se pretende estudar vérios conceitos, o tempo e o custo do desenvolvimento podem chegar
a valores incompativeis com o mercado automotivo. Uma possivel solu¢do para este problema é
a implementacdo de um critério de fadiga baseado no célculo das tensdes flutuantes através do
método dos elementos finitos. Assim, durante o desenvolvimento, antes da valida¢do do produto,
diversos conceitos de biela podem ser comparados entre-si no que concerne a resisténcia em
fadiga sendo selecionados os conceitos mais promissores, € estes sim serdo submetidos ao ensaio

uni-axial de fadiga.

Neste momento cabe um comentario com relagdo a anédlise de resultados virtuais de fadiga:
O parametro Tensdo Alternada Equivalente apresentado na equagdo 3.55 € um resultado que
facilita a andlise de engenharia porque traz menos informagao que o fator de seguranca em fadiga.
O Fator de Seguranca em Fadiga traz informacdes de resiténcia a fadiga do material (incluindo
possiveis fatores de correcdo) e da solicitacdo do componente (tensdes alternadas e médias), além
disso existe o agravante de ndo apresentar unidade fisica, ou seja, seu resultado € um nimero
adimensional. Simplificadamente, a Tensdo Alternada Equivalente traz a informacgdo isolada da
solicitagdo com a unidade de tensdo (MPa), cabendo ao engenheiro portanto, comparar este valor

diretamente com a resisténcia a fadiga do material, com os devidos fatores de correcao.

Para o projeto da biela € necessario estabelecer um limite de fadiga corrigido que leve em
conta as dispersdes de processo de manufatura da biela e a criticidade de operacdo em caminhdes

de servico pesado que afetardo a resisténcia em fadiga da biela.

Aplicando-se a equagdo 3.53, pode-se establecer os seguintes limites de fadiga corrigidos:
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Ocarreg -Otamanho'csuperf'Ctemp‘oconf -Cdiver Sf
S} =< 1.1.0,881.1.0,659.1.315 = 183, 0 MPa para superficies usinadas. 4.2)
1.1.1.1.0,659.1.315 = 207, 5 MPa para superficies forjadas e jateadas.

Fator de Carregamento - C.,, .,

O limite de fadiga minimo foi estimado para o aco C-70 em solicita¢cdes normais, sendo esta a

condicao critica (NORTON, 2004), o fator de correcao de carregamento € 1 para a andlise da biela.

Fator de Tamanho - C,,...anho

O limite de fadiga do aco C-70 foi estimado para ensaio sob for¢cas normais, portanto, o fator
de correcdo de tamanho € 1 (NORTON, 2004).

Fator de Superficie Usinada - C.,,..

Bielas apresentam diferentes acabamentos de acordo com o processo de fabricacdo empre-
gado em cada regido. As superficies usinadas da biela tem usualmente acabamento final entre
Ra=0,2um e Ra=3,2pum, portanto tem qualidade de retifica, entdo, para estas serd adotado o fator

de Cysypers = 0,881 baseado na experiéncia de resultados empiricos divuldados por NORTON
(2004).
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Fator de Superficie Forjada e Jateada - C,,., ¢

A regido externa tem acabamento de superficie forjada bruta e jateada, portanto, esta regido
teria o limite de fadiga local reduzido em func¢do da elevada rugosidade, acima de Ra=60pm. No
entanto, o processo de jateamento de esferas (shot peening) garante -210 MPa de tensdo residual
compressiva nestas superficies. Finalmente, para fins de célculo assume-se que um fator compensa

o outro resultando em Ciype,rp = 1.

Fator de Temperatura - C.,,,,

A biela trabalha em temperaturas inferiores a 180°, portanto, este fator ¢ 1 (NORTON, 2004).

Fator de Confiabilidade - C..,,

O fator de correcdo de confiabilidade de uma biela é um dos pardmetros mais importantes e
complicados de se definir durante o projeto mecanico porque o desvio padrdo do limite de fadiga
da biela depende de muitas varidveis inerentes ao seus processos de fabricacdo, a qualidade dos
materiais utilizados e a sua manipulagdo até a aplicacao final. A confiabilidade esperada parece ser
mais simples de se definir, mas depende também de diversos fatores que podem incluir criticidade

de condi¢des de operacao diversas, custos de garantia e até mesmo atributos mercadolégicos.

Norton (NORTON, 2004) sugere uma tabela para correcdo da confiabilidade utilizando
0 desvio padrao maximo de 8% na qual uma confiabilidade de 99,999% demanda um fator de
confiabilidade de 0,659.

Neste ponto, faz-se necessaria uma reflexdo em torno do resultado esperado da andlise de
fadiga de uma biela. Apds a aplicacdo de diversos fatores de correcdo do limite de fadiga de
um corpo de prova padrdo, deseja-se obter o fator de seguranca em fadiga da biela maior do que

1, considerando-se o limite de fadiga localmente corrigido por todos os fatores de influéncia,
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incluindo a confiablidade. Uma vez que o fator de confiablidade é de elevada complexidade,
uma pratica comum na industria € negligenciar este fator na corre¢do do limite de fadiga e em

compensag¢ao buscam-se fatores de seguranca maiores do que 1,5; 1,8; 2,0; 2,5 etc.

Desta forma, uma andlise andloga do fator de confiabilidade de 0,659 citado acima, é que:
para uma probabilidade de falhas de 10 ppm (1-99,999%), € necessario um fator de seguranca em
fadiga de 1,5 (aproximadamente 1/0,659), considerando congelados os outros fatores de influéncia

na fadiga.

Fatores Diversos - Cy;,.,

Nao sera considerado nenhum efeito adicional que altere a vida em fadiga da biela.

4.3.2 Massa da Biela - m,

A massa da biela é um parametro critico para o funcionamento do motor porque os esfor¢os
dindmicos sdo diretamente afetados pelo mesmo. Além disso, o balanceamento do virabrequim
e do motor dependem diretamente deste parametro. Finalmente, massas dindmicas elevadas
estdo associadas a maior consumo de combustivel, principalmente massas oscilantes cuja energia
potencial inercial € pouco aproveitada, diferentemente das massas rotativas que atuam até mesmo
como atenuador da flutuacdo das velocidades angulares do virabrequim, similarmente a funcdo do

volante inercial do motor.

A massa pode ser avaliada através de medi¢cao de protétipos fisicos ou ainda, pode ser

calculada precisamente por meio de um software CAD.
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4.3.3 Centro de Gravidade da Biela - L.

O centro de gravidade € o parametro que determina a distribui¢ao da for¢a de inércia da biela
em parcelas oscilante e rotativa. Este parametro afeta diretamente os fendmenos de vibracdo do
motor. Quanto maior a massa oscilante, maior € a parcela das forgas inerciais de segunda ordem
que sao de dificil balancemento BOSCH (1996).

A posicdo do CG é medida com relacdo a um sistema inercial no centro do furo da
extremidade maior da biela. Conforme a relacdo 3.22, quanto maior a distancia do CG ao olhal

maior, maior € a parcela de inércia de oscilacdo, o inverso também € vélido.

Tipicamente, bielas possuem massa de oscilacdo igual a 1/3 de sua massa total, valor
comumente encontrado em motores Diesel. No entanto, bielas de motores de altas rotacdes
possuem massa oscilante inferior a 1/4 de sua massa. Portanto, no projeto de bielas é desejavel a
minimizacao da distancia do CG, consequentemente, minimizando a parcela oscilante, atenuando

as vibragoes do motor e finalmente, reduzindo consumo de combustivel.

4.3.4 Carga Critica de Flambagem - P.,

A flambagem € um tipo de falha observado em bielas de motores de combustdo interna,
principalmente devido ao fendmeno comumente chamado de "cal¢o"hidraulico, causado pela
compressao de dgua liquida na cadmara de combustdo. A Figura 4.4 mostra um exemplo deste tipo
de falha ocorrida em campo, a qual estd intimamente ligada a operacdo de motores automotivos
em situagdes emergenciais como enchente e travessias de rios, mas também pode ser causada por

ma vedacao do sistema de refrigeracao do motor, principalmente na selagem da junta do cabecgote.

Portanto, durante o projeto de uma biela, este modo de falha deve ser investigado e evitado,
considerando-se que o motor ndo ird operar comprimindo dgua, porém, com certa seguranga caso
ocorram picos de forcas compressivas além do esperado durante a operagdo do motor. A carga

critica de flambagem, que ocasiona a perda da integridade estrutural, deve ser consideravelmente
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Figura 4.4: Falha de uma biela automotiva por flambagem ocorrida em campo

maior que a maxima for¢a de compressao da biela.

A flambagem pode ocorrer em 2 planos preferenciais: o plano normal ao eixo de rotagdo do
virabrequim e o plano ortogonal ao plano de rotacdo do motor. Portanto 2 cargas criticas precisam
ser determinadas: uma que causa a flambagem no plano XX; uma outra que induz a falha no
plano YY. Estas estdo relacionadas aos modos de flambagem e podem ser calculadas por meio da

formulacdo de colunas estéticas 3.67 ou, ainda, por um modelo numérico de elementos finitos.

Como as cargas criticas de flambagem sdo de 2 a 20 vezes maior que a forca maxima de
compressao, este parametro é de dificil determinacdo experimental em bielas de motores Diesel
de trabalho pesado pois, a capacidade de carga dos equipamentos usualmente disponiveis (630kN
a 1MN), como atuadores hidrdulicos do ensaio de fadiga, sdo de 2 a 4 vezes a maxima forca de

compressao destas bielas.
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4.3.5 Pressao de Contato no Olhal Menor - PACP

O mancal da extremidade menor da biela ndo é um mancal hidrodindmico puro, princi-
palmente devido ao movimento oscilante entre o pino do pistdo e a biela, similar ao movimento
pendular. Desta forma, ndo ha a formag¢do de um filme de fluido lubrificante regular, ocasionando
contato metal-metal em algums momentos, principalmente durante a fase de combustao. Assim,
a pressdo de contato mecanico no olhal menor € um parametro que deve ser calculado durante o

projeto de bielas.

Figura 4.5: Olhal menor de uma biela antes e apds teste de motor

O principal fendmeno que deve ser modelado no olhal menor € o efeito de borda ocasionado
pela flexao do pino do pistdo durante a combustao, uma vez que estas regides periféricas do mancal
sofrem maior remocdo de material em funcionamento devido ao fendmeno de desgaste, conforme
observa-se na Fig. 4.5. De onde nota-se a presenca de manchas nas extremidades do mancal devido

ao efeito de deslizamento e rolamento do pino no mancal, fendmeno chamado também de scuff.

A remocao da bucha eleva o nivel de criticidade deste parametro porque buchas apresentam
uma camada de material de dureza e médulo de elasticidade inferior ao do aco do pino portanto,
€ o lado que cede quando ha contato metal-metal. Por fim, no projeto de uma biela sem bucha é
necessario nao sé o cdlculo das pressdes de contato mecanico com efeito de borda, mas também, a
otimizacao do mancal através de micro-perfilamento e/ou adi¢ao de recobrimentos especiais como
DLC (Diamond Like Carbon), Fosfato de Manganés etc

Existem diversas maneiras de calcular as pressdes de contato no mancal do olhal menor da
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Tabela 4.3: Métodos de cdlculo de pressdo de contato em bielas.

Modelo Efeitos capturados Efeitos ndo capturados
Carga unitaria Pressao nominal Elasticidade, folga, flexdo do eixo
Hertz Elasticidade, folga flexdo do eixo, fluido, rugosidade
Penetracdo (FEA) Elasticidade, folga, flexdo do eixo Fluido, rugosidade
Misto (EHL) Elasticidade, folga, fluido, flexdo, rugosidade Picos e vales de rugosidade
Topogréfico (EHL) Todos mencionados Outros

biela. Pode-se utilizar desde formulacdes simples como a carga unitdria até modelos de cédlculo
numérico complexo, cujo estado da arte é a avaliacdo da topografia das superficies de contato
em modelos de interacdo fluido-estrutura. A tabela 4.3 agrupa os modelos existentes com suas
principais caracteristicas. A formulacdo de carga unitdria € bastante utilizada em fases conceituais
do projeto de motores de combustdo interna, principalmente para selecdo de buchas e bronzinas.
O modelo de contato de Hertz, descrito no capitulo de teoria desta dissertacdo, pode ser utilizado
para avaliacdo inicial de folgas a serem especificadas, porém este modelo ndo captura deformacdes
macroscopicas como o fendmeno de flexdo do pino do pistdo durante a combustido. Para tal,
modelos mais realistas podem ser utilizados como modelo de penetracdo em elementos finitos,
mas este modelo ndo considera a intera¢do fluido-estrutura do mancal. Finalmente, a forma mais
utilizada na industria para calcular as pressdes de contato no olhal menor de uma biela € o modelo
de lubrificacdo mista, no qual resolve-se a equacdo de Reynolds para mancais radiais e em seguida
¢ verificado se a espessura de filme € baixa o suficiente para ocasionar contato metal-metal, se isso
occorre aplica-se o modelo de Greenwood e Trip, calculando-se o Pico de Pressdao de Contato de
Aspereza, em inglés, PAC P (Peak Asperity Contact Pressure).

A derminacdo experimental da pressdo de contato em bielas é uma tarefa complicada pois
os carregamentos do motor sao elevados, da ordem de 100k /V; as folgas radiais sdo reduzidas, da
ordem de 0,01mm e a dindmica do sistema é complexa. Alguns institutos de pesquisa utilizam
bancadas dedicadas ao estudo dos mancais de bielas, porém a maioria concentra-se no estudo do

olhal maior pelo comportamento hidrodindmico deste mancal.
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4.3.6 Pressio do Filme de Oleo no Olhal Maior - POF P

O mancal da extremidade maior da biela € projetado para ser um mancal hidrodindmico puro
durante o funcionamento do motor. Ao contrario do olhal menor, este mancal tem a formacgdo de
um filme de fluido lubrificante regular e estdvel durante opera¢do em regime permanente, sendo
capaz de suportar altas cargas radiais sem ocorrer contato mecanico, apesar de isto ser possivel em
condig¢des de operacdo nao permanentes como a partida e transicao de velocidades do motor. Caso
a pressdo no filme de 6leo seja muito grande ou ocorra falta de 6leo no mancal, pode ocorrer o
travamento do motor, chamado de seizure em inglés, com possiveis quebras de componentes como

o exemplo da Fig. 4.6

Figura 4.6: Biela quebrada por travamento de mancal do olhal maior

Portanto, a pressdo de fluido neste mancal, no caso dleo lubrificante, € um parametro que
deve ser avaliado. Todos os modelos descritos na Tabela 4.3 podem ser utilizados, atentando que o
efeito de borda € menos critico neste mancal, uma vez que o eixo do virabrequim € bastante rigido,

induzindo menor flexio.

A solucdo da equacdo de Reynolds para mancais radiais resulta diretamente nos valores
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de pressdo do fluido, cujos picos devem ser avaliados ao longo do ciclo de operacdo do motor
pelo parametro POF P (Peak Oil Film Pressure), no caso de motores de combustdo interna de
quatro tempos, ao longo dos 720 graus de angulo de rotacdo do virabrequim. A determinacgdo

experimental € possivel através de instrumentagdo para afericao de pressao.

4.3.7 Minima Espessura do Filme de Oleo no Olhal Maior - MOFT

A minima espessura do filme de 6leo, em inglés, MOFT (Minimum Oil Film Thickness)
¢ a menor espessura do filme de fluido lubrificante ao longo do ciclo de operagdo do mancal e
também deve ser avaliado para o mancal da extremidade maior da biela pois este parametro pode
ser comparado diretamente com a rugosidade das superficies do alojamento da biela e do eixo
excéntrico do virabrequim a fim de garantir que o mancal tenha um comportamento hidrodindmico
puro em regime permanente de operagdao. A Fig. 4.7 ilustra a falha de um mancal devido a falta
de lubrificacdo e consequente trabalho com espessuras de filme muito pequenas. Nota-se que o
mancal foi superaquecido, ou em termos populares "fundiu", devido ao contato metal-metal do

eixo excentrico do virabrequim com as bronzinas e biela.

Figura 4.7: Virabrequim e mancal desgastados por falta de lubrificacdo
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4.3.8 Tensao Equivalente de von Mises - o,

A tensdo equivalente de von Mises pode ser calculada por modelos de elementos finitos em
condicdes criticas de operagdo como o médximo torque e pico de velocidade angular do motor.
Estas tensdes ndo devem superar o limite de escoamento dos materiais utilizados na biela e

parafusos.

4.3.9 Pressao Residual na Junta Aparafusada - P,

Para que funcione corretamente, a junta aparafusada da biela deve ser mantida totalmente
fechada em condig¢des criticas como méaxima velocidade continua e pico de velocidade angular.
Desta forma, o procedimento de aperto dos parafusos deve garantir uma for¢ca de montagem
minima para evitar a abertura unilateral da junta, quando a pressdo residual se torna nula em um

lado da face de juncao.

A pressao residual na junta aparafusada € a pressdo decorrente da aplicagdo do carregamento
externo de tragdo maxima que reduz a pressdo de montagem gerada pelos parafusos. Assim, a
pressdo residual € a parcela da pressdo de montagem dos parafusos que € mantida apds a aplicagao

do carregamento externo, evitando abertura unilateral da junta aparafusada.

A pressdo de montagem € de dificil determinacdo experimental mas pode ser calculada por
um modelo de elementos finitos com elementos de contato baseados em modelo de penetragao,
que permitem calcular a distribuicao de pressao de contato na face de juncdo entra a capa e a haste
da biela.

4.3.10 Pressao Maxima na Cabeca do Parafuso - Py

O método de aperto dos parafusos da biela deve garantir uma forca de montagem minima

a fim de garantir uma pressao residual na junta, porém, existe um valor maximo para a forca de
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montagem do parafuso na biela, limitado pela pressao na cabeca do parafuso. Altas pressdes nesta
regido podem ocasionar escoamento local da biela e consequente relaxacio da forca de montagem

ou até mesmo falha estdtica sob compressao.

A pressd@o méxima na cabeca € dificil determinacdo experimental, mas pode-se utilizar um
modelo analitico baseado na relacdo da forca pela drea, ou um modelo de elementos finitos com
elementos de contatona Fig. 4.8 para o cdlculo deste parametro conforme descrito por LIMA
E SILVA (2010).

Pressure
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Figura 4.8: Pressoes de contato na cabega dos parafusos considerando dispersdo da forca de mon-
tagem. Fonte: LIMA E SILVA (2010)

4.3.11 Folgas Minimas de Montagem no Motor - C; e C),

A geometria da biela deve garantir a sua montagem no motor e folgas minimas em operacao
que absorvam os desvios de processo de manufatura da biela e de outros componentes como bloco,

camisa, cérter, eixo comando, jato de dleo etc
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Figura 4.9: Anadlise de folgas no mecanismo considerando camisa, eixo comando e jato de dleo.
Fonte: LIMA E SILVA et al. (2012)

Para tal, ignora-se as folgas dos mancais da biela e calcula-se a folga minima através de um
modelo 3D do mecanismo do motor em um sistema CAD mostrado na Fig. 4.9 que contabiliza
a folga dindmica da biela aos componentes do bloco ao longo do ciclo de operacdo do motor, no
caso de motores de combustdo interna de quatro tempos, ao longo dos 720 graus de angulo de
rotacdo do virabrequim de forma similar a descrita por LIMA E SILVA et al. (2012).

4.3.12 Tensao Alternada de Fadiga do Parafuso - o,

O parafuso é um componente critico para o funcionamento da biela. Seu modo de falha mais

comum ¢ fadiga e portanto, este parametro deve ser calculado durante o projeto da biela.

A determinacgdo experimental deste parametro é complicada pois seria necessdrio instru-
mentar o parafuso, porém o limite de fadiga do parafuso pode ser determinado por ensaio com
elevada tensdo média constante (devido a forca de montagem) e tensdo alternada varidvel. A tensao
alternada pode ser calculada por modelo analitico ou por elementos finitos para ser comparada

com o limite de fadiga determinado experimentalmente.
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4.3.13 Deslocamento Maximo - u,,,,,

O deslocamento maximo é o deslocamento entre os centros da biela quando aplicado o
carregamento de maxima tracdo. E uma medida indireta da rigidez axial da biela que é um
parametro importante para o projeto do motor porque afeta a taxa de compressdo dos gases nos

cilindros.

4.3.14 Frequéncia Natural - wy

A primeira frequéncia natural de bielas normalmente € bastante alta, mais que 2 vezes a
maxima frequéncia de operacdo do motor, o que torna este parametro até desprezivel em alguns
projetos. Porém, € necessdrio verificar este parametro para novas geometrias a fim de evitar o
fendmeno de ressonancia. A frequéncia natural da biela é obtida por meio da andlise modal. O
método dos elementos finitos apresenta solugdo bastante precisa para o cédlculo da frequéncias

naturais e modos de vibragdo e serd aplicado neste trabalho para levantar este parametro.

4.4 Critérios de projeto

Os critérios de projeto sdo especificagcdes de engenharia nos pardmetros identificados
anteriormente. Assim, cada parametro de projeto pode ser avaliado nas condicdes de operacao
mais relevantes como méaxima poténcia, maximo torque e maxima rota¢do. Ainda, pode-se definir
a sinalizacdo de cada parimetro, se serd maximizado, minimizado ou restringido a uma gama de
valores. Desta forma, o projeto do produto pode ser conduzido através das diversas dreas de estudo

sem perder o foco no objetivo do projeto.

A definicdo de critérios de projeto € imprescindivel para o desenvolvimento de novos
produtos inovadores porque desta forma € possivel desassocid-los do produto atual, evitando vicios
de projeto, copia de solucdes e uso de relacdes historicamente bem sucedidas, permitindo assim, a

quebra de paradigmas para a implementagdo da inovacao em produtos.
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Alternativamente, € vélido o estabelecimento de critérios de projeto baseados na andlise
do produto atual, definido em inglés como baseline. Porém, deve ser evitada esta prética no
desenvolvimento de novos produtos inovadores porque esta abordagem apresenta um risco
inerente: ao final do projeto obter-se um "novo"produto com parametros de projeto muito pareci-

dos ao produto anterior, podendo ocorrer o insucesso do novo produto e possivel perda de mercado.

Considerando a biela sem bucha como um produto inovador, sdo propostos 0s seguintes cri-

térios de projeto:

* Fator de Seguranga em fadiga - SF' > 1, 1- Apds fatores para confiabilidade de 99,999%;
* Massa m;, <= 7,260 kg - Massa do pistao e pino;

* Centro de gravidade - Lo < %L - Comprimento da biela;

* Carga critica de flambagem no plano X - F,,., > 20F,,;, - Mdxima for¢a de compressao;
* Carga critica de flambagem no plano Y - F,,,, > 5F},;, - Madxima for¢a de compressao;

¢ Pressdo no olhal menor - PAC'P < Sy - Limite de Escoamento da biela;

¢ Pressdo de 6leo no olhal maior - POF P < Sy - Limite de Escoamento da bronzina;

* Espessura de 6leo do olhal maior - MOFT > 3 Rq - Rugosidade média quadratica da bron-

zina ;
* Tensdo equivalente de von Mises - 0.4, < Sy - Limite de Escoamento da biela;
¢ Pressao residual - P. > 1 MPa;
* Pressdo na cabeca do parafuso - Px < Sy - Limite de Escoamento da biela;
* Folga minima no motor - C'r >4 mm - para superficies brutas;
* Folga minima no motor - C'j; > 2 mm - para superficies usinadas;
* Tensdo alternada de fadiga - 0, < Sy - Limite de Fadiga do parafuso;
* Frequéncia natural - wy > RPM /60 - Maxima velocidade angular do motor;

¢ Deslocamentos - t,,q, < 0,5 mm;

81



Dadosdo Esforgos

o Dimensionamento Modelo CAD 3D
Motor Dinamicos

FEA, Fadiga & EHL

Atende aos
Critérios de Desenho Preliminar
Projeto?

Figura 4.10: Metodologia de projeto convencional

4.5 Projeto mecanico convencional

O projeto mecanico convencional aplicado em bielas baseia-se em um processo iterativo de
aplicagdo de ferramentas CAD e CAE com uma etapa de dimensionamento prévia conforme des-
crito no fluxograma da Fig. 4.10. Uma metodologia similar foi apresentada por CHACON (2006)

focada em andlise de fadiga.

4.5.1 Esfocos Dinamicos

Os esforgos dinamicos sdo calculados da formulacio descrita na teoria principalmente para
condi¢des de operacdo continuas em plena carga mostradas nas Figs. 4.11 e 4.12, nas quais, € pos-
sivel o motor operar por longos periodos de tempo, superiores a lhora. As condi¢cdes de operacao
abaixo sdo criticas para o critério de fadiga, e portanto, serdo as condi¢des de contorno modeladas

por elementos finitos e pelo calculo pela metodologia SxN.

» Maxima Poténcia de 680 cv a 2100 rpm;

* Mixima Velocidade de 2625 rpm.
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Figura 4.11: Esforgos axiais (esquerda) e normais (direita) na biela na condi¢do de maxima poténcia
de 680hp a 2100 rpm
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Figura 4.12: Esforcos axiais (esquerda) e normais (direita) na biela na condicdo de méaxima veloci-
dade de 2650 rpm

Além disso, outras condicdes de operacao sdo criticas para outros critérios como flambagem,
pressdo de contato e outras. Estas ndo serdo modeladas em elementos finitos pois sdo condicdes
intermitentes mas, serdo utilizadas no dimensionamento da viga e no cdlculo de fator de seguranca

a flambagem.

* Maximo Torque de 3137 Nm a 1000 rpm;

* Maximo Pico de Velocidade de 3150 rpm.

Para a especificacdo da drea minima da secao transversal da viga da biela, deve-se identificar
as tensOes advindas das forcas mdximas e minimas da biela em operagdao no motor e aplicar um
modelo de fadiga SxN. O calculo destas for¢as depende de informacdes sobre as massas oscilantes
(pistdo, anéis, pino e biela) e rotativas (biela, parafusos e bronzina) do motor que ndo estio
totalmente disponiveis no inicio do projeto, devendo-se estimar a massa da biela e seu centro de

gravidade.
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A forca minima, ou méaxima compressao da biela, ocorre durante o ciclo de combustdo pode

ser estimada por

(4.3)

2rRPM\*
Fyin = —PCP (%D2> +m,R (W_) (14 )

60

em que PCP é o pico de pressdo na cimara de combustio, D é o didmetro do cilindro, R é meio
curso do pistdo ou raio do virabrequim; RPM ¢ a velocidade do motor na condicdo de méxima

PCP; X é arelagdo meio curso pelo comprimento da biela; m,, € a massa do pistdo e pino.

Enquanto, a forca mixima, ou médxima tracido da biela, que advém da forca de inércia na

condi¢do de velocidade mdxima do motor pode ser estimada por

L 2rRPM\ > L 2rRPM\ >
P (1_ CG) mbR( W]zo ) L (mp+ ZGmb)R( W]zo ) (1+2X) (4.4)

4.5.2 Dimensionamento

Figura 4.13: Perfil I usado em bielas
O dimensionamento principal esté relacionado a definicao da viga utilizada na alma da biela,

a qual deve ter um perfil definido na forma I, H, circular ou outros mais convenientes ao projeto.

Neste trabalho € apresentado o dimensionamento de uma viga de forma I para a haste da biela
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conforme a Fig. 4.13, cujas propriedades de figura plana sao dadas abaixo

A= B(H — h)+bh (4.5)
Ly = 1—12(1133 + h3b — h*B) (4.6)
I, = %(B?’H +b°h — B*h) (4.7)

Otimizacgao da viga |

E proposto o seguinte problema de otimizacdo de uma viga I, sendo definidas na sequéncia
as restricoes de drea minima a partir do requisito de fadiga e os momentos de inércia minimos a

partir dos requisitos de flambagem.

A
min E (4.8)

s.aa.. A> An

Lo 2 Lgmin
Ly 2 Tyymin (4.9)
0< H < Hpau (4.10)
0<h<H (4.11)
0 < B < Bz (4.12)
bmin <b < B (4.13)

(4.14)
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em que H,,,, deve ser definido pelo espago disponivel para a biela no motor, considerando-se
que a folga entre a biela e os cilindros € varidvel em func¢do da cinemdtica do mecanismo pistao-
biela-manivela, B,,,, pode ser definido considerando-se um valor menor que a espessura dos olhais
€ bin € definido por limitagdes do processo de manufatura. No caso de forjamento a quente pode-

se estimar: b,,,;, = 20% B, 4z-

Area Minima

Conhecendo-se as for¢as axiais mdximas e minimas, assume-se que estas causam uma distri-
buicdo de tensdo uniforme na secao transversal da viga, de forma que os valores da tensdo maxima

e minima podem ser determinados por

F,
max — o 4.15
7 Amin ( )
F .
L 4.16
7 Amin ( )

Assim, aplicando as eqgs. 3.50 e 3.51, as tensoes alternada e média de fadiga na alma sao

(Fmax - me)

00 = 4.17)
Fmax Fmin
o = ! 2A+A ) (4.18)

Finalmente, para a determinacio da drea minima formula-se o problema de fadiga com tensao
média constante, utilizando a curva de Goodman para a correcdo do efeito da tensdo média. Na viga
da biela, o médulo da tensdao de compressao € superior ao médulo da tensao de tracdo e portanto,
a tensdo média é negativa. Assim deve-se utilizar o lado esquerdo da curva de Goodman pois,
segundo (SHIGLEY E MISCHKE, 1989) a tensdo média negativa nao afeta o limite de fadiga na

regido eldstica. Assim, a d&rea minima da se¢do transversal da viga pode ser calculada considerando
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a Eq. 3.55

Sl
SF="-L (4.19)
Oa
Substituindo a tensdo alternada e reorganizando obtém-se

Fma:p_Fmin o S}
24, SF

(4.20)
Isolando a drea minima da se¢do transversal da viga obtém-se

Amm _ SF(Fmax - me)
25/

(4.21)
Caso seja considerado o fator de confiabilidade no limite de fadiga corrigido S}, a eq. 4.21
se reduz a

Fmax - szn
Amin = 7

(4.22)
Momentos de inércia minimos

A forma como o material € distribuido na se¢do transversal define os momentos de inércia

que afetam o requisito de flambagem. Portanto, deve-se observar o problema de flambagem, do
flambagem

qual pode-se calcular momentos de inércia minimos pela definicdo de um fator de seguranca de

PCT’
NB =

&

min

(4.23)
87



Substituindo a equacdo 3.67 tem-se

wlEI
NB = 4.24
FminL2 ( )
Considerando os dois planos de flambagem:
NB, = T (4.25)
o meL2 .
mEl,,

A partir dos critérios de projeto, pode-se definir os momentos de inércia minimos Conside-

rando os dois planos de flambagem:

20F,in L
5meL2
Tyymin = —1e12—"52 (4.28)

Selecao inicial do parafuso

Definida a geometria da viga da biela, pode-se partir para a selecio dos parafusos para
a montagem da mesma. O projeto da junta aparafusada € iterativo, devendo-se partir de uma

estimativa inicial. Para a sele¢do do parafuso, sugere-se o seguinte algoritmo:
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1. Calcula-se a mdxima for¢a de inércia do motor na condicao de rota¢cdo méxima - F;
2. Define-se o nimero de parafusos que deseja-se utilizar - n
3. Estima-se a bitola do parafuso - d

4. Calcula-se a mdxima resisténcia a tragcdo (Sg) e limite de escoamento do material (Sy) do

parafuso a partir de sua classe de resisténcia (8.8, 10.9 ou 12.9)

5. Estima-se a for¢a de montagem no regime eléstico por:

d2
Foy =0, 75SY7TT (4.29)

6. Calcula-se a tensdo no parafuso por

o 4-FM 4Fmax
owd? nmd?

op (4.30)
7. Verifica-se se a tensdo do parafuso € maior que a mdxima resisténcia a tragdo do material do

parafuso. Se sim, retorne para 3 ou 4, se ndo termine.

Cabe ressaltar que este dimensionamento € bem preliminar, devendo ser revisto apos a defi-
ni¢do do desenho preliminar. Para tanto, recomenda-se a metodologia descrita por LIMA E SILVA
(2010) e METALAC (2008).

4.5.3 CAD Tridimensional

A partir das dimensdes de entrada e dimensdes calculadas, modela-se a geometria da biela
como sélido em um sistema CAD. E preciso ter cuidado no dimensionamento dos raios de
transi¢do alma para os olhais. E indicado o uso de raios tangentes em maximos valores possiveis
em cada um destes elementos para evitar concentradores de tensdes na biela. Nesta etapa deve-se
observar a massa total da biela e a posicdo de seu centro de gravidade assim como devem ser
verificadas as folgas no motor por uma andlise de mecanismo conforme LIMA E SILVA et al.
(2012), principalmente calculando a folga para o cilindro do motor considerando o angulo maximo
da biela .
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Figura 4.14: Modelo CAD 3D da biela convencional com parafusos e bronzina

A Fig. 4.14 mostra a biela projetada pela metodologia convencional. Foram consideradas as

seguintes caracteristicas:

* Viga em forma de [;

* Viga de largura varidvel;

* Viga de espessura variavel;

* Geometria trapezoidal do olhal menor;

* Geometria angular do olhal maior;

* Projeto sem bucha;

* 4 parafusos MJ12x1,5mm de classe de resisténcia 12.9;

* 2 Bronzinas idénticas no olhal maior (superior e inferior).

4.5.4 Elementos Finitos

Modelos de elementos finitos estaticos sdo preparados no software ANSYS 12.1 para avaliar

deslocamentos, flambagem, tensdes, pressdes de contato e fadiga considerando carregamentos de
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motor. No entanto, a biela ndo satisfaz a condic¢do de equilibrio estdtico por ser um componente
de comportamento dindmico. Portanto, a modelagem da mesma em elementos finitos estaticos é
desafiadora pois, existem duas reacdes dinamicas distintas em suas extremidades como € possivel
observar nos graficos das Figuras 4.11 a 4.12. Este desbalanco de forcas é responsavel pela
aceleracdo da biela que € negligenciada nestes modelos estdticos. Para contornar estes aspectos
dindmicos e avaliar estaticamente 3 regides distintas da biela, sdo preparados 3 modelos de

elementos finitos:

¢ FEA néo linear do olhal maior;
¢ FEA nao linear do olhal menor;

¢ FEA linear da alma da biela;

Sao utilizadas as seguintes hipéteses em todos os modelos:

1. Material linear e isotrépico;

2. Pequenos deslocamentos;

3. Aceleracdo nula;

4. Contatos de penetracao com formulagdo de Lagrange Aumentado;

5. Asroscas dos parafusos e da biela sao desconsideradas;

Malha

As malhas de elementos finitos da biela mostradas nas Figs. 4.15 a 4.17 s@o construidas com
tetraedros de 10 nds (Tet10), elemento SOLID187 disponivel no ANSYS com tamanho maximo
de 4 mm e refinamentos localizados nos raios de transi¢do alma/olhais, enquanto, as malhas de
pino, eixo do virabrequim e parafusos sdo preparadas com hexahedros de 20 nés (Hex20) com
tamanho maximo de 2 mm, elemento SOLID186 do ANSYS. As malhas das bronzinas também

sdo de elementos hexaédricos de tamanho maximo de 1 mm.
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Figura 4.17: Malha de FEA linear da biela convencional
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Os modelos de contato de penetragao sao do tipo superficie-superficie 3D assimétrico
de 8 nos, elementos CONT174 e TARG170 do ANSYS. Para aplicagdo da forca de montagem

dos parafusos, uma sec¢do dos parafusos em pré-tensdo € modelada por elementos PRETS179.

Elementos do tipo mola, COMBIN14, sdo adicionados aos componentes para evitar movimento

de corpo rigido. Para maiores detalhes de modelamento em elementos finitos, consulte ANSYS

(2009). A tabela 4.4 resume os modelos de elementos finitos utilizados neste trabalho.

Tabela 4.4: Tipos de contato utilizados nos modelos de Elementos Finitos.

Modelo Par de Contato Tipo Contator Alvo Atrito
Olhal Maior Haste/Capa Sem Deslizamento Capa Haste [ = 00
Olhal Maior | Virabrequim/Bronzinas Deslizante Virabrequim | Bronzinas | p = 0.2
Olhal Maior Bronzinas/Biela Deslizante Bronzinas | Haste e Capa | u = 0.2
Olhal Maior Parafuso/Capa Colado Parafuso Capa pw=10
Olhal Maior Parafuso/Haste Colado Parafuso Haste w=1.0
Olhal Menor Haste/Capa Colado Capa Haste nw=1.0
Olhal Menor Pino/Biela Deslizante Pino Biela pw=0.2

Linear Haste/Capa Colado Capa Haste w=1.0

Linear Bronzinas/Biela Colado Bronzinas | Hastee Capa | u = 1.0

Linear Parafuso/Capa Colado Parafuso Capa w=10

Linear Parafuso/Haste Colado Parafuso Haste pw=10
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D: Compressao
Compressao
Time: 5.5

D: Tracao
Tracao
Tirne: 4, 5

. Fixed Support

[B] pisplacement

[B Force: 143674005 N
. Bolt Pretension: 91600 N
[B Bolt Pretension 2: 91600 N

[B Fixed Support

. Displacerment

[B) Force: 32700 N

[B] Bolt Pretension: 91600 N
[BJ Bolt Pretension 2: 91600 M

Figura 4.18: CC’s do modelo FEA de Olhal Maior a 2100 rpm - compressao (esquerda) e trag@o
(direita)

Condicoes de Contorno do Modelo FEA de Olhal Maior

No modelo FEA de olhal maior é suprimido o pino do pistdo e um suporte rigido € modelado
no furo do olhal menor através da restri¢do de todos os graus de liberdade dos nds do furo. Como
a biela € montada por parafusos, o olhal maior é modelado atrdves da defini¢ao de passos de carga
encadeados: primeiramente € aplicada a for¢a de montagem dos parafusos, em seguida € aplicada
uma rampa de forgas externas para estabilizacdo da solu¢@o nao linear através do fechamento das
folgas dos contatos e, finalmente, € aplicada a for¢a externa na superficie de simetria do eixo do

virabrequim.

A condicao de simetria € modelada em todos os nds do plano de simetria, sendo anulado o
grau de liberdade perpendicular ao plano de simetria. Esta condi¢ao de simetria promove melhora
na convergéncia dos modelos ndo lineares, uma vez que todos os corpos que ndo tem algum né
com todos os graus de liberdade restringido passam a ter o movimento de corpo rigido evitado
em pelo menos uma direcdo. Adicionalmente, é evitado o movimento de corpo rigido do eixo do
virabrequim através da restricdo dos nés da superficie de simetria do eixo na direcdo ortogonal a
forca externa. Desta forma, na superficie de simetria do eixo do virabrequim € permitido apenas o

deslocamento na direcdo da forca externa.
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Os carregamentos de tracdo sao modelados separadados dos carregamentos de compressao
principalmente devido a estabilidade dos contatos ndo lineares. Caso a solucdo ndo-linear seja
convergida no carregamento de compressao, a folga radial do eixo detectada inicialmente estaria
fechada em uma determinada regido de contato, se entdo, fosse aplicada uma for¢a de tragdo no
passo subsquente, a folga seria reaberta iniciando uma nova detec¢do de contato em outras regioes,

0 que traria uma instabilidade na solu¢@o, normalmente, por movimento de corpo rigido.

Sdo modeladas varias condi¢des de operagdo do motor em uma Unica solu¢do nao linear,
bastando incluir nos passos de carga o valor de forca de cada condicao de operacao, a Fig. ?? ilustra
o modelo de cdlculo do carregamentos de compressao enquanto a Fig. ?? mostra o modelamento
do carregamentos de tragdo. Observa-se que cada condicao de operacdo € modelada em um instante

de tempo virtual.

Condicoes de Contorno do Modelo FEA de Olhal Menor

No modelo FEA de olhal menor sdo suprimidos o eixo do virabrequim, parafusos e bronzinas.
Um suporte rigido € modelado no furo do olhal maior através da restricdo de todos os graus de
liberdade dos nés do furo. De forma similar ao olhal maior, ¢ modelada uma rampa de forcas para
aplicacdo das forcas externas no pino do pistdo. As superficies do pino em que sdo aplicadas as
forgas externas mudam do caso de compressdo para o caso de tracdo porque o pistdo apresenta um

trapézio similar ao da biela na regido de contato com o pino, como € possivel observar na Fig. 4.19.

Similarmente a condi¢do de contorno do olhal maior, além da condi¢do de simetria aplicada
nos nos da superficie de simetria, os nds do furo do pino também tem os graus de liberdade orto-

gonais as forgas externas restringidos para evitar o movimento de corpo rigido do pino do pistao.

Condicoes de Contorno do Modelo FEA Linear

7z

O modelo FEA linear € utilizado para avaliar a regido da viga da biela, calculando o
deslocamento axial e os modos de flambagem. Neste modelo sdo suprimidos o pino, o moente e
as bronzinas. Um suporte rigido € modelado através de conexdes rigidas dos nés da superficie do
furo do olhal maior até um né remoto criado no centro deste furo, o qual, tem todos os seus 6 graus

de liberdade anulados.

95



D: Tracao
Tracao
Tirne: 4. 5

C: Compressao
Compressao
Time: 5.5

. Fixed Support

. Displacernent
[B Force: 17363 N

. Fixed Support
[B) Displacerment
B Force: 158616 +005 N

Figura 4.19: CC’s do modelo FEA de Olhal Menor a 2100 rpm - compressdo (esquerda) e tragdao
(direita)

Uma forga unitdria de compressdo é aplicada remotamente em um né criado no centro do
furo do olhal menor que é conectado rigidamente aos nés da superficie do furo. Desta forma, a
distancia entre centros da biela é avaliada de forma precisa no problema de estabilidade estrutural

(flambagem) para o qual sdo calculados os 5 primeiros modos de flambagem.

4.5.5 Fadiga SxN

Os tensores de tensdo calculados numericamente sdo pos-processados para a andlise de
fadiga utilizando o modelo de planos criticos no software FEMFAT 4.8B. E seguida a abordagem
de vida infinita, portanto o fator de seguranca € calculado para cada condicdo de operacdo. Sao

utilizados os seguintes fatores de influéncia:

¢ Efeito da tensdo média;

* Efeito do gradiente de tensdo;
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B: Static Structural [ANSYS)
Static Structural
Time: L s

E Remmote Displacernent BE W5
. Rermote Force: 1000, M

Figura 4.20: Condicdes de contorno no modelo de FEA linear

Efeito de rugosidade pelo método FKM;

Efeito de jateamento de esferas pelo método FKM;

Modificacao do diagrama de Haigh;

Influéncia estatistica de Gauss para uma confiabilidade de 99,999 %.

As Figuras 4.21 e 4.22 mostram o modelamento do aco C70 no FEMFAT utilizando-se o
método TGL.

4.5.6 Elasto-Hidrodinamica

A andlise elasto-hidrodinamica é feita no software AVL EXCITE 2011.2 utilizando a biela
flexivel assim como o pino do pistdo e eixo do virabrequim. A Fig. 4.23 ilustra a malha da biela
preparada no software ALTAIR HYPERMESH com tetraedros de 4 n6s e camadas de hexaedros
de 8 nds nos furos. O graus de liberdade do modelo foram condensados de 764547 para 1069
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Figura 4.21: Diagrama de Haigh do aco C70

Figura 4.22: Curva SxN do aco C70
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Figura 4.23: Modelo Elasto-hidrodinamico da biela

utilizando o método CMS para correlacdo de 20 frequéncias naturais e modos. Do total de 254849
noés, 357 foram retidos, sendo 1 né com 6 GL no CG da biela, 28x7 nés e 588 GL no furo da
extremidade menor e 32x5 nds com 480 GL no furo da extremidade maior. O pino do pistdo que
recebe as forgas de combustdo conforme indica a figura ¢ modelado com 13 nés e 78 GL, enquanto
o eixo do virabrequim é modelado com 5 nds e 30 GL tendo seu movimento pré-definido como

circular.

As juntas sdo modeladas pela equacdo de Reynolds para mancais radiais utilizando hipéteses
descritas por AVL (2011) utilizando fluido com viscosidade e temperatura constantes em uma
malha de fluidos discretizada em 140x28 nés no mancal da extremidade menor e 128x20 nds no
mancal da extremidade maior. O suprimento de 6leo é modelado como condi¢do de contorno, no
mancal maior € pelo furo do virabrequim a pressdo constante de 4 bar, enquanto no mancal menor
o suprimento € pelas laterais com uma pressao constante de 1,1 atm, emulando o fluxo de dleo que

provém do pistdo por gotejamento.
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O modelo de contato metal-metal utilizado é o Greenwood/Tripp tendo como entrada a
média quadrética da rugosidade da superficie (I7,). E assumido que a altura média do pico de
rugosidade € aproximadamente a metade de 1?,. Como estamos tratando de uma biela sem bucha,
o médulo de elasticidade do alojamento do mancal menor € o mesmo do aco da biela. Além disso,
a folga radial do mancal menor € proporcionalmente maior que a do mancal maior para facilitar a
entrada de dleo por gotejamento e também possibilitar a saida de material desgastado devido ao

contato metal-metal previsto neste mancal.

A Tabela 4.5 resume os dados utilizados na analise elasto-hidrodinamica.

Tabela 4.5: Dados utilizados na andlise EHL.
] H Mancal Menor | Mancal Maior \

Malha estrutural 28x7 32x5
Malha de fluido 140x28 128x20
Folga radial 0,05 mm 0,03 mm
Rugosidade do alojamento 0,20 pm 0,20 pm
Rugosidade do eixo 0,15 pm 0,20 pm
Moddulo de elasticidade do alojamento 200 GPa 120 GPa
Moddulo de elasticidade do eixo 200 GPa 200 GPa
Coeficiente de atrito 0,15 0,10
Tipo de 6leo SAE 15W40 SAE 15W40
Temperatura do dleo 130 °C 130°C
Pressao de entrada do 6leo 1,10 atm 4,00 bar
Pressao de cavitacdo 0,10 bar 0,10 bar

4.6 Projeto mecanico otimizado

Uma nova metodologia de projeto mecanico de bielas baseada em uma desafiadora otimi-
zacdo topoldgica utilizando contatos mecéanicos ndo lineares em ambas extremidades da biela é
proposta nesta dissertagdo conforme descricao do fluxograma na Figura 4.24. Esta nova metodo-
logia diferencia-se da metodologia proposta por TOLEDO et al. (2009) pois inclui um novo ciclo
de otimizacdo e andlise de sensibilidade ap6s a aplicacdo do método da otimizagdo topoldgica, lan-

cando mao de modelos de EHL e fadiga além dos tradicionais elementos finitos estéticos.
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Discretizagdoem
elementos finitos
ndo lineares

Dados do
Motor

Modelo CAD 3D
do Dominio Inicial
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. Interpretagdo e
FEA, Fadiga & it Modelo Otimizagao

EHL CAD 3D Topologica

Andlise de
Sensibilidade

Atende aos
Critérios de Desenho Preliminar
Projeto?

Otimizacao

Otimizacdode
Forma

Figura 4.24: Metodologia de projeto baseado em otimizagao topoldgica

4.6.1 Dominio de otimizacao

O dominio de otimizagdo deve ser identificado analisando-se o espaco disponivel no motor
para a montagem e funcionamento da biela. E recomendada uma andlise de mecanismo virtual
conforme LIMA E SILVA et al. (2012) para checar as folgas minimas do sistema. Nesta dissertacao
sdo considerados dois dominios: um primeiro considerando bi-particdo da biela com montagem
por 4 parafusos e um segundo considerando uma biela inteirica com montagem pelo virabre-

quim. Foram construidos modelos CAD 3D destes dominios iniciais conforme ilustra a Figura 4.25.

4.6.2 Elementos Finitos nao lineares

O modelo CAD do dominio € entdo discretizado em elementos finitos no software ANSYS,
utilizando elementos sélidos tetraédricos e elementos de contato de superficie-superficie entre os
componentes, que sdo modelados com elementos sélidos hexaédricos para maior facilidade da
solucdo nao linear dos contatos. O tamanho dos elementos deve ter uma regularidade por todo
o dominio conforme ilustra a Figura 4.26, para tal recomenda-se a técnica de geracdo de malha
denominada Patch Independent.
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Figura 4.25: Modelos CAD 3D dos dominios iniciais de otimizagao

Novamente, ndo é valida a condi¢do de equilibrio estitico para o modelo da biela em ele-
mentos finitos estaticos. Porém, neste caso, nao é possivel contornar simplesmente separarando a
andlise em dois grupos como descrito anteriormente. Caso contrdrio, a otimizacao resultaria em
duas topologias: uma seria 6tima para a condi¢do de carregamento da extremidade menor; outra
seria 6tima para o extremidade maior. Para lidar com esta limita¢cdo, modelam-se contatos nas duas
extremidades, aplicando-se as for¢cas maximas e minimas das condi¢des de mixima velocidade
continua e maxima poténcia, respectivamente. Pode-se ainda lancar mao de condi¢des de simetria

conforme ilustra a Figura 4.27.

4.6.3 Otimizacao Topologica

O dominio discretizado em elementos finitos € entdo submetido ao processo de otimizac¢ao
topoldgica utilizando a formulacao de minima flexibilidade estrutural com restri¢do de volume no
software TOSCA Structure 7.1.1, com algoritmo de solucao Topo Controller, baseado no critério
da otimalidade (TOSCA, 2011). Como existem duas condi¢des de contorno principais: tracao e
compressao, o problema de otimizagdo tem dois objetivos: minimizar a flexibilidade estrutural
do caso de tracdo e minimizar a flexibilidade estrutural do caso de compressdao. Uma vez que o

modulo da for¢a de compressdao € muito maior que a forca de tragdo, recomenda-se utilizar um
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Figura 4.26: Dominio de projeto discretizado em elementos finitos

C: Engine
Engine
Time: 2.5

. Symmetry 2

Remote Displacement
B Remote Force: 1L5861e+005 N
I8 Bolt Pretension: 91600 N
[B Eoit Pretension 2: 91600 N
E Remote Displacement 2

C: Engine
Engine
Tirme: 3.5

. Semmetry

Remote Displacement
. Rernote Force: 53564 N
. Bolt Pretension: 91600 M
[BY Ecit Pretension 2: 91600 N
Rernote Displacement 2

Figura 4.27: Condi¢des de contorno do dominio



fator de ponderacao na funcio objetivo para que o algoritmo ndo ignore o caso de tracdo. Para esta

biela foi utilizado fator 2 para o carregamento de tragao.

A restri¢do de volume € definida através da relacdo do valor obtido da massa do modelo CAD
do dominio inicial (Fig. 4.25) com o critério de projeto de massa da biela. Foi considerada uma
restricdo nas varidveis de projeto proximas aos contatos para evitar problemas de convergéncia
da solucdo ndo linear, ou seja, os elementos sélidos que tinham elementos de contato em suas
faces foram mantidos com densidade virtual constante (igual a 1) durante a otimiza¢do. Nenhuma
restricao de manufatura foi empregada, no entanto, para outros projetos cujo processo de fabricacao
¢ definitivo, recomenda-se o uso das restricao cabiveis, no minimo a defini¢do de dire¢do principal

de possiveis furos e tamanhos maximos € minimos de membros.

4.6.4 Interpretacao em Modelo CAD

O modelamento da geometria otimizada em sistema CAD deve ser feito sobrepondo-se o
resultado de distribuicdo de material, apds otimizacdo topolégica. O mesmo pode ser suavizado
utilizando o médulo smooth do TOSCA Structure que permite melhor interpretacido do resultado
numérico em CAD. Desta forma, podem ser identificados raios de transi¢do e arredondamento de

cantos em geral.

O modelo tridimensional deve ter contornos além da superficie do resultado suavizado. No
entanto, é necessdria a simplificacdo de algumas regides para evitar uma construcdo geométrica

muito complexa que € prejudicial para o desenho, andlise de engenharia e fabricagdo.

4.6.5 Analise de Sensibilidade

A anélise de sensibilidade é aplicada em processos computacionais muito demorados como
€ o caso do modelo de EHL que leva 10 horas em média para ser calculado. Alternativamente,

podem ser aplicados diversos DOE para avaliar a sensibilidade de diversos paradmetros.
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AVL Profile Generator : Shell Profile (X = axis, Z = 0 deg)

0015

oo

Figura 4.28: Perfil micro-geométrico do mancal da extremidade menor da biela

O aumento de pressdes de combustdo vem contribuindo negativamente para a vida e
confiabilidade do mancal da extremidade menor da biela, a ponto de, em algumas aplicacdes
(principalmente em bielas sem bucha), justificar a presenga de perfis micro-geométricos de alta
complexidade e alto custo de fabricacdo. Portanto, neste trabalho é aplicado um estudo de
sensibilidade do alivio do perfil micro-geométrico axial do mancal da extremidade menor da
biela nos parametros de EHL. A Figura 4.28 ilustra de forma amplificada a geometria estudada,
tratando-se de um barril convexo, mais conhecido como trumpet (LUEHRMANN et al., 2000),
ou trompete, cujo objetivo € aliviar as regides extremas do mancal menor da biela do carregamento

de borda provocado pelo flexao do pino do pistao durante a combustao.
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4.6.6 Otimizacao

Ap6s a conceituagdo feita por Otimizacdo Topoldgica, pode-se também aplicar outros mé-
dotos de otimizacao para um dimensionamento mais detalhado da biela. Alguns métodos bastante
utilizados hoje em dia mas que ndo foram estudados neste trabalho sdo otimizacido genética, oti-
mizacdo biomecanica (MATTHECK E BAUMGARTNER, 1992) e outros algoritmos heuristicos

aplicados na solugdo de problemas nao lineares.

4.6.7 Otimizacao de Forma

A otimizag¢do de forma pode ser aplicada acoplando a anélise de Elementos Finitos e fadiga
em um processo automatizado. Por limitagdo do TOSCA, apenas o dano de fadiga pode ser usado
como objetivo mimizavel do FEMFAT, sendo assim, minimizado o dano de fadiga ao invés do

fator de seguranca calculado normalmente.

Restrigdes sdo aplicadas apenas nas varidveis de entrada para facilitar a otimizagdo com

andlises ndo lineares, congelando nds e elementos submetidos a condi¢cdes de contorno e contatos.
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5 RESULTADOS

Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos durante o trabalho em dois grupos:
primeiramente o resultados obtidos durante a execu¢do da metodologia de Projeto Mecanico Con-
vencional e, em sequéncia, os resultados obtidos apds a execu¢do do método de Projeto Mecanico
Otimizado proposto nesta dissertagdo. A discussdo dos resultados € feita dentro de cada secdo e

subsecdo para melhor organizacao do texto.
5.1 Projeto Mecéanico Convencional
5.1.1 Esforgcos dinamicos

Os esfor¢os dinAmicos axiais minimos e maximos foram calculados em condi¢des extremas
de operacdao do motor para um dimensionamento seguro da viga da biela. A forca minima foi
calculada da eq. 4.3 para a condi¢do de médximo torque de 3137 N.m a 1000 rpm enquanto a for¢ca

maxima foi calculada da eq. 4.4 na condi¢do de méximo pico de velocidade a 3150 rpm.

6 (T ) 21 x 1000 >
Fopin = —24 % 10 (Z x 0,137 ) +7,26 % 0,0845 == ) (1+0,3165)  (5.)
Fopin = —353787,3 + 8856, 7 = —344930N
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0, 0842 273150\ 2 0, 0842
Frae = (1— = 4 i .
- ( 0 2670) 6,83 x 0,08 5( 60 ) + (7, 26 + 0726706,83) X (53)

2m3150

2
0,0845 ( ) (1,3165)

Fur = 42995, 3 + 113952, 7 = 156948 N
5.1.2 Dimensionamento

Area minima

Para o cédlculo de drea minima, estimou-se o limite de fadiga a flexdo por

Sy =0,5x 900 = 450M Pa (5.4)

e foi feita a correcdo do limite de fadiga para cargas axiais

S}:(O,7><1><1><1><1><1)><450:315MPa (5.5)

além disso, foi considerando um fator de seguranga de 1.5 para o cdlculo da equacdo 4.21

1,5(156948 — (—344930))

Amin -
2 x 315

= 1195mm? (5.6)
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Momentos de inércia minimos

Os momentos de inércia minimos foram calculados da eq. 4.27 e 4.28

20 x (—344930) x 0, 2672

Lowmin = —1e12 =249 x 10°mm?* 5.7

¢ 72200 x 10° 49 X 107mm SR
5 x (—344930) x 0, 2672 i

Lyymin = —1e12 500 % 10° = 6,23 x 10*mm (5.8)

Otimizacao da viga |

O problema de otimizacdo da eq. 4.8 foi formatado considerando as restri¢des calculadas

anteriormente. A solucdo do problema de otimizacao

min % (5.9)
s.a.. A > 1195mm?
Ly > 2,49 x 10°mm*
I, > 6,23 x 10*mm*
0 < H <48mm
0<h<H
0< B<32mm

6,4mm <b< B
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resultou em

H = 48mm

h =13,32mm
B = 32mm
b=6,4mm

A = 1195mm?
L. = 2.90 x 10°
I, = 9.50 x 10*

(5.10)

onde notou-se que a restricdo de drea minima dominou a solu¢do; além disso as varidveis

e B foram mantidas no limite superior de seu dominio, enquanto a varidvel b foi mantida em seu

limite inferior. Observa-se que a varidvel A € a Gnica que teve solu¢do em um ponto intermedidrio

do dominio. Desta forma, pode-se dimensionar uma viga de perfil I 6tima da seguinte forma:

H = Hmax
B = Bmaa;
B.H — A,,;
h— min
B-b

Selecao inicial do parafuso

A selecdo preliminar do parafuso da biela foi feita conforme

(5.11)



p—

. F; = 156948 N
2. Define-se o nimero de parafusos que deseja-se utilizar - n = 4
3. Estima-se a bitola do parafuso - d = 12mm

4. Calcula-se a maxima resisténcia a tracdo S = 1200 MPa e limite de escoamento do material
Sy = 0,9 x 1200 = 1080 MPa

5. Estima-se a for¢a de montagem no regime eldstico por

m122

4

Fyr = 0,75 x 1080 = 91600V (5.12)

6. Calcula-se a tensdo no parafuso por

4 % 91600 . 4 x 156948
O' =
P 7122 47122

= 1157M Pa (5.13)

7. 1157 MPa < 1200 MPa

Percebe-se que a tensdo do parafuso supera o limite de escoamento porém € menor que a
maxima resisténcia a tracdo. Desta forma, recomenda-se para estudos posteriores um célculo e

dimensionamento mais preciso dos parafusos confome descrito em METALAC (2008).

5.1.3 Modelo CAD Tridimensional

O modelo CAD da Fig. 5.1 apresenta uma andlise de massa da biela projetada pela metodo-
logia convencional utilizando uma densidade estimada por 7820 g/cm?3. A massa da biela € 6.83

kg e seu CG de 84.23 mm atende ao requisto de projeto Log < %L.
5.1.4 Elementos Finitos
FEA Linear
A andlise flambagem linear resultou em cargas criticas de flambagem de P, = 13613 kN

e P, = 1794 kN conforme a Fig. 5.2. Nota-se que o plano normal ao eixo de rotagdo do
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Figura 5.1: Andlise de massa da biela projetada pelo método convencional

motor apresenta elevada carga critica de flambagem, ao passo que o plano ortogonal ao anterior € o
plano preferencial de flambagem da biela. Finalmente, observa-se que a biela projetada por meios
convencionais atende aos requisitos de projeto P..x > 20F},;, € Py > 5Fpin.

FEA Olhal Menor

Os resultados da andlise de Elementos Finitos do Olhal Menor estdo de acordo com o
funcionamento esperado de uma montagem de pino do pistdo com folga no furo da extremidade
menor da biela de forma similar ao resultados de BRABEC et al. (2004). Os deslocamentos da Fig.
5.3 mostram que a forca durante a combustio provoca um fechamento da folga na regido inferior
do olhal menor induzindo uma compressio da viga da biela, enquanto, a for¢a de inércia provoca
um fechamento da folga na regido superior do mancal causando uma ovaliza¢do do furo e uma
tracdo da viga da biela. Além disso, nota-se que a flexdo do pino durante as cargas de combustdao

ocasiona maiores deslocamentos.
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C: Linear Buckling [ANSYS) C: Linear Buckling [ANSYS)

Total Deformation 2 Total Defarmation 4
Type: Total Deformation Type: Total Deformation
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1,22265 01.28554

0111322 0.1835

6.7801 0.081434

Figura 5.2: Modos de flambagem da biela convencional

C: Compressan D: Tracao C: Compressao D: Tracao
BIELA Total Deformaifion@MDDRPM BIELA, Total Deformation@2 LOORPM BIELA_Total Deformation@2625RPM BIELA Total Deformation@2625RPR
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Unit: mm Unit: mm ] . Unit: raim Unit: rmrn .
Time: 5 Tirme: 4 &Y Ti b4 )
: ime: 3 Time: 5 i . 4
0.33094 Max 0.13171 Max | 0.086213 Ma 017371 Max :'
g;s 0.08 0,085 0.1 W
0'24 0.0525 0.074375 0.0875
: 0.045 0.06375 0,075
0.2 0.0375
: 0,053125 0.0625
18 0.03
: 0.0425 0,05
H12 1,0225
.08 : 0,031875 0.0375
S 0.015 0.02125 0.025
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Figura 5.3: Deslocamentos do olhal menor da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm (Escala
50x).
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C: Compressao D: Tracao C: Compressao D: Tracao

BIELA,_Equivalent Stress@2 L00RPM BIELA_Equivalent Stress@2 10ORPM BIELA_Equivalent Stress@2625RPM BIELA,_Equivalent Stress@2625RPM
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356.33 Max 130.77 Max 50.826 Max
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200.78 Max
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47

0.0018316 Min 0.00019456 Min' 0.0001911 Min

Figura 5.4: Tensoes de von Mises do olhal menor da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm
(Escala 50x).

As tensoes equivalentes de von Mises da Fig. 5.4 mostram que as tensdes maximas durante
a combustao ocorrem em regides proximas a viga da biela devido a compressao do corpo da biela,
enquanto que durante a inércia, as tensdes ocorrem a 3 e Shs do furo o olhal menor que podem ser
entendidas como consequéncia da ovalizacdo observada na Fig. 5.3 em acordo com os resultados
obtidos por SHENOY (2004) e CHACON (2006). A tensao de von Mises maxima calculada foi de
356 MPa durante a combustdo na condi¢do de maxima poténcia que atende ao critério de projeto
Oequ < Sy. As tensOes em outras condi¢des de operagdo também atendem ao requisito de projeto

e sao mostradas no Apéndice A.

Os resultados de pressdo de contato da Fig. 5.5 mostram que a flexdo do pino do pistao
durante a combustao ocasiona picos de pressdo na extremidade do mancal. Enquanto a pressao de
contato na linha de simetria do mancal ndo passa de 175 MPa, a pressdo de contato nas bordas do

mancal atinge valores de 269 MPa.

FEA Olhal Maior

Os resultados da andlise de Elementos Finitos do Olhal Maior estdo de acordo com os
resultados apresentados por LONDHE et al. (2009). Os deslocamentos da Fig. 5.6 indicam uma
ovalizacdo causada durante as forcas de inércia. Adicionalmente, percebe-se que os deslocamentos
do eixo do virabrequim sdo uniformes ao longo do mesmo, o que indica a ocorréncia de movimento

de corpo rigido para o fechamento das folgas do mancal da extremidade maior da biela. Além
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C: Compressao

5 D: Tracao
ressure
Type: Pressure Pressure
Unit: MPa b ” Type: Pressure
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Figura 5.5: Pressdes de contato no olhal menor da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm.
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D: Compressao C: Tracao D: Compressao C: Tracao
BIELS, Total Deformation 2100RPM  BIELA Total Deforrmation_2100RPM BIELA, Total Deformation_2625RPM BIELA, Total Deformation_2625RPM
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Figura 5.6: Deslocamentos do olhal maior da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm (Escala
50x).

disso, nota-se que a assimetria devido ao angulo da junta de separacdo do olhal maior ocasiona
deslocamentos nao simétricos na viga devido a forcas de inércia, ao passo que, as forcas de

combustdo sdo transmitidas uniformemente na regido da viga da biela.

As tensdes equivalentes de von Mises da Fig. 5.7 mostram que as tensdes maximas ocorrem
no contato da cabeca do parafuso com a biela. No entanto, os picos de tensdo devem ser ignorados
pois sdo consequéncias indesejaveis dos contatos colados do parafuso e portanto, sdo ficticios
uma vez que superaram o limite de escoamento do material (550 MPa). Ignorando-se os picos,
pode-se concluir que as tensdes maximas ocorrem proximas aos parafusos, devido a elevada forca

de montagem dos mesmos.

Os resultados de pressdo de contato da Fig. 5.8 mostram um contato bastante uniforme
durante a combustdao com pico maximo de 133 MPa aproximadamente alinhado com o eixo de
simetria da viga da biela, enquanto que os carregamentos trativos de inércia sdo transmitidos de
maneira pouco uniforme com pico de 35 MPa, sendo explicado pela ovalizagdo e deformacdes
visualizadas na Fig. 5.6, que sdo acentuadas considerando-se a geometria angular da extremidade

maior.

Os resultados de pressao de contato na junta de separacdo do olhal maior da Fig. 5.9 mostram

que a pressao residual minima é de 36 MPa mesmo com a aplicacdo da maxima for¢a de inércia a
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D: Compressao C: Tracao
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Figura 5.7: Tensdes de von Mises do olhal maior da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm.
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D: Compressan

C: Tracao
Pressure
Pressure
Type: Pressure
Unit; MPa Type: Pressure
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Figura 5.8: Pressdes de contato no olhal maior da biela convencional a 2100 rpm e 2625 rpm.
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C: Tracao
Pressure@2 LOORPM
Type: Pressure
Unit: kPa

Time: 4
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Type: Pressure
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350
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Figura 5.9: Pressdes de contato na junta de separacdo da biela convencional a 2100 rpm e 2625
rpm.

2625rpm, respeitando o critério de projeto P, > 1 MPa.

5.1.5 Fadiga

As tensdes alternadas e médias de fadiga mostradas na Fig. 5.10 indicam que a regido critica
do olhal menor em méxima poténcia € a transicao bruta da viga para o furo com pico de tensao
alternada de 186.7 MPa e tensdo de média proxima de zero (-3.1 MPa). Considerando a condi¢do de
maxima velocidade continua, a regido critica muda para a superficie usinada do furo que apresenta
tensdo alternada de 102,1 MPa e tensdo média de 106,4 MPa, conforme mostra a Fig. 5.11.

A partir dos resultados de tensdes de fadiga do olhal maior das Figs. 5.12 e 5.13, percebe-se
que as tensdes ficticias em volta dos parafusos também estdo presentes devido as tensdes da Fig.
5.7. Porém, desconsiderando-se as mesmas, pode-se dizer que a regido critica € a transi¢do bruta

da viga para o furo com tensodes alternadas de 159,9 MPa e 102,6 MPa em maxima poténcia e
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Maximum Principal Stress Maximum. Printipa.l S."E“
Type: Maximurn Principal Stress Type: Maximum Principal Stress
Unit: MPa

Unit: bMPa

186.67 Max
159
137

86.869 Max

Figura 5.10: Tensdes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal menor da biela
convencional em maxima poténcia (2100 rpm).

Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress
Type: Maximurm Principal Stress Type! Maxirurn Principal Stress
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1m0.2 lo0.2
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EE] EE]
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45.8 45.8

322 322
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5

Figura 5.11: Tensdes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal menor da biela
convencional em méxima velocidade continua (2625 rpm).
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Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress
Solution Solution

Type: Maximurn Principal Stress Type: Maximum Principal Stress
Unit: MPa Unit: MPa

424.67 Max

2731.5 Max

Figura 5.12: TensdOes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal maior da biela
convencional em maxima poténcia (2100 rpm).

maxima velocidade continua. Uma regido que necessita aten¢ao € o raio usinado proximo a cabeca
do parafuso que apresenta elevada tensao média 182,5 MPa e 203,5 MPa em maxima poténcia e

maxima velocidade continua, respectivamente.

A andlise de fadiga utilizando os diagramas de Goodman modificados e o critério de tensdes
maximas principais das Figs. 5.14 e 5.15 indica que todas as regides da biela atendem o critério
de fadiga com folga entre os estados de tensdes e as linhas do material corrigidas de acordo com
o acabamento de usinado (S; =183 MPa) ou forjado jateado por esferas (S; =207,5 MPa). As
regides criticas sdo as superficies forjadas da biela solicitadas em maxima poténcia, principalmente
porque estas regides da viga e suas transi¢des proximas apresentam estado de tensdes altamente
compressivo devido ao fendmeno da combustdo. Cabe ainda, ressaltar que foi utilizado o fator
de correcdo de 99,999% de confiabilidade com um desvio padrdo mdximo de 8%. Analisando o
ponto critico na regido forjada (0,=186.7 MPa) pelo método da tensdo média constante, o fator
de seguranca minimo é 1,11. Caso seja desconsiderado o fator de correcdo de confiabilidade

conforme discutido na se¢ao 4.3.1, obtém-se um fator de seguranca equivalente a 1,68.

A andlise de fadiga da extremidade menor da Fig. 5.16 utilizando a metodologia FKM
(1993) implementada no FEMFAT resultou em fatores de seguranca de 1,47 em regides brutas da

viga da biela e 2,76 em regides usinadas, que sdo aceitdveis porque considerou-se um fator de
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Maximum Principal Stress

Maximum Principal Stress
Solution

Solution
Type: Maximum Principal Stress Type: Maximum Principal Stress
Unit: MPa Unit: hPa
209.28 Max 2769.9 Max

a
75,833

Figura 5.13: Tensoes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal maior da biela
convencional em maxima velocidade continua (2625 rpm).

confiabilidade para atingir 99,999% de sobrevivéncias.

A andlise de fadiga da extremidade maior também apresentou valores ficiticios proximas aos
parafusos conforme identificado na Fig. 5.17. Desprezando-se estas singularidades, pode-se dizer

que os fatores de seguranca em fadiga sdo aceitaveis: 1,40 em regides brutas da viga e 2,50 em
regides usinadas da biela.
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Figura 5.14: Andlise de fadiga da biela convencional em méaxima poténcia (2100 rpm) para super-
ficies usinadas (esquerda) e forjadas (direita).
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Diagrama de Goodman Modificado Diagrama de Goodman Modificado
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Figura 5.15: Anélise de fadiga da biela convencional em médxima velocidade continua (2625 rpm)
para superficies usinadas (esquerda) e forjadas (direita).

Figura 5.16: Fator de seguranga em fadiga do olhal menor da biela convencional em méxima
poténcia (esquerda) e mdxima velocidade continua (direita).

123



0.000164

11 fps

Figura 5.17: Fator de seguranca em fadiga do olhal maior da biela convencional em méxima po-
téncia (esquerda) e maxima velocidade continua (direita).

5.1.6 Elasto-hidrodinamica

Os resultados da andlise elasto-hidrodindmica da junta do olhal menor da biela da Fig. 5.18
mostram que o PACP de 394,3 MPa ocorreu no momento exato da combustdo a 1107° de angulo
de manivela, quando a espessura de filme de 6leo reduziu a 0,2 ym devido a grande forca de
compressao aplicada neste momento, forcando a mudanga do regime hidrodindmico para o regime
de lubrificacdo marginal. Apesar da elevada pressdo de contato metal-metal, o critério de projeto
da biela convencional foi atendido PACP < Sy-.

A perda de poténcia por atrito atingiu pico de 4063,7 W e uma média de 716,2 W ao longo de
um ciclo completo do motor (720°). Cabe ressaltar que, considerando todas as 6 bielas do motor,
a perda de poténcia nos mancais menores de biela foi de 4297,2 W durante o ciclo de operagdo, o

correspondente a 5,7 cv ou 0,8% da poténcia total do motor.

Da andlise da Fig. 5.19 percebe-se que os elevados valores de pressdo de contato mecanico
ocorreram na extremidade do mancal mesmo com o uso de um perfilamento axial mostrado na Fig.
4.28.
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Pressoes na Junta do Olhal Menor
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Figura 5.18: Resultados de EHL do olhal menor da biela convencional em maxima poténcia (2100
rpm).

125



Pressao Hidrodinamica em 1114° Presséo (Pa)

— 27397 46+008
E |
3.5e+008

E, 17307 :

o — 2e+008

€ 739 | 5 504003
= 2e+008

o -2603

© 1.5e+008
g

5 -12A03 1e+008

ool

B 22603 Se+007

! 0
0 g0 X 180 270 360
Angulo do Mancal [°]
2 0
Presséo de Contato em 1107 Presséo (Pa)

— 27387 : : : £+007
E 4 5e+007
= 17307 48 —4e+007
3 -3 5e+007
c 709748 oor007
= 2.5e+007
o -2503 8
o Je+007
1]

5 12503 8 1.5e+007
o 1e+007
5 2250: 18 5e+006

0

0 a0 180 270 360
Angulo do Mancal [9]

Figura 5.19: Pressdes no olhal menor da biela convencional em méaxima poténcia (2100 rpm).
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Figura 5.20: Pressoes no olhal maior da biela convencional em maxima poténcia (2100 rpm).

Os resultados de EHL da junta do olhal maior da biela mostrados na Fig. 5.21 mostram que
ao contrdrio do olhal menor, este mancal trabalha em regime hidrodindmico mesmo durante o pico
de forca de compressdo devido a combustao porque a minima espessura do filme de 6leo neste
instante (1101°) € de 1 um, consideravelmente maior que a rugosidade da superficie (Rq=0,2 pm),
atendendo o critério de projeto MOFT > 3 R,. O pico de pressdo no filme de 6leo de 161,5 MPa
ocorre no instante em que a manivela estd a 1090°, também devido ao fendmeno da combustao,
que carrega o centro do mancal conforme ilustra a Fig. 5.20. Nao foi selecionado o material da
bronzina, mas existe uma gama de materiais possiveis que atendam ao critério de projeto POF' P
< Sy. Vale lembrar que foi considerado um recobrimento de médulo de elasticidade de 120 GPa,

equivalente a uma liga de Cobre ou Aluminio.

A perda de poténcia por atrito do mancal maior da biela atingiu pico de 2476,3 W e
uma média de 1023,3 W ao longo de um ciclo completo do motor (720°). Cabe ressaltar que,
considerando todas as 6 bielas do motor, a perda de poténcia nos mancais maiores de biela foi de

6139,8 W durante o ciclo de operagio, o correspondente a 8,2 cv ou 1,2% da poténcia do motor.
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Pressdes na Junta do Olhal Maior
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Figura 5.21: Resultados de EHL do olhal menor da biela convencional em maxima poténcia (2100
rpm).
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Figura 5.22: Densidades durante otimizacao da biela otimizada: iteragdo O (esquerda), iteracdo 5
(centro) e iteragcdo 14 (direita).

5.2 Projeto Mecanico Otimizado

5.2.1 Otimizacao Topolodgica

Os resultados da otimizagao topolégica do dominio bi-partido com parafusos determinaram
uma biela cuja viga tem reducdo de massa no centro de simetria mantendo as por¢des distantes
da linha de simetria intactas, conforme ilustra a Fig. 5.22. Percebe-se que a densidade virtual
dos elementos no centro da viga vao reduzindo ao longo das iteragdes do otimizador topolégico a
ponto de zerar e eliminar a vista dos elementos no resultado final, seguindo uma tendéncia muito
parecida aos resultados de otimizacdo da viga (Eq. 4.8) de perfil I aplicada na metodologia de

projeto mecanico convencional.

Ja os resultados considerando o dominio sem parafusos mostram a tendéncia de se vazar a

viga em 2 planos preferenciais, obtendo-se espessuras finas em toda a extensao da biela conceitual
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Relative Material Distribution Relative Material Distribution Relative Material Distribution
TOSCA Structuretopology Optimization Result  TOSCA Structuretopology Optimization Result TOSCA Structuretopology Optimization Result

Relative Material Value Relative Material Value Relative Material Walue

| Frame: 1/16 Frame: B/1& I Frame: 16/16
Optimization Step 0 - Original Model Optimization Step 7 Optimization Step 15

Figura 5.23: Densidades durante otimizacdo da biela conceitual - iteragdo 0 (esquerda); iteragdo 7
(centro) e iteracdo 14 (direita).

conforme vé-se na Fig. 5.23.

A suavizacao dos contornos da Fig. 5.24 permite uma melhor vizualiza¢do da geometria dos
vazamentos, indicando que o posicionamento do furo principal de vazamento € muito proximo a
extremidade maior da biela. Percebe-se a presenga de um pequeno furo préoximo a extremidade me-
nor que foi desconsiderado na interpretacdo mostrada na Fig. 5.26. J4 a suavizacdo dos contornos

da biela conceitual na Fig. 5.25 indica remog¢do de material ao longo de toda a viga.
5.2.2 Modelo CAD Tridimensional

A interpretacdo das geometrias otimizadas por meio do Método de Otimizagao Topoldgica
resultou em bielas com vazamentos na regido da viga. Ambas bielas violaram o critério de projeto
de flambagem conforme mostram as Figs. 5.27 e 5.28. A biela vazada com parafusos apresentou
cargas criticas de flambagem F.., = 5301,7 kN e F,,, = 2628,3 kN violando portanto o
critério P..x > 20F},;,, enquanto a biela conceitual sem parafusos apresentou cargas criticas de
flambagem P, = 1530,6 kN e P, = 5833,9 kN, violando portanto o critério P,y > 5Fp.

Nao foi possivel determinar a carga .., da biela conceitual pois outros modos de flambagem no
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Figura 5.25: Suavizacdo do resultado da biela conceitual (iteragdo 14).
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Figura 5.26: Andlise de massa das bielas vazada (esquerda) e conceitual (direita)

plano YY foram calculados associados as suas colunas delgadas. Em virtude da agressividade
da biela conceitual sem parafusos quando aplicada em motores de caminhio de trabalho pesado,

decidiu-se prosseguir com o desenvolvimento da geometria da biela com parafusos.

A biela vazada com parafusos apresentou massa igual a biela projetada por meios convenci-
onais, porém com CG melhor posicionado a uma distancia de 80,9 mm do centro do furo maior, ou
seja, 3,3 mm mais baixo que o CG da biela convencional. Apesar da massa atender ao critério de
projeto Log < %L, outros critérios de projeto de flambagem, tensdes e fadiga foram drasticamente
violados conforme mostram as Figs. 5.27, 5.29 e 5.30. Percebe-se que a existéncia do furo de vaza-
mento da viga causa uma descontinuidade na estrutura que decompde os deslocamentos axiais em
deslocamentos laterais, causando um aumento de tensdes local e reduzindo drasticamente a carga
critica de flambagem da biela, quando comparada a biela convencional (Fig. 5.2) e finalmente,
violacdo do critério de fadiga. Consequentemente, como acdo corretiva, foi removido o furo de
vazamento da biela e feito um retrabalho para o ajuste da massa, resultando na biela mostrada na

Fig. 5.31 cuja massa € 210 g menor que a biela convencional, apesar da remog¢ao do vazamento.
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C: Linear Buckling [ANSYS)
Tatal Deforrmation 2
Type: Taotal Defarmation
Load Multiplier: 2628.3
Unit: rmm
Tirne: 2628.3

1.0016 Max
0.89033
077304
066775
0.556 45
0.44517
0.33388
0.22259
0.1113
9.1079e-

C: Linear Buckling [AMSYS)
Total Deformation 3

Type: Total Deformation
Load bultiplier: 5301.7
Unit: rarm o
Tirme: 53017

1.0053 Max',
0.90902
0.61271
0.7164

0.62009
0,52377
0,42746
0,33115
023434
0.13853

Figura 5.27: Modos de flambagem da biela vazada

C: Linear Buckling [ANSYS)
Total Deformation 2

Type: Total Defarmation
Load kultiplier: 1530,6
Unit: mm
Time: 1530.6

1.0001 Max
0.88899
077788
0.666TE
0.55564
— 0.44452
0.3334

022228
011116
4.5324e-

C: Linear Buckling (ANSYS)
Tatal Deformation 3

Type: Total Deformation
Load Multiplier: 5833.9
Unit: rirn
Tirme: 5833.9

1.0027 Max
0.59144
078016
0.66383
0.5576
0.44632
0,33303
0.22377
011249
0.0012106

Figura 5.28: Modos de flambagem da biela conceitual
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Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress

Tracao Tracao
Type: Maximurm Principal Stress Type: Maximum Principal Stress
Unit: MPa Unit: MPa

498.1 Max 2347.7 Max
400 140

334.17 117.5

268.33 95

202.5 72.5

4 136,67

Figura 5.29: Tensdes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal maior da biela
vazada em maxima poténcia (2100 rpm).

Diagrama de Goodman Modificado Diagrama de Goodman Modificado
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Figura 5.30: Andlise de fadiga da biela vazada em méxima poténcia (2100 rpm) para superficies
usinadas (esquerda) e forjadas (direita).
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Figura 5.31: Andlise de massa da biela projetada pelo método otimizado

5.2.3 Elementos Finitos

FEA Linear

A andlise flambagem linear da biela otimizada resultou em cargas criticas de flambagem de
P, = 14175 kN e P,,, = 2744,7 kN conforme a Fig. 5.32. Nota-se que a biela projetada
pela metodologia atende aos requisitos de projeto P..x > 20F,,;, € P..y > 5F,,;, € supera a biela

convencional neste requisito.

FEA Olhal Menor

De uma forma geral, os resultados da andlise de Elementos Finitos da biela otimizada foram
muito similares aos da biela convencional, portanto, pode-se concluir que as anélises tem correla-
cdo com a fisica do problema de contato com folga e com os resultados de outros autores como
BRABEC et al. (2004) e LONDHE et al. (2009).
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C: Linear Buckling (ANSYS) C: Linear Buckling (ANSYS)
Total Deformation 2 Total Deformation 4

Type: Total Deformation Type: Total Deformation
Load Multiplier: 2744.7 Load Multiplier: 14175

Unit: mm Unit: mirn

Tirme: 27447 Tirne: 14175
1.0019 Max 1.0002 Max
0.89056 0.89874
0.77924 0.7973
0.66792 0.69586
0.55686 0.59442
0.44528 0.49297
033396 0.39153
0.22264 0.29009
0.11132 018865
2.4097e-7 My 0.087204 Min

Figura 5.32: Modos de flambagem da biela otimizada

C: Compressao D: Tracao C: Compressao D: Tracao
BIELA, Total Deformationd@2 LOORPM BIELA, Total Deformation@2 LOORPM BIELA_Tatal Defarmation@2625RPM BIELA, Total Deformation@2625RPM
Type: Total Deformation Type: Total Deformation Type: Total Deformation Type: Total Defarmatio
Unit: mm Unit: mm Unit: mmm Unit: mm
Tirne: Tirne: 4 Time: 3 Time: 5
034229 Ma 0.13393 Max 0.088004 Ma 0.17623 Max
0.33 0.06 0.087 01
028571 0.0525 0.076125 0.0875
0.24143 0,045 0,06525 0.075
0.19714 0.0375 0.054375 0.0625
0,15286 0.03 0.0435 0.05
0,10857 0.0225 0.032625 0.0375
0.064286 0.015 0.02175 0.025
0.02 0.0075 0.010875 0.0125
0 Min 0 Min 0 Min 0 Min

Figura 5.33: Deslocamentos do olhal menor da biela otimizada a 2100 rpm e 2625 rpm (Escala
50x).
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C: Compressao D: Tracao C: Compressao D: Tracao
BIELA, Equivalent Stress@2100RPM BIELA Equivalent Stressi@2 100RPM BIELA_Equivalent Stress@2625RPk BIELA_Equivalent Stress@2625RPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress Type: Equivalent {von-Mises) Stress Type: Equivalent (von-Mises) Stress Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MP3 Unit: MPa = Unit: MPa Unit: MP3

Tirme: 5 Tirne: 4 Tirne: 3 Time: 5

343.29 Max 137.11 Max 42.793 Max 213.99 Max

0.00089202 Min 9.472e-5 Min 9.306e-5 Min

Figura 5.34: TensOes equivalentes de von Mises do olhal menor da biela otimizada a 2100 rpm e
2625 rpm.

Adicionalmente, cabe uma anélise dos resultados de pressdao de contato das Fig. 5.35 e Fig.
5.39 que mostram uma reducdo considerdvel dos picos de pressdo de contato mecanico da biela
otimizada quando comparada a biela convencional (Figs. 5.5 e 5.8). Essa reducdo de pressao
de contato pode ser explicada pela maior elasticidade da viga da biela otimizada devido a suas

espessuras bastante finas quando comparados as espessuras da viga da biela convencional.

FEA Olhal Maior

5.2.4 Fadiga

Os resultados da andlise de fadiga da biela otimizada demonstram que o critério de fadiga foi
atendido com folga em ambas metodologias de cdlculo: a americana de NORTON (2004) (Figs.
5.44 e 5.45) e alema de FKM (1993) (Figs. 5.46 e 5.47). Vale novamente ressaltar que em ambas
as metodologias foram considerados fatores de correcdo de confiabilidade da biela para 99,999%

de probabilidade de sobrevivéncia.

5.2.5 Elasto-hidrodinamica

Os resultados da andlise de EHL da biela otimizada das Figs. 5.48 e 5.50 mostram que as
pressoes obtidas nos mancais desta biela sdo consideravelmente menores quando comparadas a bi-

ela convencional. Novamente, isso é explicado pela menor rigidez da viga da biela otimizada, uma
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C: Compressao D: Tracao

Pressure@2 LOORPM Pressure@2 LOORPM
Type: Pressure X
s T}f?e. Pressure
Titers Unit: bPa
Tirne: 4
217.54 Max |
200
is S - 3;5.338 Max
150 : .
125 El
pili} 33
i ' 21
50 4
25 : : 2L
0 Min 15
1
3
0 Min
C: Compressao D: Tracao
Pressure@2625RPM Pressure@2625RP M
Type: Pressure .
Limic: MPa T}fpe. Pressure
Time: 3 Unit: hMPa
Time: 5
57.504 Max
0 88.483 Max
43,75 0
ETS)
1135 6125
25 525
18.75 43,75
125 15
6,25
0 Min 26,23
175
3,75
0 Min

Figura 5.35: Pressoes de contato no olhal menor da biela otimizada a 2100 rpm e 2625 rpm.

D: Compressao C: Tracao D: Compressao €: Tracao
BIELA, Total Defarmation 2L00RPK  BIELA Total Deformation_2100RPK  BIELA Total Deformation_2625RPM  BIELA, Total Deformation_2625RPM
Type: Total Defarmatian Type: Total Deformation Type: Total Deforrmation Type: Total Defarmation
Unit: mm Unit: mm Unit: mm Uit mm
Titre: 5 Tirne: 4 Time: 3 Time: 5
043747 Max 0.21465 Max 0.31309 Max 0.25823 Max
0.25 0.1 0.12 0.19
021875 0.0875 0105 016625
: 0.075 .08 0.1425
e 0.0625 0.075 0.11875
0.15625 s o e
il 0.0375 i ide 0.07125
0.09375 - 0.03 ! e
00827 0.0125 - 0.02375
i ' 0 Min
0.03125 0 Min e
0 Min

Figura 5.36: Deslocamentos do olhal maior da biela otimizada a 2100 rpm e 2625 rpm (Escala
50x%)..
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D: Compressao C: Tracao
BIELA,_Equivalent Stress_2 LOORPRA BIEL&_Equivalent Stress_2 LOORPR
Type: Equivalent fuon-hises) Stress Type: Equivalent (von-bdises) Stress

Unit: bPa Unit: b4Pa
Tirme: & Tirne: 4
2020.2 Max 2028.1 Max
550 530
480 480
410 410
340 340
210 270
200 200
130 130
il 60
0.043307 Min 0.0099295 Min
D: Compressao C: Tracao

BIELA_Equivalent Stress_2625RPR
Type: Equivalent feon-Mises) Stress
Unit: kPa
Tirme: 3

BIELA_Equivalent Stress_2625RPM
Type: Equivalent fvon-hdises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 5

2020.5 Max
550
480
410
I 340
< 270
200
130
fill
0.0085195 Min

2053.1 Max
550
480
410
{ 340
21
200
130
1]

0.013901 Min

Figura 5.37: Tensoes equivalentes de von Mises do olhal maior da biela otimizada a 2100 rpm e
2625 rpm.
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C: Tracan
Pressure@2 100RPM
Type: Pressure
Unit: MPa

Tirme: 4.

- 430 Max
350
310
27
230
1490
150

C: Tracao
Pressure@2625RPM
Type: Pressure
Unit: MPa

Tirne: 5

387.77 Max
350
ER L]
m

Figura 5.38: Pressoes de contato na junta de separacdo da biela otimizada a 2100 rpm e 2625 rpm.
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D: Compressao C: Tracao

Pressure@d L00RPM Fressure@z L00RPM
Type: Fressure Type: Pressure
Unit: MPa Unit: MPa

Time: 5 Tirne: 4

39.917 Max

D: Compressao C: Tracao
Pressure@2625RPM Pressure@2625RPR
Type: Pressure Type: Pressure

Unit: MPa Unit: MPa

Time: 3 Tirne: 5

33.442 Max 54.682 Max

Figura 5.39: Pressoes de contato no olhal maior da biela otimizada a 2100 rpm e 2625 rpm.

Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress
Type: Maximum Principal Stress Type: Maxirum Principal Stress
Unit: MPa = Unit: MPa

82.375 Max
EEiA
1}
375
47
EL
26
155
5
-98.453

Figura 5.40: Tensoes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal menor da biela
otimizada em maxima poténcia (2100 rpm).
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Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress
Type: Maximurm Principal Stress Type: Maximum Principal Stress
Unit: MPa Unit: MPa

105.79 Max 111.89 Max

Figura 5.41: Tensdes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal menor da biela
otimizada em maxima velocidade continua.

Maximum Principal Stress Maximum Principal Stress

Solution Solution
Type: Maximum Principal Stress Type: Maximurm Principal Stress
Unit: MPa :

Unit: MPa

432.52 Max

2522.6 Max
140

-386.41 Min

Figura 5.42: Tensdes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal maior da biela
otimizada em mdaxima poténcia (2100 rpm).
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Figura 5.43: TensOes alternadas (esquerda) e médias (direita) de fadiga no olhal maior da biela
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otimizada em méxima velocidade continua (2625 rpm).
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Figura 5.44: Anélise de fadiga da biela otimizada em maxima poténcia (2100 rpm) para superficies

usinadas (esquerda) e forjadas (direita).
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Figura 5.45: Anélise de fadiga da biela otimizada em méxima velocidade continua (2625 rpm) para
superficies usinadas (esquerda) e forjadas (direita).
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Figura 5.46: Fator de seguran¢a em fadiga do olhal menor da biela otimizada em méxima poténcia
(esquerda) e maxima velocidade continua (direita).

0.00047 . g 0.000137

10 fps 5 fps

Figura 5.47: Fator de seguranca em fadiga do olhal maior da biela otimizada em maxima poténcia
(esquerda) e maxima velocidade continua (direita).

144



vez que suas espessuras sao diminutas. Um ponto interessante a ser observado € a relacdo contradi-
téria da espessura do filme de 6leo: apesar de se observar uma redugdo considerdvel do parametro
POFP da biela convencional para a biela otimizada, o parametro MOFT também apresentou uma
redugdo considerdvel. A primeira vista, estes resultados parecem incoerentes, porém, apés uma
andlise mais profunda pode-se concluir que: apesar da biela otimizada ter uma espessura de filme
reduzida devido a concentragdo da passagem de forcas compressivas ao longo das espessuras fi-
nas de sua viga, este efeito € compensado pela maior elasticidade de sua viga que acaba cedendo

elasticamente, reduzindo as pressdes no mancal.

A perda de poténcia por atrito do mancal menor da biela otimizada é consideravelmente
reduzida quando comparada a biela convencional. A perda poténcia média ao longo de um ciclo
completo do motor (720°) do mancal menor da biela otimizada foi 642,6 W e de seu mancal maior
foi 1019,7 W. Portanto, considerando as 6 bielas do motor, a perda de poténcia nos mancais menores
de biela foi de 3855,9 W ou 5,2 cv, enquanto a perda de poténcia nos mancais maiores foi de 6118,1
W ou 8,2 cv. Finalmente, quando comparada a biela convencional, a biela otimizada apresenta 10%

menor perda de poténcia por atrito nos mancais menores.

5.2.6 Otimizacao de forma

O resultado apds a otimizagdo de forma indicou que os raios de transicdo da viga para a
extremidade maior da biela deveriam ser suavizados. A Fig. 5.52 indica a regido antes e ap0s a

otimizac¢do de forma;

5.2.7 Analise de sensibilidade

Uma andlise de sensibilidade foi executada para o entendimento do perfilamento micro-
geométrico axial do mancal menor das bielas, conforme Fig. 5.53. Os resultados mostram que
pequenos alivios do centro do mancal para a extremidade causam a violacdo do critério de projeto
PACP < Sy. Finalmente, conclui-se que um perfil na forma de um barril convexo de alivio total

de 30 pm € suficiente para viabilizar o critério de projeto mencionado.
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Figura 5.48: Resultados de EHL do olhal menor da biela otimizada em maxima poténcia (2100
rpm).
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Pressoes na Junta do Olhal Maior
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Tabela 5.1: Resumo dos resultados.

Resultado Convencional || Otimizada || Diferenca

Massa 6,83 kg 6,62 kg -3,1%

CG 84,23 mm 82,79 mm -1,7%

Massa oscilante da biela 2,20 kg 2,05 kg -6,7%
Massa rotativa da biela 4,63 kg 4,57 kg -1,3%
Carga de Flambagem XX 1794,1 kN 27447 kN +53,0%
NBx 5,2 8,0 +53,0%

Carga de Flambagem YY 13613 kN 14175 kN +4,1%
NB, 39,5 41,1 +4,1%

S F do Olhal Menor 1,47 1,41 -4,1%

SF do Olhal Maior 1,40 1,40 0%

Tensao no Olhal Menor 130,8 MPa 137,1 MPa +4,8%

Tensao no Olhal Maior >550 MPa >550 MPa 0,0%
Pressao residual na Junta 36,3 MPa 41,9 MPa 15,4%
POFP do Olhal Menor 372,5 MPa 336,1 MPa -9,.8%
PACP do Olhal Menor 394,3 MPa 322,2 MPa -18,3%
POFP do Olhal Maior 161,3 MPa 125,8 MPa -22,0%
MOFT do Olhal Maior 0,99 um 0,56 um -43,4%
Perda de Poténcia no Olhal Menor 42972 W 38559 W -10,3%
Perda de Poténcia no Olhal Maior 6139,6 W 6118,1 W -0,4%
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6 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A execug¢do do projeto mecanico de uma biela automotiva Diesel seguindo a metodologia
convencional descrita resultou em uma biela de 6,83 kg, superando em 6% critério de projeto (1,
<= 7,260 kg), ou seja, a biela convencional é 430 g mais leve que o conjunto pistao e pino. Cabe
ressaltar que o material utilizado para a otimizac@o da relacdo drea por momento de inércia da viga
foi 0 ago C-70 que mostrou ser uma solugdo vidvel de baixo custo para uma nova biela de um motor

15L com 26% maior pico de pressao de combustio e 13% maior poténcia que a geracao atual.

Além da contribuicao do trabalho em descrever o método de projeto convencional de uma
biela para motores de combust@o interna automotivos operando em ciclo Diesel baseado em cri-
térios de projeto, foi apresentada uma metodologia alternativa, baseada em métodos modernos de
otimiza¢ao matematica que resultou em uma biela com vérias vantagens em relagcdo a biela con-
vencional. A massa da biela otimizada € 6,62 kg, 210 g mais leve que a biela convencional e 8.8%
menor que a massa do conjunto pistdo e pino. Além desta vantagem, a biela otimizada apresenta
melhor desempenho dos mancais hidrodindmicos, com menores pressdoes de contato € menores
perdas por atrito que indicam que a durabilidade e consumo de combustivel podem ser melhores
comparados aos de uma biela convencional. Finalmente, estas vantagens podem se traduzir em

uma reduc¢do de custo de compra, operacao e manutencao do motor.

O esforco empregado no célculo de fadiga utilizando-se diferentes metodologias permitiu
concluir que a metodologia americana descrita por NORTON (2004) € suficiente para o projeto
de bielas automotivas seguindo filosofia de vida infinita utilizando abordagem SxN, ao passo que a
metodologia alema de FKM (1993) traz novas oportunidades de otimiza¢do, uma vez que os fatores
de seguranca calculados (1,40 a 1,47) foram muito superiores ao critério de projeto (SF' > 1,1).
Portanto, para trabalhos futuros, recomenda-se a verificacdo experimental da metodologia alema

no projeto de bielas, colocando a prova o efeito do gradiente de tensao.

Ap6s experiéncia adquirida no trabalho, pode-se dizer que a determinacio da confiabilidade
da biela é o desafio principal para o projeto mecéanico considerando a redu¢do de massa deste
componente. Neste trabalho foi assumida uma confiabilidade de 99,999% e consequentemente,
aplicado o fator C,p,p = 0,659 para a corre¢io do limite de fadiga assumindo-se um desvio padrdo
méaximo de 8%. Desta forma, foi estabelecido o critério de projeto de fadiga como SF' > 1,1.
Alternativamente, caso seja eliminando o fator de confiabilidade da anélise de fadiga, o critério de

engenharia equivalente SF > 1,67 pode ser considerado. E sugerida uma verificacio deste fator
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de confiabilidade através de testes acelerados em trabalhos futuros.

Concluiu-se que a solucao 6tima de uma viga de perfil I aplicada em bielas automotivas €
aquela em que suas dimensdes externas sao as maximas possiveis (H e ) ao passo que as espes-
suras devem ser as minimas possiveis (b e t). Ambas otimizagdes paramétrica da viga e otimizacao
topoldgica da biela indicaram esta tendéncia, sugerindo que bielas com viga vazada seriam Oti-
mas estruturas. Porém, ao verificar-se as solu¢des vazadas por modelos de elementos finitos de
flambagem, tensdes e fadiga, pode-se dizer que o vazamento da viga gera uma descontinuidade
que inviabiliza o atendimento dos critérios de projeto atuais de flambagem e fadiga. Portanto,
recomenda-se para trabalhos futuros, o desenvolvimento de algoritmos de otimizacdo topoldgica
que maximizem as cargas criticas de flambagem e considerem os modos de flambagem da estrutura,

de forma similar a otimizacao de frequéncias naturais € modos.

O modelamento numérico e consequente otimizacdo da biela foi desafiador devido a dois
fatores principais: comportamento dinamico complexo e efeitos ndo lineares dos pares contato
haste/capa, parafuso/haste e parafuso/capa. Este desafio foi contornado através do uso diversos
modelos numéricos: um modelo FEA estatico nao linear do olhal menor; um modelo FEA estatico
nao linear do olhal maior; um modelo FEA estatico para otimizacdo topoldgica e finalmente, um
modelo FEA dindmico para andlise de EHL com a hipétese de que a biela € continua sem os conta-
tos haste/capa, parafuso/haste e parafuso/capa. Para trabalhos futuros, indica-se a unificacdo destes
modelos através de um modelo FEA dindmico considerando os contatos ndo lineares haste/capa,

parafuso/haste e parafuso/capa incluindo o efeito da forca de montagem dos parafusos.

Uma conclusdo surpreendente deste trabalho € que bielas com viga de elementos de fina es-
pessura podem reduzir as pressdes de contato nos mancais, devido a sua maior elasticidade. No
entanto, deve-se atentar para as minimas espessuras de filme de 6leo que podem ser contradito-
riamente menores devido ao efeito da elasticidade, possibilitanto maior contato metal-metal que
podem demandar usinagens adicionais para diminuir a rugosidade da superficie de deslizamento.
Para melhor explorar esta conclusdo, é recomendada para trabalhos futuros, a integracao das anali-
ses de elementos finitos e de elasto-hidrodindmica para a execugdo de otimiza¢do multidisciplinar

de uma biela.

Outra conclusao importante é que o perfilamento do mancal da extremidade menor da biela
com uma geometria de barril convexo evita o contato de aresta induzido pela flexdo do pino do
pistdao. Portanto, este perfil é recomendado para o projeto de bielas sem bucha, nas quais o contato

de aresta € mais critico devido a auséncia de um elemento de desgaste, usualmente com coberturas
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de menor dureza.

As técnicas de otimizagdo paramétrica, otimizagdo de forma, andlise de sensibilidade e oti-
mizacdo topoldgica sao aplicdveis e aproveitdveis no projeto mecanico de bielas e podem diminuir
os esfor¢os de engenharia para o atendimento dos critérios de projeto. Para trabalhos futuros é
sugerida a aplicacdo de outras técnicas de otimizacao ndo estudadas aqui: otimizacdo genética e

otimizacdo bidnica.

O Método de Otimizagao Topoldgica traz oportunidades no projeto de bielas porque estimula
os engenheiros projetistas a pensarem no limite fisico da geometria do componente e contorna
vicios de projeto como: uso de geometrias anteriores para o desenvolvimento de uma nova biela
(referéncia ou baseline), repeticdo de solucdes anteriores e uso de relagdes historicamente bem
sucedidas (largura/espessura, raios tangentes etc). No entanto, langca novos desafios como a inter-
pretacdo da geometria e um bom entendimento do desempenho da nova estrutura em relagdo aos
critérios de projeto atuais. Neste trabalho, o método resultou em uma viga vazada que na aplicagdo
automotiva Diesel de trabalho pesado € invidvel devido aos critérios de projeto de flambagem e
fadiga atuais. Desta forma, indica-se o uso do método de otimizacao topoldgica somente em fases

conceituais do projeto mecanico de novos produtos.
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APENDICE A Resultados FEA

A Fig. A.1 mostra o resultado das tensdes equivalentes de von Mises no olhal menor da biela
convencional em todas as condi¢des de operacao estudadas: maximo torque (1000 rpm), maxima
poténcia (2100 rpm), maxima velocidade continua (2625 rpm) e médxima velocidade intermitente
(3150rpm).

A Fig. A.2 mostra o resultado das tensdes equivalentes de von Mises no olhal maior da biela
convencional em todas as condi¢des de operacdo estudadas: maximo torque (1000 rpm), méxima
poténcia (2100 rpm), maxima velocidade continua (2625 rpm) e méxima velocidade intermitente
(3150rpm).

A Fig. A.3 mostra o resultado das tensdes equivalentes de von Mises no olhal menor da biela
otimizada em todas as condi¢des de operacdo estudadas: mdximo torque (1000 rpm), maxima
poténcia (2100 rpm), maxima velocidade continua (2625 rpm) e méxima velocidade intermitente
(3150rpm).

A Fig. A.4 mostra o resultado das tensdes equivalentes de von Mises no olhal maior da biela
otimizada em todas as condi¢des de operacdo estudadas: mdximo torque (1000 rpm), maxima
poténcia (2100 rpm), méxima velocidade continua (2625 rpm) e maxima velocidade intermitente
(3150rpm).
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C: Compressao
BIELA_Equivalent Stress@LODORPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: bPa
Tirme: &

376.4 Max
325
284
43
202
151
120
79

38

0.0019406 Min

C: Compressao
BIELA_Equivalent Stress@2100RPM
Type: Equivalent (van-Mises) Stress
Unit: MPa
Time: 3

396.33 Max

10

ao.o01
40.002
0.0018316 Min

C: Compressao
BIELA, Equivalent Stress@2625RPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Tirne: 3

50.826 Max

0.0001911 Min

C: Compressao

BIELA_Equivalent Stress@3150RPM
Type: Equivalent (on-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 4

62.207 Max

Figura A.1: Tensdes equivalentes de von Mises no olhal menor da biela convencional.

D: Tracao

BIELA_Equivalent Stress@ LOOORPM
Type: Equivalent {eon-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 2

46.72 Max

2.5608e-5 Min

D: Tracao
BIELA Equivalent Stress@2100RPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 4

130.77 Max

0.00019456 Min

D: Tracao
BIELA_Equivalent Stress@2625RPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit; bPa
Time: 5

200.78 Max
195
11

D: Tracao
BIELA_Equivalent Stress@3 150RPRA
Type: Equivalent fvan-Mises) Stress
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D: Compressao C: Tracao
BIELA,_Equivalent Stress_1000RPM BIELA, Equivalent Stress_LOOORPM

Type: Equivalent fvon-kises) Stress Type! Equivalent fvon-hdises) Stress
Unit: kAPa Unit: kP2

Time: & Tirne: 3
2379.1 Max 2386.4 Max
550 350
480 480
410 410
— 340 340
4 270 270
200 200
130 130
60 1]
0.025947 Min 0.00083062 Min
D: Compressao C: Tracao
BIELA_Equivalent Stress_2 LODRPR BIELA_Equivalent Stress_2100RPM

Type: Equivalent {van-Mises) Stress
Unit: MPa

Type: Equivalent (won-Pises) Stress
Unit: MPa

Tirne: 5 Tirne: 4
2379.9 Max 2438.6 Max
550 550
480 4a0
410 410
340 40
270 270
200 200
130 130
80 60
0.021737 Min 0.009778 Min
D: Compressao C: Tracao
BIELA _Equinalent Stress_2625RPR BIELA_Equivalent Stress_2625RPR

Type! Equivalent fvon-Mises) Stress
Unit: hPa

Type: Equivalent fvon-Mises) Stress
Uriit: MPa

Time: 3 Time: 5

2383.3 Max 2468 Max

550 550

480 480

410 410

40 340

270 270

200 200

130 130

a0 1]

0.010637 Min 0.016367 Min
[: Compressan C: Tracao
BIELA,_Equivalent Stress_31SORPM BIELA_Equivalent Stress_3150RPR

Type: Equivalent feon-Pises) Stress
Unit: hAPa

Type: Equivalent fvon-Mises) Stress
Unit: MPa

Tirne: 4 Tirne: &
2382.7 Max 2498.7 Max
330 550
480 430
410 410
340 340
270 270
200 200
130 130
ol i}
0.016214 Min 0.028162 Min

Figura A.2: Tensdes equivalentes de von Mises no olhal maior da biela convencional.
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C: Compressao D: Tracao

BIELA_Equivalent Stress@ LI0ORPM BIELA,_Equivalent Stress@ LODORPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: bPa Unit: MPa
Time: 6 Tirme: 3

363.06 Max 35.267 Max

220 2

280 28

240 4

200 20

160 16

120 12

a0 &

40 4

0.00094474 Min 1.2415e-5 Min

C: Compressao D: Tracao
BIELA,_Equivalent Stres:@2 L00RPM BIELA_Equivalent Stress@2100RPM
Type: Equivalent fvan-Mises) Stress Type: Equivalent (van-Mises) Stress
Unit: MPa Unit: MPa
Tirrieis Time: 4
343.29 Max 137.11 Max
320 128
280 112
240 96
200 #0
160 64
120 4
80 2
0 16
0.00089202 Min 9.472e-5 Min
C: Compressao D: Tracao
BIELA_Equivalent Stress@2525RPM BIELA, Equivalent Stress@2625RPM
Type: Equivalent (von-Mises) Stress Type: Equivalent fion-Mises) Stress
Unit: MPa Unit: MPa
Tirme: 3 Time: 5
42.793 Max 213.99 Max
n 135
33 171
30 147
5 123
Ell 9
15 ]
10 51
5.0001 7
9.306e-5 Min 0.00016641 Min
C: Compressao D: Tracao
BIELA_Equivalent Stress@3150RPM BIELA_Equivalent Stress@3150RP
Type: Equivalent fvon-Mises) Stress Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa Unit: MPa
Tirne: 4 Tirne: &
59.484 Max 300.54 Max
54 21
47 236
9 02
3 168
26 134
19 100
12 66
5 32
0.000134 Min 0.00023956 Min

Figura A.3: Tensoes equivalentes de von Mises no olhal menor da biela otimizada.
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D: Compressao

BIELA,_Equivalent Stress_1000RPM
Type: Equivalent (von-hdises) Stress
s PP

Unit;

Tirne: &

2020.6 Max
550
480
410
340
270

0.051898 Min

D: Compressao

BIELA_Equivalent Stress_2 LOORP I
Type: Equivalent {von-Mises) Stress
Unit: bPa

Tirme: 5

2020.2 Max

550

0.043307 Min

D: Compressao

BIELA,_Equivalent Stress_2625RPM
Type: Equivalent fvon-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 3

2020.5 Max
550
480
410
L 340
| 270
200
130
60
0.

0085195 Min

D: Compressao

BIELA_Equivalent Stress_3150RPk
Type: Equivalent fvon-Mises) Stress

Unit: MPa

Time: 4

2021 Max
550
480
410
340
270

0.018414 Min

C: Tracao
BIELA,_Equivalent Stress_LOOORPKA
Type: Equivalent fvon-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 3

2020.9 Max
550
450
410
340
210
200
130
fill

0.00088207 Min

C: Tracao
BIELA_Equivalent Stress_2 LODRPR
Type: Equivalent {van-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 4

2028.1 Max
550
480
410
340
270
200
130
a0l

0.0099295 Min

C: Tracao
BIELA,_Equivalent Stress_2625RPR
Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: hPa
Time: 5

2053.1 Max
550
480
410
L
270
200
130
a0

0.013901 Min

C: Tracao
BIELA_Equivalent Stress_3150RPM
Type: Equivalent fvon-Mises) Stress
Unit: MPa
Tirne: 6

2077.9 Max
550

0.013896 Min

Figura A.4: Tensdes equivalentes de von Mises no olhal maior da biela otimizada.
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