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Resumo

WINK, Carlos H., Minimizacdo da variacdo do erro de transmissao de pares engrenados atra-
vés da modificacao da superficie dos dentes. Campinas, Faculdade de Engenharia Mecénica,

Universidade Estadual de Campinas, 2007. 210p. Tese (Doutorado)

O ruido gerado pelos sistemas de transmissao de poténcia por engrenagens pode ser incomodo
e algumas vezes inaceitivel para o usuario. Os pares de engrenagens geram um ruido incomodo
ao ouvido humano devido as suas caracteristicas de intensidade e freqiiéncia. Este ruido é pro-
veniente principalmente da irregularidade no movimento transmitido de uma engrenagem para
a outra, que é conhecida como erro de transmissao (ET). A excitacdo proveniente do ET pode
ser reduzida modificando-se a superficie dos dentes. Embora a modelagem matemaética para
o célculo do ET tenha sido bastante estudada, nao se conhece um método eficaz para definir
os parametros 6timos das modificagoes. Os métodos existentes usam procedimentos exaustivos
para a busca da solucao, ou usam procedimentos de otimizagao que podem resultar em mo-
dificacoes de dificil obtencao. Neste trabalho desenvolveu-se um método para determinar as
modificacoes da superficie dos dentes que minimizam a excitacao do ET. No método proposto
as modificagoes sao obtidas resolvendo-se um problema particular de otimizacao de forma com
contato, através de um procedimento iterativo com uma abordagem baseada em critérios de
o6timo. Os valores calculados inicialmente para as modificagoes da superficie sao aproximados
aos obtidos por funcoes pré-definidas, resolvendo um problema de ajuste de curva, através de
um método de programacao seqiiencial quadratica. Isto é feito para assegurar que a solugao
obtida seja simples do ponto de vista de fabricacdo de engrenagens. A verificacdo do método foi
feita através de exemplos numéricos com pares de engrenagens helicoidais com caracteristicas
geométricas distintas. Nos exemplos numéricos estudados, o método se mostrou eficaz para

determinar as modificacoes da superficie dos dentes que minimizam a excitagao do ET.

Palavras-chave: Erro de transmissao, dentes evolventes modificados, otimizacao de engrena-

gens.

vii



Abstract

WINK, Carlos H., Minimization of transmission error excitation of gear pairs through tooth
surface modification. Campinas, Faculdade de Engenharia Mecéanica, Universidade Esta-

dual de Campinas, 2007. 210p. Tese (Doutorado)

Noise that comes from geared systems can be annoying, and in some cases unacceptable by
users of those systems. Gear noise is close to pure tone, presents high amplitude, and its
frequency is near to most sensitive region of human ear. Transmission error (TE) excitation
is recognized as one of the main sources of gear noise and vibration. It is well-known that
TE excitation can be reduced by modifying tooth surfaces. Usually, tooth modifications are
defined based on trial and error methods, or based on existent gear sets. Although there are
some methods to calculate TE, a simple method to define the tooth modifications that mini-
mize the TE excitation is still unknown. Existent methods are based on exhaustive search of
solution, or based on optimization procedures that can end up in non practical solutions. In
this work, an efficient method to determine the tooth profile modification to minimize the TE
excitation was developed. The proposed method defines the optimal modifications by solving
a particular shape optimization problem with contact using an iterative procedure based on
optimal criteria approach. Initial modification results are converted to pre-defined functions
by solving a curve fitting problem using a sequential quadratic programming. This assures a
worthy solution from the practical engineering viewpoint. Three different helical gear pairs
were used to carry out numerical analysis in order to verify the proposed method. The results
of the numerical analysis showed that the proposed method is efficient in solving this kind of
problem. Significant reductions on TE excitation were achieved for all three cases of study.

The optimization procedure can be used as a useful design tool for gear design and development.

Keywords: Transmission error, modified tooth surfaces, gear optimization.
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v coeficiente de Poisson

) angulo de rotacao da engrenagem (rad)

£ angulo de rolamento (rad)

¢ eixo paralelo ao passo do dente da engrenagem de um sistema de coordenadas
local

A desvio angular (rad)

Superescritos

) refere-se a uma distancia em relagao a aresta livre

! refere-se 4 coordenada da placa analoga ao dente

x refere-se & razao entre uma dimensao z e a altura H da placa analoga ao dente

f refere-se a condicao resultante apos a aplicagao da carga

1 refere-se a condigao inicial ou sem carga aplicada

1 engrenagem motora ou pinhao

2 engrenagem movida

a refere-se a um valor obtido analiticamente

b refere-se a deflexdo do dente como um todo

xXViii



r - refere-se ao alivio do perfil no sentido da raiz dos dentes

T - indica a transposta de uma matriz ou vetor

t - refere-se ao alivio do perfil no sentido do topo dos dentes
Subscritos

& - refere-se ao ponto discreto em contato

F - refere-se ao ponto final do alivio no perfil dos dentes

g - refere-se ao raio base da engrenagem

- refere-se ao ponto de inicio do alivio no perfil dos dentes

l - valor longitudinal (mm)

m - refere-se a um valor medido

min - refere-se a uma dimensao minima

n - refere-se ao ponto discreto que nao esta em contato

0 - refere-se ao raio primitivo

P - refere-se a um ponto P na superficie do dente

S - plano transversal

Y - refere-se a um ponto qualquer no perfil de dente
Abreviacoes

CNC - Controle Numérico Computadorizado

ET - Erro de Transmissao

ETL - Erro de Transmissao Longitudinal

MAC - "Modal Assurance Criterion”

PPET - Pico-a-Pico do Erro de Transmissao

PPETL
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Capitulo 1

Introducao

A crescente evolucao tecnologica, que se tem verificado nas tiltimas décadas, deve-se princi-
palmente ao conhecimento cientifico, o qual fornece subsidios para a melhor compreensao dos
fenémenos fisicos, e a evolucao dos recursos computacionais, que permitem a manipulacdo e
processamento de grande volume de dados. Além disso, os recursos para simulacio e testes
sao hoje bem difundidos e auxiliam no projeto e desenvolvimento de novos produtos tornando-
se parte integrada do sistema de desenvolvimento de produtos e tecnologia da maioria das

empresas.

A tecnologia de informagado também tem dado grande contribuicao para divulgagdo e am-
pliagdo do conhecimento cientifico, fazendo com que informacoes neste campo tornem-se dis-
poniveis aos pesquisadores e estudiosos em todas as partes do mundo. Hoje as descobertas

cientificas sao mais rapidamente divulgadas e conhecidas através dos meios eletronicos.

Como conseqiiéncia dentro da area de projeto mecénico, o interesse pelo melhor desempe-
nho dos componentes aumenta, ao mesmo tempo que seu custo e facilidade de obtencao devem
ser mantidos ou melhorados. Neste cendrio, a evolucao dos recursos computacionais tem con-
tribuido para que estes objetivos sejam seguidos. Alguns exemplos disto sao os "softwares” de
CAD ("computer aided design”), que permitem projetar com facilidade novos componentes em
trés dimensoes, proporcionando excelente visualizagao, maior dominio sobre o componente e

eliminando potenciais problemas dimensionais, e os "softwares” de simulagao, como por exem-



plo os aplicativos de calculos por elementos finitos, que tornam possivel avaliar a performance
do produto antes deste ser fabricado e submetido a um teste real. Isto possibilita a otimiza-
¢ao dos componentes, reduzindo as despesas com desenvolvimento e o tempo necessario para

introdugao do produto no mercado.

As engrenagens, quando comparadas a outros componentes, demonstram pouca aplicacao
de novos conceitos. Isto se deve principalmente a alta complexidade do projeto e fabricacao
das engrenagens. A maior evolugdao no projeto de engrenagens tem sido observada na otimi-
zagao de performance quanto a resisténcia e durabilidade deste componente. Os projetos sao
usualmente avaliados quanto a resisténcia a ruptura do dente por fadiga a flexdao e quanto a
resisténcia a fadiga de contato das superficies dos dentes. As empresas que projetam este tipo
de componente utilizam normalmente programas para computador desenvolvidos internamente,
os quais utilizam a formulacao difundida na literatura técnica especifica com fatores ajustados

pela pratica trazida do histérico de desempenho dos projetos e testes realizados.

Este enfoque de projeto voltado para a durabilidade das engrenagens tem sofrido uma
transformacao em func¢ao de novas exigéncias do mercado e da maior competitividade necessaria
a sobrevivéncia das empresas nas economias globalizadas. Atualmente o projeto nao é somente
voltado para a maxima resisténcia. Parte-se do pressuposto que a engrenagem deve ser isenta de
falha durante toda a vida 1til do produto e se buscam outros diferenciais, entre eles o conforto

acustico.

As seguintes situacoes sao apontadas como causas desta maior importancia que se tem dado

a qualidade sonora nos projetos de engrenagens [37, 38|:

e Regulamentacao dos limites de ruido: legislacbes que estabelecem niveis méximos de
ruido para comercializacao do produto. Para os veiculos automotores, por exemplo, assim
como os niveis de emissao de poluentes, também o nivel de ruido gerado pelos veiculos é
limitado. Normas técnicas como a NBR 8433/1984 e a ISO 362/1981 foram criadas para

determinacao do nivel de ruido em veiculos rodoviarios automotores em aceleracao;

e Desconforto aciistico: mesmo o nivel de ruido nao excedendo os limites legais, este pode



ainda incomodar o usuario do produto. Isto pode representar um ponto de diferenciacao

entre produtos similares;

e Limite de ruido estabelecido por contrato de fornecimento: contratos de fornecimento de
engrenagens sao muitas vezes estabelecidos entre o cliente e o fabricante de engrenagens

com critérios de aprovacao dos lotes de producao baseados em niveis prescritos de ruido.

Além disto, o ruido caracteristico de engrenagens é muito préoximo do tom puro e possui
um alto nivel de pressao sonora, onde as freqiiéncias predominantes sao proximas da regiao
sensitiva do ouvido humano [38]. Este tipo de ruido observado nos pares engrenados é chamado
de "whine noise”, ou choro de engrenagem. O choro de engrenagem é causado principalmente
pelo movimento nao uniforme entre as engrenagens devido as irregularidades no contato entre

os dentes engrenados.

As irregularidades no contato entre os dentes resultam em forcas dindmicas nos dentes, as
quais excitam vibragoes nos corpos das engrenagens e nos eixos sobre os quais as engrenagens
estao apoiadas, que por sua vez excitam a carcaca que envolve o sistema de engrenagens.
As paredes da carcaca atuam como auto falantes, irradiando o ruido para fora do sistema, e
atingindo o ouvido do usuério do equipamento [38]. O fluxo de vibragao e ruido de engrenagens

é ilustrado nas figuras 1.1 e 1.2.

A vibragao gerada pelo par de engrenagens pode também excitar outros componentes que
estao acoplados a caixa de engrenagens gerando ruido. Um exemplo disto é o eixo cardan de
veiculos automotores comerciais que estd normalmente conectado a saida da caixa de mudanca

de marchas [85, p.7].

Baseado no fluxo de vibracao e ruido de engrenagens mostrado na figura 1.2 torna-se evi-
dente que uma maneira eficiente para reduzir o ruido é através da reducao da excitacao gerada
pelo engrenamento. Mas para isto é necessario que se entenda a origem da excitacao gerada

pelas engrenagens na transmissao de poténcia.
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Fig. 1.1: Origem do ruido em caixas de engrenagens.
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Fig. 1.2: Fluxo de vibragao e ruido de uma caixa de engrenagens.

A figura 1.3 mostra um par de engrenagens representado através de um modelo torsional

simplificado. No modelo simplificado mostrado na figura 1.3 apenas é considerada a rigidez dos

dentes engrenados. Os outros elementos do sistema, tais como, os eixos e carcaga, assim como

o corpo das engrenagens sao considerados rigidos (ver [67]).
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Fig. 1.3: Modelo torsional simplificado do par de engrenagens.

Na figura 1.3, k,, representa a rigidez do engrenamento, ¢,, 0 amortecimento, e(t) é a fungao
de exitacao do sistema, 6; e 6 sdo os deslocamentos angulares da engrenagem motora e movida,
Ry e Ry sao os raios referentes aos didmetros das engrenagens motora e movida, e I; e [ sao

as inércias das engrenagens motora e movida respectivamente.

A rigidez dos dentes engrenados, k,,, ¢ dada por uma func¢ao nao linear que depende, dentre
outros fatores do niimero de pares de dentes engrenados em cada instante e da posicao de
contato dos dentes. Devido a forma geométrica dos dentes, que é proxima de uma placa de
secao trapezoidal com a base engastada, a rigidez varia ao longo do dente, i.e., a rigidez do

topo dos dentes é diferente da rigidez da base do dentes.

Da teoria geral de engrenagens, sabe-se que o niimero de dentes em contato e a posicao
em contato entre estes dentes varia de forma periédica ao longo do ciclo de engrenamento. O
ciclo de engrenamento pode ser definido como a distancia angular percorrida pelo par de dentes
engrenados equivalente a um passo base da engrenagem, onde o passo base é o perimetro da
circunferéncia de raio base dividido pelo ntimero de dentes da engrenagem [26|. Por exemplo,
em um dado par de engrenagens, pode-se ter em uma certa posi¢ao do ciclo de engrenamento
dois pares de dentes engrenados que resulta em um valor de rigidez do engrenamento, e em
outra posicao pode-se ter apenas um par de dentes engrenados que resulta em um outro valor

de rigidez. Desta forma, torna-se evidente que a funcao de rigidez é nao linear.



Considerando que o par de engrenagens representado pelo modelo mostrado na figura 1.3
esta submetido a uma solicitagao constante, tem-se que a carga transmitida de uma engrenagem
para a outra é distribuida entre os pares de dentes engrenados em func¢ao da rigidez dos dentes.
Quando os dentes sao submetidos a carga ocorrem deflexdes elasticas. Estas deflexdes variam
em funcao da posicao dos dentes em contato. Isto faz com que haja uma oscilagdo periddica

no movimento transmitido da engrenagem motora para a engrenagem movida.

Os desvios geométricos nas superficies dos dentes dos valores ideais podem fazer com que
ocorram irregularidades no contato entre os dentes, resultando em um erro de sincronismo entre
os deslocamentos angulares 0; e 0, (ver figura 1.3) mesmo sem carga aplicada. Estes desvios
geométricos nas superficies dos dentes dos valores ideais podem ser decorrentes dos erros na
fabricacao das engrenagens, ou ainda, introduzidos intencionalmente nas superficies dos dentes.

Esta segunda condicao é discutida mais adiante.

A oscilagdo nas deflexdes dos dentes ao longo do ciclo de engrenamento, assim como as
irregularidades no contato causadas por desvios geométricos nas superficies dos dentes compoem
a func¢ao de deslocamentos representada por e(t) e mostrada na figura 1.3. Esta é considerada

a funcdo de excitagao do sistema [85, p. 6].

A fungdo periddica de deslocamentos representada por e(t) e mostrada na figura 1.3 é
chamada de erro de transmissio (ET) [109, 62, 38]. O ET pode ser definido como o desvio
da posigao real da engrenagem movida em relacao & posicao tedrica que ela deveria ocupar, e

pode ser descrito matematicamente pela equagao (1.1):

e(t) = R1b1(t) — Raba(t) , (1.1)

onde e(t) é o deslocamento longitudinal no instante ¢, R; é o raio da engrenagem motora, Ry
é o raio da engrenagem movida, ¢, e 6 sao os deslocamentos angulares da engrenagem motora
e movida no instante ¢.

O conceito de erro de transmissao foi definido por Harris em 1958 [31]. A relagdo entre o
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erro de transmissao e o ruido dos pares de engrenagens é conhecida ha mais de 20 anos [85,
p.6], sendo que o erro de transmissdo é o principal fator para a geragdo de ruido dos pares
engrenados [38, 85, 109, 62]. Varios trabalhos discutem que a excitagdo proveniente do erro de

transmissao esté relacionada com o ruido dos pares engrenados [85, 68, 6, 14, 38, 86, 37, 109, 62|.

Outros fatores podem contribuir para a excitagio e(t) e para a geragdo de ruido, tais como,
as forcas de atrito entre os dentes em contato, o lubrificante, e bolhas de ar entre os dentes e o
lubrificante. No entanto, estes fatores sdo considerados secundérios para a excitacao e(t) [38,

37, 109, 99).

Uma vez que a origem da excitacgao gerada pelas engrenagens na transmissao de poténcia é
conhecida, entende-se que a reducao da amplitude da excitagao leva a reducao do ruido emitido
pelo par engrenado [85, 68, 38, 37, 109, 62]. Para as questoes de ruido o importante é a variagao
méxima do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento, que representa a amplitude

da excitagdo e(t) [85, p.6].

A amplitude da excitacao do erro de transmissao corresponde & variacao méaxima do valor
do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento, chamado de pico-a-pico do erro de
transmissdo (PPET), que é a diferenca entre o valor maximo e o valor minimo da func¢do do

erro de transmissao ao longo de um ciclo de engrenamento.

A anélise da excitacao proveniente do erro de transmissao pode ser feita também através das
amplitudes das harmonicas da funcao periddica descrita pelo ET. As amplitudes das harmoénicas

do ET podem ser obtidas através da série de Fourier [38|.

Para a reducao do PPET, pode-se utilizar processos de fabricacdo que permitam obter
superficies dos dentes mais proximas das ideais, i.e., maior precisao. No entanto, estes processos

podem implicar em um custo mais elevado para a fabricagdo das engrenagens.

Um outro meio para reduzir o PPET é através da introdugao de modificagoes nas superficies
dos dentes. Estas modificacoes quando apropriadas podem reduzir o PPET, e quando nao sao

adequadas podem resultar em um aumento do PPET e conseqiientemente em maior nivel de
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ruido [38, 68, 65, 91, 104, 74, 93, 51, 40]. Esta estratégia de modificar as superficies dos
dentes foi proposta inicialmente por Walker em 1938 [106] para melhorar o contato entre os
dentes, e aumentar a vida dos pares engrenados. Posteriormente diversos trabalhos analisaram
a influéncia das modificagoes das superficies dos dentes na excitacao proveniente do erro de

transmissao. Estes trabalhos e suas principais contribui¢oes sao apresentados no capitulo 2.

Uma outra razao para se modificar as superficies dos dentes é para evitar que o dente
adjacente ao dente engrenado entre em contato prematuramente. Isto pode ocorrer devido
as deflexoes elasticas dos dentes engrenados sob carga, combinadas ou nao com os erros de
espacamento entre os dentes oriundos do processo de fabricacao. Este fendémeno é chamado de
"tip contact” ou "corner contact”, ou ainda, "edge contact”. O contato prematuro do dente
ocorre fora da posi¢ao ideal de contato, que é o plano de acdo para as engrenagens de dentes
evolventes, e causam impactos tornando-se uma fonte de vibracao e reduzindo a vida do par

engrenado [38].

As irregularidades no contato entre os dentes causadas pelos erros geométricos de fabricacao
e pelas deflexoes elasticas dos dentes podem ser reduzidas através da introdugao de modificagoes

intencionais na superficie dos dentes [38|.

Em geral, as modificagoes intencionais de projeto consistem na remoc¢ao de material na
direcao do perfil, chamada de alivio de topo e alivio de raiz, ou em inglés "tip relief” ou "root
relief" (ver figura 1.4), e também na remocdo de material nas extremidades dos dentes na
dire¢do do passo da hélice, chamada de abaulamento de passo, ou em inglés "lead crown”, esta
ultima aplicada principalmente para compensar erros de alinhamentos dos eixos que suportam

as engrenangens. O abaulamento do passo da hélice é ilustrado na figura 1.5.

As modificagoes intencionais de projeto introduzidas nas superficies dos dentes podem ser
descritas, em geral, por funcoes afins ! ou quadraticas. Portanto, nas situagdes reais, os dentes

das engrenagens deixam de apresentar uma forma evolvente pura [109]. Neste caso, o perfil dos

LChama-se de fungao afim qualquer fun¢do f : ® — R dada por uma lei da forma f(z) = ax + b, onde

a,beR, eab#0.



Perfil modificado

@ (b) ()

Fig. 1.4: Tlustragao dos alivios do perfil evolvente: a) alivio no topo, b) alivio na raiz, ¢) alivios
no topo e na raiz.
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Fig. 1.5: Ilustracao do abaulamento do passo da hélice.

dentes apresenta uma parte puramente evolvente e outra conforme fungoes afins ou quadréticas.

Na figura 1.4 as regides modificadas do dente por funcoes afins ou quadraticas sao ilustradas

com hachuras.

As modificacoes das superficies dos dentes podem ser especificadas em fun¢ao dos erros de
espacamento permitidos e das deflexdes elasticas quando toda a carga é transmitida por um
tinico dente, i.e., deflexdo elastica méaxima [109, 62]. Neste caso, devera existir uma modificagao
ideal para cada nivel de carga ao qual o par engrenado estd submetido. Pode-se adotar como

critério definir as modificagoes com base em um torque nominal ou torque de projeto.

Evidentemente, quando o par engrenado opera fora do torque nominal ocorrem desvios
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do contato. Para torques abaixo do torque nominal, as deflexoes elasticas sao pequenas e
insuficientes para colocar o dente modificado na posicao ideal de contato. Nesta condicao existe
uma perda do contato entre os dentes. Por outro lado, para os torques acima do torque nominal,
as deflexdes podem ser grandes para que ocorra o contato prematuro do dente adjacente ao

dente em contato, i.e., "tip contact”.

Usando a estratégia mencionada anteriormente, as modificacoes podem ser super dimen-
sionadas devido & consideracao da deflexdo elastica méxima. Sabe-se que nas engrenagens a
carga ¢ dividida, ou distribuida, entre os pares de dentes em contato. E ainda, que o niimero

de pares de dentes em contato varia ao longo do ciclo de engrenamento [38].

Além disto, o método mencionado acima permite apenas estimar a amplitude da modifi-
cacdo. Para especificar as modificagoes, é necessario ainda determinar a extensdo da regiao
sujeita a modificagdo, e a funcao a ser usada para descrever a modificacdo ao longo do perfil

(ver figura 1.6).

Amplitude da Extensao
modificagdo do pertil do alivio

Fig. 1.6: Ilustracao da amplitude e extensao do alivio.

Em 1999, Palmer [68] realizou um extenso estudo teorico e experimental sobre as modifi-
cagoes das superficies dos dentes. Ele estudou a influéncia de varios tipos de modificacoes em
engrenagens de dentes retos e helicoidais submetidas a diferentes niveis de torque. Palmer [68|

concluiu em seu trabalho que nao é possivel criar uma regra simples para a aplicacao de mo-
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dificacoes na superficie dos dentes para reduzir o PPET. O PPET varia com a carga aplicada
e com o grau de recobrimento axial 2 e transversal 3. Portanto, nas situacoes reais, os den-
tes das engrenagens deixam de apresentar uma forma evolvente pura [109]. Assim, existem
infinitas combinagoes de graus de recobrimento, extensao do alivio no perfil e amplitude da

modificagdo |68, p.114].

Zg

>

Fig. 1.7: Tlustracao do grau de recobrimento axial.

No ambiente de projeto, a definicio da modificagdo a ser aplicada no par engrenado ¢é feita
em muitos casos de forma arbitraria tomando-se como referéncia as modificacoes usadas em
um par engrenado com bom desempenho de ruido. Em outros casos, usa-se algum programa
computacional para calcular o erro de transmissao com o qual o projetista realiza uma série de
iteragoes considerando varias modificacoes de superficie até que se obtenha um valor de PPET
que ele considera adequado. Portanto, torna-se evidente que a condi¢ao 6tima dificilmente é
obtida, uma vez que as iteragoes no célculo do erro de transmissao ficam restritas a algumas

poucas tentativas e a alguns tipos de modificacoes pré-estabelecidas pelo projetista.

2Chama-se de grau de recobrimento axial a razdo da largura de contato do dente e do passo circular trans-
versal no didmetro primitivo, conforme ilustrado na figura 1.7. O grau de recobrimento axial pode ser calculado

por: g4 = % ,onde Zg = bsen 3,
3Chama-se de grau de recobrimento transversal a razio da extensdo de contato da linha de acdo, Z, e do

passo circular transversal no didmetro de base, py, conforme ilustrado na figura 1.8. O grau de recobrimento

transversal pode ser calculado por: ¢, = pl
g
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Fig. 1.8: Ilustracao do grau de recobrimento transversal.

Por outro lado, as regulamentagoes para niveis de emissao sonora, bem como o nivel de
exigéncia quanto & qualidade sonora por parte do usuério do produto, tém feito com que os
novos desenvolvimentos de pares de engrenagens sejam feitos voltados a este novo cenario. Mas
existe ainda a necessidade de adequacao dos produtos ja desenvolvidos e que se encontram em

7

producao. Esta adequagao é particularmente interessante considerando-se todos os recursos
despendidos com este pares existentes, isto é, os custos e tempo gastos no desenvolvimento
do produto, entre eles aqueles envolvidos com o projeto e com a validacdo, e no processo de
fabricacao, aqueles envolvidos com a elaboragao do processo, com as ferramentas de corte e

dispositivos de fixagao [87].

Coloca-se desta forma a probleméatica tratada neste trabalho. Se por um lado, existe a
necessidade de redugao dos niveis de ruido dos pares engrenados aplicados nos sistemas de
transmissao de poténcia, por outro lado, nao se tem um método eficaz para a determinacao das
modificacoes das superficies dos dentes que possam minimizar a excitagao proveniente do erro

de transmissao, e contribuir assim para a reducao do ruido gerado pelos pares engrenados.

Portanto, torna-se evidente que o desenvolvimento de um método eficaz para determinar as
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modificacoes 6timas das superficies dos dentes para minimizar o PPET é importante do ponto
de vista pratico. Isto possibilitaria reduzir os niveis de ruido gerado por pares engrenados exis-
tentes somente através da modificacao das superficies dos dentes, preservando assim a grande
parte dos recursos ji gastos, e desta forma manter o produto competitivo no seu mercado.
Além disso, procura-se garantir a adequacao dos novos projetos de engrenagens as exigéncias

do mercado quanto ao nivel de ruido.

Com esta motivacao, a proposta deste trabalho envolve o estudo e o desenvolvimento de
um método para determinar as modificacoes na superficie dos dentes que minimizem o erro de
transmissao, assim como a implementagao computacional e a verificagao do algoritmo através

de exemplos numéricos.

O método para determinar as modificacoes das superficies dos dentes para minimizar o

PPET deve:

1. representar o fenémeno fisico de forma adequada;

2. produzir solucoes que sejam viaveis do ponto de vista técnico e econdmico nos ambientes

de fabricacdo de engrenagens; e

3. ser computacionalmente eficiente para que possa ser usado como uma ferramenta de

projeto de engrenagens.

O meétodo desenvolvido e proposto neste trabalho diferencia-se dos métodos conhecidos na
literatura para a determinacdo das modificagoes das superficies dos dentes devido aos trés
fatores mencionados anteriormente. O método desenvolvido usa como base para o calculo do
ET um procedimento desenvolvido pelo presente autor durante o seu trabalho de mestrado, o
qual apresenta resultados considerados mais precisos do que os procedimentos usuais de célculo
do ET (ver [111, 113]). O método desenvolvido otimiza as modifica¢oes baseadas em fungoes pré
estabelecidas pelo usuéario, o que garante uma solucao factivel do ponto de vista de fabricagao.
E finalmente, o método desenvolvido mostrou-se computacionalmente eficiente nos exemplos
numéricos estudados convergindo para a solugao do problema em um niimero satisfatorio de

iteracoes.
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Este trabalho é apresentado da seguinte forma: no capitulo 2 uma ampla revisao da litera-
tura técnica disponivel sobre o assunto é apresentada, resultado da investigacao dos métodos
de otimizacao de forma de aplicacao geral e das estratégias usadas para definir as modificagoes
das superficies dos dentes. No capitulo 3 é apresentado o modelo para o célculo do erro de
transmissdao. Um grande trabalho foi desenvolvido para tornar o modelo analitico adequado a
aplicagao em ambientes de projeto de engrenagens e para viabilizar a implementacao do algo-
ritmo iterativo de otimizacao. No capitulo 4 é relatado o estudo de sensibilidade dos principais
parametros envolvidos no problema. O capitulo 5 mostra os resultados da comparacao entre
os dados obtidos com o modelo analitico proposto no capitulo 3 e dados de medicao do erro
de transmissio. E apresentada também neste capitulo a relacdo entre o erro de transmissio
e o nivel de ruido gerado pelo par de engrenagens. J4 no capitulo 6 é apresentado o método
desenvolvido para a determinacao das modificacoes das superficies dos dentes para minimizar
o PPET. O problema de minimizagao é apresentado, a funcao objetivo e as restricdes do pro-
blema sao estabelecidas, e sao discutidas as estratégias para a solu¢dao do problema, assim como
o procedimento de otimizagao desenvolvido. No capitulo 7 sao apresentados os resultados nu-
méricos obtidos com o método proposto. Os resultados sao analisados e discutidos. Finalmente
no capitulo 8 sdo apresentadas as conclusoes do trabalho e sao dadas sugestoes para futuros

trabalhos nesta linha de pesquisa.
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Capitulo 2

Revisao da literatura

A engrenagem pode ser considerada um dos componentes mais complexos da mecéanica
devido as suas caracteristicas de geometria e cinematica. Ainda assim, as engrenagens sao
largamente usadas nos sistemas de transmissao de poténcia nos mais diversos campos de apli-
cacao devido a sua eficiéncia e confiabilidade. Diante disto, existe na literatura uma grande
quantidade de trabalhos publicados sobre geometria, cinemética, dindmica, resisténcia, ruido e

vibragao das engrenagens.

Como o presente trabalho esta relacionado ao estudo do ruido e vibragao gerado pelas engre-
nagens cilindricas de eixos paralelos e dentes com perfil evolvente, o levantamento bibliografico
foi limitado a este tipo de engrenagem. No entanto, varios dos conceitos e técnicas apresentados

nos diversos trabalhos pesquisados sao aplicaveis também a outros tipos de engrenagens.

Entre as revisoes da ampla literatura disponivel sobre ruido e vibragao de engrenagens,
destacam-se dois excelentes trabalhos publicados em 1988, o trabalho de Ozguven e Houser [67]
que faz uma revisao de 188 trabalhos cientificos sobre os modelos matemaéticos usados na anéalise
dindmica das engrenagens, e o trabalho de Kohler [49] que apresenta uma revisdo historica
através do levantamento de 250 trabalhos publicados sobre engrenagens com énfase em ruido e

vibragao.

Os dentes de engrenagens com perfil evolvente sao muito usados devido a sua facilidade de
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fabricacao, de montagem mesmo em situacdes onde a distincia entre centros apresenta varia-
¢oes, a sua alta eficiéncia, a resisténcia adequada e a transmissao de movimento uniforme. No
entanto, os dentes sofrem deflexoes elasticas quando submetidos a carga, que podem provocar
contato irregular entre os dentes engrenados, causando distirbios no funcionamento das engre-
nagens, seja quanto a uniformidade do movimento transmitido, nivel de vibracao e ruido, ou
quanto a resisténcia ou desgaste dos dentes. Esta irregularidade no contato entre os dentes pode
ser também ocasionada por erros de fabricacao, que causam desvios na forma geométrica dos
dentes em relacao a sua forma teoérica. Para reduzir estes efeitos causados pelas deflexoes dos
dentes, Walker [106] propos, em 1938, modificar a forma evolvente tedrica dos dentes, através
da introducao de alivios nas extremidades dos mesmos. Estes alivios sao usados até hoje e tém

sido objeto de estudos relatados em uma grande quantidade de trabalhos.

De acordo com Walker [106], o alivio no perfil evolvente dos dentes deveria iniciar-se proximo
do didmetro primitivo e com amplitude maxima, tomada no didmetro externo, igual a amplitude
da deflexdo total do par de dentes engrenados sob carga. Em 1958 Harris [31] estudou o
comportamento dindmico das engrenagens de dentes retos considerando diferentes tipos de
alivios no perfil evolvente. Harris [31] também introduziu o conceito do erro de transmissao,
que é usado até os dias atuais para o estudo do ruido e vibragao dos pares engrenados. Ele
usou um modelo matematico com um grau de liberdade para engrenagens retas. Segundo
o seu trabalho, existem trés fontes internas de vibragao: erros de manufatura, variacoes na
rigidez dos dentes e nao linearidade na rigidez dos dentes devido & perda de contato. Ele
considerou a excitagao como periddica e mostrou o comportamento do erro de transmissao
para diversos torques na forma de graficos, onde o eixo das ordenadas é representado pelos
valores longitudinais do erro de transmissao para os diversos valores de torque, e o eixo das

abscissas representado por posicoes no ciclo de engrenamento. Esta forma de representacao do

erro de transmissao é conhecida como mapa de Harris.

Em 1963, Gregory, Harris e Munro [29] confirmaram experimentalmente os resultados ob-
tidos anteriormente por Harris [31]. Neste trabalho o erro de transmissdo foi medido para

diferentes cargas e diferentes modificacoes no perfil dos dentes, e apresentados através do mapa
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de Harris. A principal conclusao apontada neste trabalho foi que o erro de transmissao poderia

ser reduzido através das modificagoes do perfil evolvente.

Desde entao, muitos trabalhos tém dedicado atencao ao estudo das modificacoes do perfil
dos dentes para a reducao do erro de transmissao e conseqiiente reducao do ruido gerado pelos
pares de engrenagens. Estes trabalhos concentram-se basicamente no estudo do tipo e amplitude
das modificagoes, na modelagem do erro de transmissao para tornar possivel a avaliacao das
modificagoes na fase de projeto das engrenagens, e ainda algumas propostas de procedimentos

computacionais para minimizar o erro de transmissao.

Além dos trabalhos que estudaram as modificacoes do perfil evolvente, diversos outros
trabalhos estudaram a influéncia no erro de transmissao devido aos erros de fabricacao das

engrenagens e aos desvios de montagem do par de engrenagens.

Em funcao do grande nimero de trabalhos apresentados sobre o erro de transmissao, alguns
trabalhos publicados dedicaram-se a revisar e resumir as principais conclusoes e recomendagoes
obtidas neste assunto. Entre eles destacam-se os trabalhos de Smith [82], Welbourn [109],

Munro [62] e Houser [38].

O estudo bibliografico dos trabalhos sobre o erro de transmissao, principalmente no que
tange aos procedimentos de modelagem do erro de transmissao estatico, foi feito pelo presente
autor em um trabalho anterior (ver [111]). Desta forma, destaca-se a seguir os trabalhos
pesquisados sobre a reducao do erro de transmissao através das modificacoes da forma da

superficie dos dentes.

O primeiro trabalho dedicado & otimizacao da superficie dos dentes de engrenagens foi apre-
sentado por Conry e Seireg [17], em 1973. Conry e Seireg [17] apresentaram um procedimento
de otimizacao das modificagoes na superficie dos dentes baseado num algoritmo simplex modi-
ficado, que foi originalmente proposto por estes mesmos autores em 1971 [16] para resolver o
problema geral de distribuicao de carga entre dois corpos elasticos em contato. O procedimento
de Conry e Seireg [17] tinha como fung¢do objetivo minimizar a maxima pressiao atuante na li-

nha de contato entre os dentes. Isto foi obtido através da determinagao dos parametros 6timos
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de uma funcao quadratica pré-definida para a modificacao da superficie dos dentes. Conry e
Seireg [17] aplicaram o procedimento proposto em um par de engrenagens de dentes helicoidais
considerando modificagoes somente no passo da hélice das engrenagens para compensar o erro
de alinhamento dos dentes provocado pela deflexao dos eixos. Modificagdes na dire¢ao do perfil
evolvente nao foram consideradas. Nenhuma verificacdo experimental foi feita e nao houve

preocupacao quanto a viabilidade de fabricacao das engrenagens com as modificagdes 6timas.

Tavakoli e Houser [91] publicaram, em 1984, um trabalho de otimizagdo das modificagoes
da superficie dos dentes visando minimizar o erro de transmissao estatico das engrenagens de
dentes retos. O procedimento usou o método complex, que é um método de programagao
linear desenvolvido a partir do método simplex em 1965 por M. J. Box. Neste trabalho de
Tavakoli e Houser [91] a fungdo objetivo era minimizar a soma das amplitudes das trés primeiras
harmonicas do erro de transmissao. Os valores maximos e minimos para cada variavel envolvida
no problema deveriam ser definidos pelo usuario e a fungao objetivo era otimizada com respeito
a cada variavel separadamente. Os tipos de modificacoes foram pré-definidos e limitados as
modificagbes convencionais, tais como os alivios no topo e / ou na raiz dos dentes segundo uma
funcao afim ou quadratica. Os autores justificaram isto afirmando que outras modificagoes
poderiam ser consideradas, mas poderiam ser de dificil obteng¢ao com os processos usuais de
fabricagao. Nao foram consideradas modificacoes na diregao do passo hélice das engrenagens,
e para simplificacao do modelo assumiu-se a carga distribuida uniformemente ao longo da
largura dos dentes. Os autores mostraram ser possivel reduzir o erro de transmissao através
das modificagoes convencionais do perfil evolvente para um dado torque, indicando que deve
existir uma modificacao 6tima para cada torque. Eles sugeriram como seqiiéncia do trabalho
o desenvolvimento de um procedimento de otimizacao que minimize o efeito das alteracoes de

carga no erro de transmissao.

Em 1987, Hu et. al. [42| analisaram a influéncia das modificagoes de perfil no comporta-
mento dinamico de um par de engrenagens de dentes retos. Para isto, usaram um procedimento
de otimizacao cuja funcao objetivo era minimizar o valor médio da aceleracao. O algoritmo de

otimizacao usado no trabalho nao é mencionado e as modificagoes foram limitadas aos alivios
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do perfil evolvente no topo e na raiz dos dentes. Os autores obtiveram reducao de 4 dB(A)

com a aplicagao do procedimento de otimizagao em um par de engrenagens de dentes retos.

Weck e Mauer [107], em 1990, estudaram também a influéncia das modificagoes das superfi-
cies dos dentes quanto a distribuicao de carga e quanto ao comportamento dinamico dos pares
de engrenagens helicoidais. Este trabalho confirmou que a distribuicao de carga e a rigidez do
engrenamento estao diretamente relacionados com as modificagoes das superficies dos dentes,
e que mesmo as modificagoes mais simples, como os alivios do perfil evolvente no topo dos
dentes podem levar a reducoes de ruido. Estudaram ainda o efeito das modificacoes chamadas
de 3D, que sao alivios introduzidos na dire¢ao da linha de contato e rolamento. Segundo Weck
e Mauer [107] este tipo de corregdo poderia ser obtido através de um processo de retifica dos
dentes em maquinas CNC. Os exemplos numéricos mostraram que as modificagoes 3D resul-
tam em menor nivel de ruido. No entanto, nao foram feitas verificagcoes experimentais para a
comprovacao dos resultados, e mesmo as anélise numéricas foram limitadas a um tnico nivel

de torque.

Nesta mesma linha de pesquisa, o trabalho de Beghini et. al. [10] publicado em 2004, propds
um procedimento para minimizar o pico-a-pico do erro de transmissao de engrenagens de dentes
retos através dos alivios no topo dos dentes. Neste procedimento eles assumiram a amplitude
do alivio como um valor préoximo do valor da deflexdo méaxima do par de dentes conjugados
e buscaram, através de um procedimento iterativo, o valor 6timo para o inicio dos alivios. O
procedimento trabalha com valores discretos definidos pelo usuério e repete a rotina de calculo
para cada combinacao de valores das varidveis. O procedimento nao é computacionalmente
eficiente. Nos exemplos numéricos apresentados, cerca de doze horas foram gastas para se
obter a melhor solucdo usando um microcomputador com processador de 2.6GHz e 1GB de
memo6ria RAM. O procedimento é limitado as engrenagens retas e com grau de recobrimento

menor do que dois.

Ja em 1991, o trabalho de Sundaresan, Ishii e Houser [90] apresentou um estudo para
otimizacao robusta das modificacdes das superficies dos dentes visando a reducao do erro de

transmissao de engrenagens helicoidais. O procedimento proposto por estes autores baseou-se
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na otimizacao estatistica usando as técnicas de Taguchi. Foram considerados como fatores de
estudo o inicio da modificacao do perfil evolvente, a amplitude do alivio no perfil, o inicio da
modificacdo no passo da hélice e a amplitude do alivio no passo da hélice. Todos os fatores
de estudo foram considerados em dois niveis (maximo e minimo). Considerou-se ainda, alguns
erros de fabricacdo, tais como, erros de forma do perfil evolvente e erros de alinhamento dos
eixos, e variagoes de operacao, tais como, variacées no torque aplicado. A func¢ao objetivo era
minimizar o valor de uma funcao com a média ponderada do pico-a-pico do erro de transmissao
e um indice de sensibilidade. Usou-se, entao, um arranjo ortogonal L8 para as combinagoes.
Através de um programa computacional para o célculo do erro de transmissao, calculou-se o
pico-a-pico do erro de transmissao para cada combinagao do arranjo L8. A escolha do valor

6timo levou em conta também a sensibilidade as variagoes de fabricacao e de operagao.

O trabalho de Santus, Presicce e Beghini [81], publicado em 2006, para engrenagens de
dentes retos propods o uso de um alivio no topo dos dentes que se inicia com uma funcao
quadratica e segue depois conforme uma funcdo afim. Segundo estes autores esta combinagao
de modificagoes melhora a transicao de contato entre o perfil evolvente e o perfil modificado.
Os parametros 6timos foram determinados através de um procedimento de repeticao do calculo
do erro de transmissao com valores discretos das varidveis do problema, avaliando-se o valor do

pico-a-pico do erro de transmissao.

Outras formas de modificacdo das superficies dos dentes também foram estudas, como
por exemplo, no trabalho de Litvin et. al [56] de 1995, que propds o uso de uma fungio
parabdlica pré-definida para o erro de transmissao. Uma vez definida esta funcao do erro de
transmissao, as modificacoes nas superficies dos dentes necesséirias para gerar aquela funcao
podem ser calculadas. A forma destas modificacoes é caracterizada por dois arcos circulares. No
entanto, para a fabricacao de uma das engrenagens com as modificacoes propostas, é necesséario
uma maquina CNC e cortadores especiais, e a outra engrenagem pode ser obtida através dos
processos e cortadores convencionais. Este trabalho mostrou somente resultados de simulagao

numeérica sem carga aplicada. Nao foram feitas verificagoes experimentais.

Ainda nesta linha, em 2001 Litvin et al patentearam uma forma similar de modificacao das
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superficies dos dentes de engrenagens retas e helicoidais [57]. A modificagao consiste basica-
mente de um abaulamento duplo no perfil do pinhao para gerar um contato concavo-convexo
entre as superficies dos dentes do pinhao e da engrenagem. As curvaturas dos dentes das
duas engrenagens possuem uma pequena diferenca para acomodar as deflexdes das superficies
quando sob carga. Desta forma, o contato entre os dentes se d4 em forma de longas elipses
de contato. Com isto o erro de transmissao assume a forma de uma funcao parabélica, o que
segundo os autores reduz o ruido e vibracao, reduz o deslocamento de contato devido aos erros
de alinhamento, e reduz substancialmente as tensoes de compressao e flexao. Para a fabricagao

de engrenagens com estas modificagoes sao necessarias maquinas CNC.

Existe um grupo de pesquisa formado por pesquisadores de diversas universidades dos Esta-
dos Unidos, Europa e Asia que trabalha nesta linha de fungio parabélica do erro de transmissio.
Em decorréncia disto, diversos trabalhos foram publicados sobre este tipo de modificagao dos
dentes de engrenagens, entre eles os trabalhos de Litvin et al [55], Chen e Tsay [13], Chen et
al [11], Chen e Tsay [12], e Tseng e Tsay [92].

Norman [65], em 1995, apresentou um procedimento para o célculo do erro de transmissao
baseado em ajuste de curvas das deflexoes elasticas dos dentes obtidas através de modelagem
em elementos finitos. Ele usou o método dos coeficientes de influéncia e um método iterativo
para resolver o problema de distribui¢ao de carga entre os dentes. Através deste procedimento,
ele estudou a influéncia de alguns parametros que definem as modificagoes das superficies dos
dentes sob a influéncia de erros de alinhamento de montagem do par de engrenagens. As simula-
¢oes numéricas foram feitas usando um par de engrenagens helicoidais de aplicagao automotiva.
O calculo do erro de transmissao foi obtido para cada condicao estudada repetindo-se o pro-
cedimento de calculo. O valor de pico-a-pico do erro de transmissao estatico foi considerado
para comparacao entre os resultados, que foram apresentados em forma de graficos de contorno
tomando-se dois a dois os parametros estudados. Neste caso, a condi¢ao 6tima para as modifi-
cagoes das superficies dos dentes pode ser obtida através da analise dos gréaficos. Este trabalho
também conclui que as modificagoes do perfil e do passo da hélice devem ser otimizadas para

minimizar o erro de transmissao. No entanto, o trabalho foi limitado as modificagoes conven-
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cionais (alivio de perfil e abaulamento do passo da hélice) e comprovagoes experimentais nao

foram feitas.

Iwase e Miyasaka [43| apresentaram em 1996, o procedimento adotado pela Toyota do Ja-
pao para a determinacao das modificacoes 6timas das superficies dos dentes de engrenagens
automotivas. O método, chamado de método convencional para a determinacdo das modifi-
cagoes dos dentes, previa a fabricacao de engrenagens de teste com algumas poucas variagoes
nas superficies dos dentes. Estas engrenagens eram testadas em uma bancada, na qual o ruido
gerado pelo par engrenado em condigcoes de operacdo era medido. A partir destas medigoes
tragava-se graficos de contorno e se definia a condi¢dao considerada 6tima. O método empirico
era limitado e custoso. Os autores propuseram entao um procedimento de otimizacao baseado
em um método analitico. Neste procedimento os autores dividiram o processo de otimizacao
em duas fases distintas. Na primeira fase eram otimizados os parametros envolvidos com os
erros de alinhamento das engrenagens e na segunda fase eram otimizados os parametros de
forma do dente. A func¢ao objetivo adotada foi a amplitude da primeira harmonica do erro de
transmissdo. A estratégia de otimizagao nao é explicita no trabalho, mas se entende que o erro
de transmissao foi calculado de forma iterativa para varias combinagoes dentro dos intervalos
definidos para cada parametro. Na estudo de caso apresentado, os autores obtiveram reducao
de 4 dB no ruido gerado pelo par de engrenagens através do uso deste procedimento. A con-
clusao do trabalho é que se deve buscar o maior grau de recobrimento real possivel, o que pode
ser obtido através do uso de modificagoes pequenas na curvatura das superficies dos dentes e

através do uso de modificagdes cruzadas (chamadas em outros trabalhos de modificagdes 3D).

Durante seu trabalho de doutorado em 1999, Palmer [68] fez uma extensa pesquisa teorica
e experimental sobre as modificacoes das superficies dos dentes para a reducao do ruido ge-
rado pelas engrenagens de dentes retos e helicoidais. O trabalho foi limitado as modificagoes
convencionais 2D e 3D, tais como, alivios do perfil evolventes no topo e na raiz dos dentes con-
forme funcgoes afins e quadraticas, e ainda, abaulamentos no passo da hélice. Neste trabalho,
Palmer [68] investigou os valores 6timos das modificagoes dos dentes para minimizar o erro de

transmissao. Isto foi feito adotando intervalos de valores para os parametros envolvidos e repe-
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tindo uma rotina de calculo do erro de transmissao para cada combinacao destes valores. Para
a avaliacao dos resultados obtidos ele comparou o valor de pico-a-pico do erro de transmissao.
Ele mostrou em seu trabalho que existe uma forte relagao entre o pico-a-pico do ET e o nivel de
pressao sonora gerado pelo par engrenado. Seu trabalho concluiu que nao existem diferengas
significativas entre as modificagdes chamadas de 2D (alivios no topo e / ou na raiz do perfil) e
as modifica¢oes 3D (modificacoes cruzadas), e ainda, concluiu que é possivel minimizar o erro

de transmissao através da escolha correta das modificagoes da superficie dos dentes.

Wagaj e Kahraman [104] realizaram um estudo semelhante, em 2002, sobre o efeito das
modificagoes 2D e 3D no erro de transmissao de pares de engrenagens de dentes retos e helicoi-
dais. O estudo envolveu uma anélise tedrica e experimental. Para a andlise teérica eles usaram
o procedimento desenvolvido por Vijayakar [101]. A estratégia usada no estudo foi selecionar
os parametros envolvidos nas modificacoes das superficies e varid-los para cada simulagao. Os
resultados foram apresentados em forma de graficos de superficie, onde o eixo z corresponde
a amplitude da la. e 2a. harmonicas do erro de transmissao. As conclusoes deste trabalho
concordam com aquelas obtidas por Palmer [68]. Entre as principais conclusdes destaca-se que
ambas modificagoes, 2D e 3D, podem ser usadas para minimizar as amplitudes do erro de trans-
missao, mas que nenhuma delas elimina a influéncia da carga aplicada no erro de transmissao,
ou seja, pode-se minimizar o erro de transmissao através das modificacoes, porém somente
para um dado torque. No entanto, as modifica¢oes 3D (modificagdes cruzadas) apresentaram
menor sensibilidade as variagoes do torque. Além disto, em um segundo estudo, agora com foco
em durabilidade, Wagaj e Kahraman [105] mostraram que as engrenagens com modificacoes
3D apresentam menores niveis de tensao de contato e de flexdo quando comparadas com as

engrenagens com modificagoes 2D.

O trabalho de Umezawa [95], publicado em 2000, também concluiu através de anélises teo-
ricas e experimentais que engrenagens com modificagoes cruzadas (ou 3D) apresentam melhor
resposta quanto ao nivel de vibracao gerado. No entanto, ndo conseguiu concluir qual modifi-
cagao cruzada é melhor, se é na diregdo das linhas de contato (chamadas de "bias-out") ou na

dire¢dao normal as linhas de contato (chamadas de "bias-in").
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Rao e Yoon [74]| propuseram, em 2001, uma abordagem diferente para o problema da re-
ducao do pico-a-pico do erro de transmissao em engrenagens helicoidais. Nesta abordagem, as
correcoes da superficie dos dentes sao tomadas no plano de agao e se busca obter a superficie
dos dentes, apos as deflexdes causadas pela carga aplicada, com caracteristicas evolventes. Os
dentes sao entao modificados conforme uma spline cibica de tal forma que quando em ope-
racao sob carga eles possuam a forma evolvente. Obviamente as modificacbes que devem ser
introduzidas nos dentes para que isto aconteca podem nao ser de facil fabricagao. O fato de se
assumir as modificagoes somente no plano de acao torna o problema mais simples para o caso
das engrenagens de dentes helicoidais, que se torna bi-dimensional. Com esta abordagem os
autores criam um chamado plano de acao perfeito, no qual deve ocorrer todo o contato entre
os dentes. Os autores mostraram através de um exemplo numérico que se pode obter uma
expressiva redu¢ao no pico-a-pico do erro de transmissao com esta abordagem. No entanto, o
trabalho foi limitado as simulacdes numéricas sem comprovacao experimental e na modelagem
foi desprezado o contato prematuro do topo dos dentes ("corner contact"). De acordo com estes
autores, este tipo de modificagao proposta, resultante da abordagem do plano de acao perfeito,
¢ melhor do que as modificacdes convencionais sugeridas na literatura, que segundo eles nao

sao adequadas para as engrenagens helicoidais devido as suas caracteristicas de contato.

De maneira geral, o trabalho de Rao e Yoon |74] seguiu a mesma metodologia proposta por
Kish e Isabelle [48], que foi patenteada pela empresa americana United Technologies Corporation
em 1994 [48]. A patente assegura os direitos sobre o tipo de modificacdo e o método para a
obtencdao da modificagdo dos dentes. O procedimento consiste em calcular, através de um
modelo em elementos finitos, as deflexdes radiais e tangenciais dos dentes engrenados quando
submetidos & carga de projeto. Os valores das deflexdes calculadas ao longo da superficie dos
dentes sao adicionados aos valores iniciais que definem a superficie dos dentes gerando um
mapa da superficie modificada. Este mapa é entao usado para a definicao do perfil do rebolo
de retifica, e para definir as coordenadas da méaquina CNC de retifica dos dentes. Os autores
sugeriram que o montante total de deflexdo dos dentes engrenados fosse aplicado apenas no
pinhdo (engrenagem de menor niimero de dentes), permanecendo a outra engrenagem do par

sem modificacoes, e ainda sugeriram que fosse usado no processo de retifica um rebolo de
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nitreto cibico de boro, devido a sua maior capacidade de manter o perfil definido. Com estas
modificagoes nas superficies dos dentes, os dentes engrenados sob carga apresentam uma forma
proxima a forma evolvente, que tem a caracteristica de transmitir movimento uniforme, com

valor reduzido do pico-a-pico do erro de transmissao.

Uma outra abordagem muito interessante foi observada nos trabalhos de Nielsen et al [64],
publicado em 1985, e Rouverol e Pearce [79], publicado em 1988. Nestes trabalhos buscou-se
minimizar a variacao de rigidez do engrenamento, que é caracteristica dos pares de engre-
nagens e uma das causas do erro de transmissdao. A variacdo minima da rigidez foi obtida
através da modificacao da superficie dos dentes. Uma das modificagoes usadas foi um abaula-
mento diferenciado nos dentes, ou seja, em cada posicao radial dos dentes foi determinado um
abaulamento especifico para que a rigidez do engrenamento permanecesse constante. Outras
modificagoes foram também introduzidas, como a altura variavel ao longo da largura do dente
através da alteracao do diametro externo da engrenagem. Estes trabalhos apresentam uma
abordagem diferenciada para o problema de contato entre os dentes, cujo principio é alterar
a matriz de rigidez e nao o vetor dos afastamentos iniciais como é feito na maioria dos tra-
balhos. A grande vantagem neste caso é que a redu¢do no pico-a-pico do erro de transmissao
pode ser obtida para uma faixa ampla de torques, e nao somente para um torque nominal de
projeto. Obviamente as superficies resultantes desta abordagem podem apresentar alguma difi-
culdade para a fabricacao, apesar dos autores afirmarem que elas podem ser obtidas através dos
processos convencionais de fabricacao. Os procedimentos para a minimizacao do pico-a-pico
do erro de transmissao que usam esta abordagem foram objeto de algumas patentes deposi-
tadas nos Estados Unidos entre 1981 e 1994 (ver [76, 77]). Embora ndo se tenha observado
através da pesquisa bibliografica realizada a utilizagao deste tipo de abordagem em aplicagoes
reais, atualmente a empresa americana Axicon Technologies detém os direitos destas patentes

e comercializa projetos de engrenagens com estas modificagoes [78].

A abordagem de rigidez constante do engrenamento apresenta certa relagao com os trabalhos
de Honda [34, 33, 35|, publicados em 1993 e 1995. Honda [34] propds uma modelagem do erro de

transmissao baseada na variacao do didmetro de base da engrenagem movida. Ele considerou
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que todos os desvios no contato entre os dentes causados por modificacdes intencionais das
superficies dos dentes, erros de fabricacao e pelas deflexdes poderiam ser consideradas como
variacoes do diametro de base da engrenagem movida. Desta forma, poder-se-ia verificar as
variagoes no movimento transmitido pelo par de engrenagens. Para calcular as deflexdes dos
dentes ele usou a func¢ao de rididez de Umezawa [34]. Honda [35] fez uma andlise experimental
e tedrica com um par de engrenagens helicoidais com trés diferentes modificagoes na superficie
dos dentes. Ele usou para isto um indice de desempenho dinamico (ruido, vibragdo e carga
dindmica) do par engrenado [33]. Honda [35] mostrou teoricamente um método para minimizar
este indice, e desta forma, minimizar o ruido e vibracao gerado pelo par engrenado. Ele
concluiu que para se obter um projeto de um par de engrenagens com boa resposta dinamica
sob qualquer nivel de carga é necessario buscar uma configuragao geométrica do par com rigidez
equivalente do engrenamento com menor variagao possivel, e neste caso, as modificagoes e erros
da superficies dos dentes devem ser as menores possiveis. No entanto, Honda [35] ndo mostra

como podem ser obtidos pares de engrenagens na condicao considerada 6tima.

Segundo o trabalho de Houser et al [41], publicado em 2000, pode-se projetar pares de engre-
nagens com certas caracteristicas geométricas que reduzem as variagoes do erro de transmissao
e com baixa influéncia das modificacoes da superficies dos dentes. Estes autores propuseram
um procedimento de projeto 6timo de pares de engrenagens através de uma abordagem de
multi-variaveis. O procedimento consiste em definir os parametros considerados como variéveis
de projeto e outros parametros com valores fixos. Para os parametros considerados varidveis,
atribui-se valores numéricos maximo e minimo, e também o grau de discretizacao do intervalo.
Entao, repete-se uma rotina de célculo para todas as combinagoes possiveis (em um exemplo
citado, a rotina foi repetida cerca de 2 milhdes de vezes). Os projetos de interesse sdo selecio-
nados com a ajuda de filtros e de graficos em forma de nuvens de pontos. J& as modificagoes
da superficies dos dentes sdo consideradas fixas (iguais) para todos as combinagoes analisadas.
Segundo estes autores, para a maioria das engrenagens helicoidais, as modificagoes circulares
no perfil evolvente e no passo da hélice sao préoximas da condi¢ao 6tima e por isto podem ser
assumidas desta forma para todos projetos. Os autores nao usaram outro método de otimizagao

por entenderem que as técnicas convencionais de otimizacao sao limitadas quanto ao niimero
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de variaveis de entrada e de respostas, e além disto requerem uma funcao objetivo, mesmo
nos métodos mais avangados de otimizagao, como as redes neurais e os algoritmos genéticos. A
experiéncia destes autores com projeto de engrenagens mostra que existem varias subregioes oti-
mas, e que pequenas alteracoes na funcao objetivo podem resultar em projetos completamente
diferentes. Entretanto, o procedimento proposto por estes autores resulta em elevado tempo
de processamento computacional necessario para executar todas as combinagoes, e ainda con-
sidera somente os valores discretos de cada parametro que podem nao levar & condicao 6tima.
De qualquer forma, a abordagem apresentada neste trabalho difere daquelas apresentadas nos
demais trabalhos pesquisados por fixar as modificagoes das superficies dos dentes e buscar um

projeto do par de engrenagens que reduza o pico-a-pico do erro de transmissao.

Esta questao da estratégia de buscar um projeto 6timo em termos de ruido através dos
parametros chamados de macro-geometria, tais como, médulo e nimero de dentes, conforme
apresentado no trabalho citado acima de Houser et al [41], e através dos parametros chamados
de micro-geometria, tais como as modificacoes das superficies dos dentes, foi tema de um
artigo do Dr. Hermann J. Stadtfeld [87] publicado em 2005. Neste artigo, Stadtfeld [87] disse
que a maioria das grandes melhorias nos pares de engrenagens sao obtidas com alteragoes de
macro-geometria e que melhorias menores sao, em geral, obtidas com modificagoes de micro-
geometria, e que a decisao de quando adotar uma ou outra estratégia ¢ um desafio do engenheiro
responsavel por isto. Para melhorias em termos de resisténcia dos pares de engrenagens, ele
recomendou que sempre que possivel sejam feitas alteracdes de macro-geometria. No entanto,
para as reducoes de ruido, ele recomendou que sejam usadas as alteragdes de micro-geometria.
Conforme a experiéncia deste autor, é aceito na industria que pares de engrenagens existentes
que sofram alteracoes de micro-geometria nao necessitam de revalidacao de durabilidade, uma
vez que estas alteragoes sao neutras ou positivas quanto a resisténcia do par de engrenagens.
A validacao de durabilidade de um par de engrenagens é um processo caro e demorado. Ainda
segundo a experiéncia deste autor, a otimizacao de um par de engrenagens quanto ao ruido

requer, em geral, apenas modificagoes nas superficies dos dentes.

Um método de modificagao da superficie dos dentes foi apresentado em uma patente da
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Toyota do Japao de 2000 de autoria de Maki [59]. A patente refere-se ao tipo de modificagao
e ao método para a obtencdo da modificacao. Trata-se de uma curvatura convexa aplicada
a superficie dos dentes. A convexidade da superficie varia ao longo das linhas de contato dos
dentes, o que segundo o autor, permite minimizar o erro de transmissao em uma ampla faixa de
torques. Isto é particularmente interessante, por exemplo, nas aplicacées em transmissoes au-
tomotivas, onde existe uma variacao grande do torque nos pares de engrenagens. Sob diferentes
torques, as deflexoes elasticas resultantes nos dentes sao acomodadas pelas diferentes curvatu-
ras dos dentes. As curvaturas convexas dos dentes s@o definidas por simulagao computacional

e obtidas através de méaquinas CNC de retifica de dentes.

Uma outra patente relacionada a um método para reducao de ruido e vibragcao de pares
de engrenagens através de modificagoes nas superficies dos dentes foi requerida por Vinayak et
al [102] em 2005. A patente de propriedade da empresa americana Sikorsky Aircraft Corpora-
tion, fabricante de helicopteros, refere-se a um método para a definicao das modificagoes das
superficies dos dentes em func¢ao do erro de transmissao previamente calculado ou obtido expe-
rimentalmente, e do processo de acabamento dos dentes das engrenagens. Segundo os autores,
pode-se obter redugoes no nivel de ruido da ordem de 13 a 15dB através do método proposto.
O principio do método é reduzir as duas componentes de vibracao do engrenamento, uma delas
referente aos deslocamentos na direcao do plano de agdo, que é o pico-a-pico do erro de trans-
missao, e a outra referente ao deslizamento entre as superficies dos dentes e ocorre na direcao
normal ao plano de acdo. A primeira componente é reduzida através da definicio adequada
das modificacoes nas superficies dos dentes e a segunda componente é reduzida através do uso
de um processo de super acabamento ("isotropic finishing process") dos dentes das engrena-
gens para reduzir a rugosidade superficial e para mudar a orientagao das marcas geradas no
processo anterior de retifica dos dentes. Como o processo de super acabamento gera alteragoes
dimensionais na superficie dos dentes, a definicao das modificacoes na superficie dos dentes é
feita considerando-se as variacoes de rigidez e também as alteragoes geradas pelo processo de
super acabamento. Na descricao da patente, os autores nao esclareceram o método usado para
a obtencao das modificacoes das superficies. O interessante neste trabalho é a estratégia de

determinar previamente o erro de transmissao para depois buscar a modificagao na superficie
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dos dentes que reduza o valor de pico-a-pico do erro de transmissao.

Um trabalho para redugao do erro de transmissao através do uso de um algoritmo genético
foi apresentado por Curtis et. al. [20] em 2005. Neste trabalho, Curtis et. al. [20] propuseram
um procedimento para a reducao do ruido de choro de engrenagens ("whine noise") através da
reducao da excitacdo de entrada de um sistema dindmico. A excitacdo considerada foi o erro
de transmissao estatico, e a reducao da excitacao proveniente do erro de transmissao foi obtida
através da otimizacao das modificacdes na superficie dos dentes usando um algoritmo genético.
As modificagoes consideradas na otimizacao foram restritas as modificagoes convencionais 2D,
onde as variaveis envolvidas foram a inclinacao e o abaulamento do perfil evolvente e do passo
da hélice. O procedimento proposto considerou ainda uma anélise de sensibilidade aos erros de
fabricacao. Desta forma, a condicao 6tima foi definida nao somente quanto a menor excitagao
proveniente do erro de transmissao, mas também quanto & robustez do projeto aos erros de
fabricagao. O trabalho apresentou a aplicagao do procedimento em pares de engrenagens de
uma transmissao automotiva de cinco marchas, e apresentou ainda comparacao dos resultados

analiticos com os resultados obtidos experimentalmente. O trabalho concluiu que a reducao da

excitacao do erro de transmissao leva a redugao do ruido.

A revisao bibliografica mostra que ha quase cinco décadas o erro de transmissao e a sua
influéncia no ruido dos pares engrenados tém sido estudados. Isto demonstra a importancia
deste tema. Trabalhos publicados nos tltimos anos mostram que este assunto ainda preocupa
os pesquisadores e que o conhecimento nesta area nao foi esgotado. Constatou-se através da
revisao bibliografica que o pico-a-pico do erro de transmissao foi usado em grande parte dos
trabalhos como parametro de avaliacdao do comportamento do par de engrenagens quanto ao
ruido gerado. E amplamente aceito que o pico-a-pico do erro de transmissio relaciona-se ao
ruido dos pares engrenados. Muitos dos trabalhos estudaram o efeito das modificagoes das
superficies dos dentes na reducao do pico-a-pico do erro de transmissao e do ruido dos pares
engrenados. Mesmos as modificacdes simples, chamadas em alguns trabalhos de modificagoes
2D, possibilitam a redugao do pico-a-pico do erro de transmissao. Isto justifica a abordagem do

presente trabalho e a motivacao para desenvolver um método para determinar as modificagoes
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da superficie dos dentes que minimize o PPET, como forma de contribuir para a redugao do

ruido gerado pelos pares engrenados.
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Capitulo 3

Modelagem matematica do erro de

transmissao

Este capitulo tem como objetivo apresentar o modelo usado para o célculo do erro de
transmissao ao longo do ciclo de engrenamento, e discutir alguns procedimentos para determinar

a distribuicao de carga entre os dentes engrenados que foram estudados neste trabalho.

Um modelo matematico que permita prever o erro de transmissao gerado pelo par engrenado
em condigoes de operacao, ainda na fase de projeto, é sem divida uma ferramenta valiosa para

a obtencao de engrenagens com baixo nivel de ruido.

Varios modelos para o calculo do erro de transmissao foram propostos e diferentes aborda-
gens foram usadas com o objetivo de se obter uma melhor representacao do fenémeno real [67].

Pode-se dividir a modelagem do erro de transmissao em termos dos seguintes aspectos:
e parametros de operacao;
e representa¢do geométrica do contato entre os dentes (modelo geométrico);
e comportamento elastico do par engrenado (modelo elastico);
e interacao com outros componentes do sistema; e
e solucao do problema de distribuicao de carga entre os dentes.
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3.1 Parametros de operacao

Os parametros de operagao dos pares engrenados considerados nos modelos sdo, em geral,
o torque aplicado e a rotacao transmitida. Os modelos que consideram a rotacao transmitida
levam em conta os efeitos dinAmicos. No entanto, a aproximac¢ao do modelo com o fendmeno
real depende do niimero de graus de liberdade usado e das simplificagoes na modelagem dos
elementos do sistema. O erro de transmissao estatico é normalmente usado como um dado de

entrada dos modelos de dinamica de engrenagens [67].

E fato que a analise estatica é um modelo simplificado do fenomeno real. Apesar disso,
o erro de transmissao na condicao estatica apresenta comportamento similar ao do erro de
transmissao na condi¢ao dindmica, e poderia ser usado para se avaliar o efeito das modificagoes
da superficie dos dentes [58]. Por isto, na fase de projeto, seria razoavel desprezar o atrito e
considerar a condigao estatica para a otimizac¢ao das modificagoes da superficie dos dentes [58|.
Segundo um trabalho de Velex e Ajmi [98], publicado em 2006, existe uma rela¢ao formal entre
a excitagao do erro de transmissao estatico e o fator dindmico dos pares engrenados. Velex e
Ajmi [98] propuseram uma férmula aproximada que permite calcular o fator dindmico a partir
do erro de transmissao estatico. Desta forma, no presente trabalho é usado um modelo do
erro de transmissao estatico, e se assume que este ird representar a excitacao dinamica do par

engrenado quando em rotagao constante.

3.2 Modelo geométrico

Normalmente, para a representacao geométrica do contato entre os dentes engrenados,
assume-se que o contato ocorre somente no plano de acao, que é o plano tangente aos dois
cilindros de base. Com esta simplificacdo a modelagem fica restrita somente as linhas de con-
tato dos dentes. As linhas de contato podem ser adequadamente representadas por um niimero
pequeno de pontos discretos. Além disso, o fato destes pontos discretos se localizarem sobre o
plano de agao permite que se aplique as propriedades geométricas das engrenagens com dentes

evolventes, evitando a projecao dos deslocamentos para outros planos ou para outros sistemas
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de coordenadas.

O contato entre os dentes de engrenagens evolventes dar-se-ia exclusivamente no plano de
acao se o par de engrenagens e os componentes que interagem com ele fossem perfeitos, isto
é, isentos de desvios da sua forma ideal, e ainda com rigidez infinita. Para uma grande parte
das aplicagoes de engrenagens, estas condi¢des nao podem ser assumidas como verdadeiras e a
simplificacdo do contato somente no plano de acao resulta em erros na determinacao do contato

entre os dentes e no calculo do erro de transmissio [113].

Além dos modelos baseados no método dos elementos finitos, como por exemplo o modelo
proposto por Vijayakar [101], alguns modelos analiticos também consideram o contato em toda
a superficie dos dentes e nao somente no plano de agao, por exemplo, o modelo proposto por
Kurokawa et al. [51]| para as engrenagens de dentes retos e 0 modelo proposto por Wink [111]

para as engrenagens de dentes helicoidais.

No caso das engrenagens com dentes retos, a anélise pode ser tratada em duas dimensoes.
No entanto, os pares engrenados com dentes helicoidais requerem analises em trés dimensoes,

0 que impoe uma complexidade maior & modelagem.

No presente trabalho utiliza-se o procedimento proposto por Wink [111] para a determi-
nacao do contato entre os dentes e para o calculo do erro de transmissao de pares engrenados
de dentes helicoidais. Este procedimento é descrito brevemente a seguir, porém para maiores

detalhes recomenda-se consultar a referéncia [111].

O modelo geométrico do par de engrenagens é mostrado na figura 3.1.
Por convencao a engrenagem movida é localizada acima da engrenagem motora, a distancia
entre centros do par de engrenagens é definida sobre o eixo y e o eixo de rotagao da engrenagem

motora coincide com o eixo .

A superficie dos dentes da engrenagem movida é representada por pontos discretos no
sistema de coordenadas mostrados na figura 3.1. Os respectivos pontos discretos de contato na

superficie dos dentes da engrenagem motora sao calculados a partir da teoria de geometria e
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Fig. 3.1: Secao transversal do par de engrenagens.

cinematica das engrenagens de dentes helicoidais.

Os desvios longitudinais da topografia ideal dos dentes, tais como erros de fabricagdo e
modificagoes intencionais de projeto, podem ser considerados na anélise de contato com este
modelo. Para isto, eles sao transformados em desvios angulares tomados no sistema de coor-
denadas (ver figura 3.1) e sdo adicionados aos respectivos pontos discretos nas superficies dos

dentes.

Nos pares de engrenagens, a regiao de contato entre os dentes e o niimero de dentes em
contato variam conforme a posicao angular do par engrenado em fun¢ao da cinemética do
movimento. Assume-se que um ntimero de pontos discretos ao longo do ciclo de engrenamento

pode representar adequadamente o movimento do par engrenado.

O angulo ©; mostrado na figura 3.1, corresponde ao angulo de rotagdo necessério para
que o ponto P, referente a superficie da engrenagem motora entre em contato com o ponto P

referente & superficie da engrenagem movida. Este angulo pode ser calculado para cada par
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de pontos candidatos ao contato. O angulo minimo entre todos os pares de pontos analisados,

0O1min, pode ser encontrado para cada posi¢cao no ciclo de engrenamento.

Desta forma, o erro de transmissao longitudinal sem carga aplicada numa dada posicao no
ciclo de engrenamento pode ser calculado pela equagao (3.1):
N
ETL = _5@1mm —1 Tg2 , (31)
Ny
onde ETL é o erro de transmissdo longitudinal sem carga aplicada (mm), N; é o nimero de
dentes da engrenagem motora, N, é o nimero de dentes da engrenagem movida e 74 € o raio

de base da engrenagem movida (mm).

3.3 Modelo elastico

Quando o par engrenado é submetido a torque, observa-se que devido as deflexdes dos
dentes, a posicao da engrenagem movida fica defasada em relacao a engrenagem motora de um
certo angulo de rotagdo. Este angulo de rotacao, devido as deflexdes, combinado com os erros

e modificacoes das superficies dos dentes, compoem o erro de transmissao.

Diversos métodos sao usados para o calculo das deflexdes dos dentes. Segundo Beacham et

al. |9] os principais métodos usados sao:
e 0 método dos elementos finitos [110, 54];

e o0 método de fatias finas, no qual a engrenagem helicoidal é tratada como uma série de
engrenagens com largura muito pequena ligadas entre si por molas. Estas engrenagens
devido a largura pequena podem ser aproximadas por engrenagens de dentes retos [83,

84, 68];

e 0 método dos coeficientes de influéncia, no qual os coeficientes sao determinados através
do método dos elementos finitos [101, 93] ou através de férmulas aproximadas [18], ou

ainda, determinados de forma semi-empirica [94, 96, 88|;
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Observa-se que em diversos trabalhos foi aplicado o método dos coeficientes de influéncia
para o calculo das deflexdes dos dentes e do erro de transmissao |9, 36, 45, 65, 69, 93, 95, 114,
111]. O uso extensivo do método dos coeficientes de influéncia se deve principalmente a sua
flexibilidade e facilidade para alterar a micro e macro geometria do modelo, além de apresentar

boa correlagdo com os resultados experimentais [9].

Através do método dos coeficientes de influéncia pode-se calcular a deflexdo gerada em
um ponto em anélise devido a uma forga aplicada num ponto qualquer do dente. A deflexdo
elastica total num dado ponto discreto é calculada como pela somatoria das deflexoes elésticas
naquele ponto causadas por uma forca aplicada diretamente nele e por forcas aplicadas em

outros pontos do dente.

Geralmente, para a determinagdo da rigidez do engrenamento, a deflexdao elastica total é
dividida em componentes da deflexdo que sdo assumidas como independentes [88|. Neste estudo
é usado o mesmo modelo eléstico considerado por Wink [111], o qual é composto pelas seguintes

deflexoes elasticas:
1. deflexdo local relativa a regido de contato entre os dentes (achatamento da superficie);

2. deflexdao do dente como um todo, que é considerada préoxima daquela que surge em uma

placa engastada de dimensoes representativas do dente.

Além das duas deflexdes citadas acima, alguns trabalhos disponiveis na literatura consi-
deram ainda as deflexdes dos corpos das engrenagens [88, 80, 1]. No entanto, estas deflexdes
tornam-se significativas para engrenagens grandes e que operam em altas rotagoes [1]. No

presente estudo os corpos das engrenagens sao assumidos como rigidos.

3.3.1 Deflexao local devido ao contato

Uma das deflexoes elésticas observadas em dentes de engrenagens é a deflexdao devido ao
contato entre os dentes causada por uma forca normal as superficies destes. Esta deflexao da
regiao de contato pode ser comparada & deflexao de Hertz segundo um modelo de dois cilindros

em contato. No entanto, o contato entre dentes de engrenagens difere do modelo de Hertz
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quanto a posicao de suporte e aplicagao da forca, quanto a curvatura dos dentes, que nao é
constante ao longo do contato, e ainda quanto a extensao do contato para as arestas livres do

dente [101].

Neste trabalho, a deflexdao de contato é considerada somente no ponto onde a forca é apli-
cada. A influéncia desta forca sobre outros pontos discretos na superficie do dente nao é
considerada. Segundo Ajmi e Velex [1] e Steward [88| a deflexdo de contato é muito localizada
e sua influéncia em outros pontos é pequena quando comparada com a influéncia da deflexao do
dente como um todo, e por isto esta influéncia sobre outros pontos é desprezada na grande mai-
oria dos modelos. Ainda segundo Ajmi e Velex [1] a comparacdo com resultados experimentais

mostra que esta aproximagao é satisfatoria.

A formulacao adotada neste trabalho para o calculo das deflexdes de contato foi usada
em [17, 111], e esta baseada na equagdo de Boussinesq [44] com uma constante de aproxima-
¢ao para a relacao do deslocamento do elemento como um todo e do raio de curvatura das

superficies [17].

Considera-se neste trabalho as fungoes de correcao da deflexao de contato devido & proxi-
midade da aresta livre proposta em [96]. Estas fun¢oes de corre¢ao sao baseadas em resultados
experimentais e mostram que a deflexao provocada por uma dada forca unitaria proxima das
arestas livres é maior do que distante delas. Isto deve ser considerado no contato de dentes de
engrenagens, ja que os dentes possuem a aresta livre correspondente ao didmetro externo e as
arestas livres nas duas extremidades dos dentes (nas faces da engrenagem). Esta abordagem
foi usada em [111]. Também Steward [88] usou uma abordagem semelhante a esta, na qual ele
multiplicou as deflexoes locais por um fator semi-empirico baseado em uma analise de elementos

finitos para considerar o aumento de flexibilidade préximo das arestas livres dos dentes.

A equacdo (3.2) é usada para o célculo das deflexdes locais das superficies. Para deta-
lhes da determinacao dos afastamentos das arestas livres considerando diferentes arranjos de

engrenagens e ainda para as fungoes de corregao ver [111, p.50-52 e p.149|.
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DU 6y el 32)

wg —

onde wy é a deflexdo local das superficies em contato (mm), v é o coeficiente de Poisson, py € a
forca normal & superficie (N), E é o médulo de elasticidade (N/mm?), ¢(C) e ¢(7) sio as funcdes

de correcao da deflexdo devido & proximidade com a aresta livre em ( e 7 respectivamente.

Na equacao (3.2), a forga normal a superficie, py, é determinada assumindo-se que a su-
perficie real do dente é proxima da superficie evolvente teoérica. Esta aproximacgao é valida
considerando-se que os desvios na superficie real sdo pequenos. Assim, a for¢a normal as

superficies nos pontos de contato pode ser calculada através da equacdo (3.3):

1
r 1
DN :pr—p (1+tan2ﬂg)2 y (33)

g

onde py ¢ a for¢a normal a superficie (N), p é a forca tangencial (N), r, é o raio correspondente
ao ponto discreto P na superficie do dente (mm), r, é o raio de base (mm), (3, é o angulo de

hélice no didmetro de base (rad).

Por conveniéncia, a deflexdo calculada pela equagio (3.2), normal as superficies em contato,
pode ser projetada para o plano Y Z (vide figura 3.1) e convertida para a forma angular. Desta
forma, a deflexao causada pela forca de contato pode ser considerada como um deslocamento
angular adicional entre as superficies [111, p.54]. A deflexdo angular de contato no plano Y Z
é obtida através da equagdo (3.4):

Awyy, = W cosf, ’ (3.4)

Tg

onde Awp, é a deflexdo angular de contato da superficie (rad), 5, é o angulo de hélice no

didmetro correspondente ao ponto de contato P (rad), e r, € o raio de base (mm).
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3.3.2 Deflexao do dente

A deflexdo do dente como um todo é tomada como o deslocamento da linha de centro do

dente devido a carga aplicada na superficie do dente.

Neste trabalho usa-se 0 mesmo procedimento adotado em [111] para o calculo das deflexdes
de dente. Trata-se de um procedimento semi-empirico desenvolvido por Umezawa [94], que
determina as deflexoes do dente devido a cargas concentradas a partir de um modelo bidimen-
sional que aproxima o dente da engrenagem a uma placa engastada de espessura linearmente
variavel e de dimensoes representativas. O procedimento de Umezawa [94] é baseado em uma
série de funcoes de correcao das deflexdes que foram determinadas de forma empirica. Estas

fungdes foram atualizadas por Park e Lee [69] a partir de um modelo em elemento finitos.

Neste procedimento estuda-se as deflexoes em todo o dominio quando uma forga é aplicada
em um ponto arbitrario do dente, conforme ilustrado na figura 3.2. As forcas sao aplicadas no
plano neutro da placa e as deflexdes resultantes também sio tomadas neste plano. E definido
um sistema de coordenadas cartesianas especifico para a placa de dimensoes representativas
do dente. As dimensoes da placa sao definidas a partir do calculo da espessura do dente da
engrenagem no plano normal em trés diferentes posicoes, no topo dos dentes, na raiz dos dentes,
e na altura do dente correspondente a metade da distancia entre o topo e a raiz do dente. Para
maiores detalhes sobre o calculo das dimensoes da placa que representa o dente, recomenda-se

consultar a referéncia [111, p. 55-60].

A deflexao da placa de dimensoes analogas ao dente helicoidal é calculada pela equacao

(3.5):

FAG) g, . (3.5)

oty = DA IO - o(r)

MP = T = G a1y — )

onde:

e wp(x',y’) é a deflexdo no ponto (2/,y’) devido as forgas aplicadas em pontos discretos da
Yy Y

placa (mm);
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Fig. 3.2: Placa analoga ao dente helicoidal.

U é o valor absoluto da deflexdo em fun¢do do angulo de inclinacdo da placa (um/N) [111,

p.150];
M P & o modulo equivalente da placa analoga [111, p.60];

p). € a forca normal ao plano neutro da placa aplicada no ponto k e é calculada pela

equagao (3.7) (N);

g(7) = /G(¥') é a funcdo comum das deflexdes na direcdo da altura da placa (em g ) [111,

p.151];

f(z) = /F(Z') é a fungdo comum das deflexdes na direcao da largura da placa (em
z') [111, p.152];

v(Ty) é uma funcdo comum das deflexdes dada pela distancia entre um ponto discreto de
aplicacdo da forca e o ponto discreto onde se deseja calcular a deflexdo [111, p.153]. A

distancia 7, é dada pela equagio (3.6);

! !/ . ., . . . ~ « e 7.
T = x /H. As demais variaveis com barra significam que sdo divididas pela altura da

placa H;

k=1,2,...,n, onde n é o nimero total de forcas discretas aplicadas na placa;
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A equacao (3.6) calcula a distancia r do ponto em anéalise P(2’,1’) ao ponto onde a carga

concentrada é aplicada Py (¢',n'):

=0T = AQ)+ T — ) (3.6)

onde A & um fator de escala das coordenadas ' e ¢ para ajustar a funcio v(7;) a uma dada

relagdo de largura e altura da placa [111, p.154].

A forca normal ao plano neutro da placa usada na equagdo (3.5) é dada pela equagdo (3.7):

p'=p {1+ <:—§tanﬁo>2f , (3.7)

onde p’ é a forca normal ao plano neutro da placa, p é a for¢a tangencial, r, é o raio referente

ao ponto P, r, é o raio primitivo e [3, é o angulo de hélice no didmetro primitivo.

As deflexdes longitudinais do dente calculadas pela equagdo (3.5) sdo perpendiculares ao
plano neutro da placa. Pode-se projeta-las para o plano Y Z e transformé-las para a forma de

afastamentos angulares através da equagao (3.8) [111, p.63-64]:

wpg cos([
Awg, = 285 (3.8)
Tp
onde Awpg, € o afastamento angular no plano Y Z causado pela deflexdo do dente (rad), wgp é a
deflexdo longitudinal do dente normal ao plano neutro da placa que representa o dente (mm),
B, € o angulo de hélice no raio r, (rad) e r, é o raio correspondente ao ponto P em andlise

(mm).

3.4 Interacao com outros componentes do sistema

Os pares engrenados geralmente fazem parte de um sistema de transmissao de poténcia.
Sistemas tipicos sao compostos ainda por eixos, rolamentos, carcagas, entre outros componentes.

No entanto, usualmente nos estudos de contato dos dentes e calculo do erro de transmissao, os

41



efeitos devido aos outros componentes do sistema nao sao considerados ou, em alguns casos,
sao considerados de forma simplificada. Por exemplo, os eixos sao considerados como sendo
biapoiados e com se¢ao constante. No presente trabalho os efeitos no contato entre os dentes
gerados por esses componentes nao sao considerados, assumindo que esta é uma simplificagdo

valida para certas categorias de sistemas de transmissao de poténcia por engrenagens.

3.5 Distribuicao de carga entre os dentes

A transmissao de torque por meio de pares engrenados é realizada através de um ou mais
pares de dentes em contato, sendo que a forma como a carga correspondente a este torque
é distribuida entre os dentes é aqui chamada de distribuicao de carga. A determinacao da
distribuicao de carga entre os dentes é necessaria para os cilculos das deflexdes dos dentes e
do erro de transmissao. Para tanto, deve-se levar em conta que em cada posicao no ciclo de
engrenamento existe uma condi¢do particular de contato. Assim, a distribuicao de carga deve

ser determinada para cada uma das posigoes.

Diferentes métodos tém sido empregados para a solugao do problema de distribuicao de carga
entre os dentes. Em geral para a solugao deste problema, aplicam-se as mesmas formulagoes

usadas para resolver os problemas gerais de contato entre corpos elasticos [17].

Normalmente estes problemas tém como dados de entrada a geometria dos corpos em con-
tato, suas forcas e a cinematica destes corpos, e como dados de saida se obtém a distribuicao

de carga e o deslocamento do elemento como um todo [44].

Na modelagem apresentada neste trabalho, assume-se que as superficies dos dentes podem
ser adequadamente representadas por pontos discretos. A separacao inicial entre as superficies
dos dentes (sem carga aplicada) é dada pelos afastamentos angulares entre os pontos discretos
das superficies dos dentes das engrenagens motora e movida, 00" = {hy, hs, ..., hn}T onde n é
namero de pontos discretos (vide figura 3.1), e o torque total aplicado na engrenagem motora
é dado por T'. A carga equivalente ao torque 7" é distribuida entre os pontos discretos devido

ao contato mutuo, e pode ser descrita por p = {p1, pa, ..., pn}T. As forgas inter-faciais causam
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as deflexoes elasticas, w = {wy, wo, ...,wn}T, (vide se¢do 3.3), permitindo um deslocamento
angular de rotacao da engrenagem motora, 5@{””-”, sem o respectivo deslocamento da engre-
nagem movida. Este deslocamento angular é relativo a parcela do erro de transmissao com
carga aplicada, e pode ser considerado como o deslocamento do elemento como um todo da
formulagao do problema geral de contato entre corpos elasticos. Devido as deflexdes elasticas

e ao deslocamento da engrenagem motora, as separacoes iniciais entre as superficies alteram-se
f

e se tem entdo separacoes resultantes 6@! — qd0! = = {91, 92, ...,gn}T, onde q é um vetor

coluna com todos os elementos de valor 1.

Pode-se dizer que os pontos discretos que representam as superficies dos dentes pertencem
ao conjunto de pontos /,. Este conjunto de pontos pode ser dividido em dois subconjuntos: I,
dos pontos pertencentes a area de contato (chamado de conjunto ativo) e I,, dos outros pontos.
Geralmente, os pontos que pertencem a estes dois subconjuntos nao sao conhecidos a priori e

precisam ser determinados como parte da solugdo do problema [3, 72].

O problema de distribuicao de carga entre os dentes de engrenagens pode entao ser definido

pelos seguintes critérios representados por um sistema de equagoes e inequagoes [17]:

e Condicao de compatibilidade: para qualquer par de pontos discretos candidatos ao con-
tato, a somatoria da deflexdao eléstica total dos dentes das duas engrenagens e dos afas-
tamentos iniciais (sem carga aplicada) deve ser maior ou igual ao deslocamento da engre-

nagem como um todo. Esta condi¢do é representada na equagao (3.9):

gi:hi—uo+wi, \V/iEIg, (39)
onde:
w; = > a_kpk , (3.10)
ke l,

g; > 0, é um elemento do vetor 5@{ — 5@{min cujo valor corresponde a separacao resul-
tante em ¢ apods as deflexoes; h; € um elemento do vetor 5@2‘1 cujo valor corresponde ao

afastamento inicial (sem carga aplicada) entre um par de pontos candidatos ao contato;
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Uy = 5@{mm que é o deslocamento angular de rotagao da engrenagem motora (ou des-
locamento do elemento como um todo) quando a engrenagem movida esté fixa em uma
dada posicao 7; w; ¢ a deflexao elastica total em ¢, que é a somatoéria de todas as deflexoes
elasticas em i; a;_j € o coeficiente de influéncia em ¢ devido a carga aplicada em k, obtido

a partir das equagoes (3.4) e (3.8) ; px € a carga aplicada no ponto k ;

Condicao de equilibrio: a condicao de equilibrio do torque deve ser satisfeita. O momento
total em relacao ao eixo de rotagao das forcas p; atuando nos pontos em contato de raio

r1; deve ser igual ao torque aplicado 7. Isto pode ser definido como:

iel. icl.

onde t; é o torque correspondente a carga p; aplicada no ponto ¢ de raio r; da engrenagem

motora.

Critério de contato: este critério estabelece que as superficies dos dentes estao em contato
nos pontos onde existem cargas aplicadas, e onde nao existe contato a carga aplicada é

nula. Matematicamente isto pode ser escrito como:

Viel.: g;=0, p; >0, (3.12)

Viel,: giZO, p;=0. (3.13)

Para que se possa usar as mesmas formulacgbes para a solugao do problema geral de contato

entre corpos elésticos no problema de distribuicao de carga entre os dentes, é conveniente

expressar a equagao (3.10) em fungdo de ¢; ao invés de p; (ver equagdo (3.11)), bem como

transformar as equagoes do calculo das deflexdes elasticas, equagoes (3.4) e (3.8), para que se

obtenham os coeficientes de influéncia em cada ponto 7 em funcao dos torques aplicados, t;.

Com isto a equagdo (3.10) pode ser reescrita conforme a equagao (3.14). A descrigdo completa

da manipulacao destas equagoes encontra-se no apéndice A.

w=At, (3.14)
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onde A é a matriz dos coeficientes de influéncia das deflexdes nos pontos discretos, e t é vetor

com os torques discretos aplicados nos pontos em contato (ver equacdo (3.11)).

No caso dos modelos de analise do contato entre dentes que assumem a existéncia do contato
somente no plano de acao, um numero pequeno de pontos discretos é usado para representar a
linha de acao, e portanto a escolha do método para a solucao do problema de distribuicao de
carga nao requer maior atencao quanto ao esforco computacional. Por outro lado, nos modelos
de analise global de contato, um ntimero elevado de pontos discretos é necessario para que toda
a superficie dos dentes possa ser adequadamente representada, e conseqiientemente uma maior
atencao deve ser dedicada a solugao do problema de distribuicao de carga para que este possa
ser resolvido considerando as limitagoes computacionais e a precisao requerida. Neste caso, o
tempo computacional necessario para a solucao do problema torna-se importante do ponto de

vista pratico no ambiente de projeto.

O problema de contato pode ser convenientemente sumarizado combinando as equacoes

(3.9) - (3.14 ) em forma matricial, como mostrado na equagao (3.15):

Acc Acn qc tc —hc
qg qg 0 —Ug T

Na equagdo (3.15) a matriz A é formada pelos coeficientes de influéncia. O indice ¢ é usado
para designar elementos que estao em contato e o indice n para designar os elementos que nao

estdo em contato. Os vetores q sao vetores com todos os elementos de valor 1.

As duas primeiras linhas dos trés blocos da equagdo (3.15) referem-se ao critério de contato
(equagoes (3.12) e (3.13)), e a terceira linha da equacao (3.15) refere-se a condigao de equilibrio

(equagdo 3.11).

A solucdo de problemas gerais de contato, como este definido na equagdo (3.15), tem sido
muito estudada nos tltimos 40 anos [3]. Diversos métodos iterativos foram propostos para so-

lugdo deste tipo de problema. Allwood [2] apresentou uma analise comparativa dos principais
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métodos para a solucao de problemas gerais de contato entre corpos elasticos comparando-os
em termos do tempo computacional requerido para a solucao e da precisao obtida. Wink e
Serpa [112] apresentaram um estudo comparativo entre dois métodos para a solu¢ao do pro-
blema de contato entre dentes de engrenagens com analise global de contato, um procedimento

de aplicagao gradual e iterativa da carga, e um procedimento com programacao linear.

Neste trabalho, trés métodos para a solu¢ao do problema de distribui¢ao de carga entre
os dentes de engrenagens foram implementados em um programa computacional desenvolvido
em MATLAB [60], e avaliados quanto ao tempo de processamento computacional e quanto a

precisao na solu¢ao do problema:
e Procedimento incremental: no qual a carga é aplicada gradualmente através de iteragoes;
e Programacao linear: baseada em um algoritmo de ponto interior; e
e Método direto de inversao de matriz: baseado na fatorizacao de Cholesky.

Para tornar os procedimentos de solugao do problema de distribuicao de carga entre os
dentes mais eficiente em termos computacionais, aplicou-se uma técnica para a reducao do
problema baseada no trabalho de Pimsarn e Kazerounian [70]. Esta técnica é discutida na

secao 3.5.4.

3.5.1 Procedimento incremental

A maioria dos métodos usados para estudar o problema de contato assume que a regiao de
contato entre os dois corpos nao é conhecida a priori e que isto deve fazer parte da solucao do
problema. No caso dos métodos incrementais usa-se uma abordagem diferente, na qual a carga
é aplicada de forma incremental e a anélise dos pontos em contato é conhecida e reavaliada a

cada iteragao [3, 111].

O procedimento avaliado para a determinacao da carga aplicada entre os dentes baseia-
se no procedimento proposto por Wink [111], o qual prevé a aplicagdo de forcas de pequena

intensidade nos pontos discretos em contato localizados numa primeira anélise sem carga, em

46



seguida calculam-se as deflexoes elasticas devido a aplicacao destas forgas e se realiza uma nova
anélise dos pontos de contato. A partir dai tem-se duas possibilidade: novos pontos de contato
podem surgir e pontos anteriormente em contato podem permanecer no conjunto de pontos de
minimo afastamento, significando que a forga aplicada nao provocou deflexdao suficiente para
incluir novos pontos no conjunto de ponto ativos, I.. Assim novos incrementos de forca sao
aplicados nos pontos em contato e / ou somados as forgas ja existentes no pontos anteriormente
em contato. Este processo iterativo é realizado até que a equagao (3.11) seja satisfeita, ou seja,

o torque aplicado através das forgcas nos pontos discretos seja igual ao torque de analise.
Este método pode ser sumarizado nos seguintes passos:

1. O minimo angulo de afastamento entre as superficies, O e os respectivos pontos nas

7
1min?

superficies dos dentes sdo identificados (condi¢do sem carga aplicada);

2. O torque de entrada para anélise é dividido em cargas discretas com intensidade pequena

e constante;
3. As cargas discretas sao aplicadas nos pontos onde 60;; = 001 in;

4. As deflexoes elasticas em todos os pontos (com carga e sem carga aplicada) sdo calculadas.
As deflexoes longitudinais sao transformadas em deslocamentos angulares conforme o
sistema de coordenadas adotado (vide figura 3.1). As deflexdes angulares em cada ponto

discreto dos dentes sao adicionadas aos angulos ¢,s € ¢,; (vide figura 3.1);

5. Os pontos discretos que representam as superficies dos dentes da engrenagem movida fo-
ram definidos inicialmente e sdo tomados como fixos. J4 os pontos discretos nas superficies
dos dentes da engrenagem motora sao definidos em fungao da cinemaética das engrena-
gens e desta forma, alteram-se conforme o movimento rotacional imposto pelas deflexdes
elastica dos dentes. Assim os pontos discretos da engrenagem motora sao redefinidos em

cada iteragao e os angulos, 601, sao recalculados para todos os pontos discretos;

6. O minimo angulo de afastamento entre as superficies, 6©% . e os respectivos pontos nas
’ 1min>

superficies dos dentes podem ser recalculados (condigdo com carga parcial aplicada);
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7. Incrementos de carga sao aplicados nos pontos onde 00;; = 001,,;,,.- Para os pontos
que ja pertenciam a regiao de contato, os incrementos de carga sao adicionados a carga

existente;

8. Os passos 4 a 7 sao repetidos até que a carga aplicada seja equivalente ao torque total de

analise.

Neste método sao negligenciadas as aplicagoes excessivas de carga nos pontos discretos,
ou seja, o procedimento nao prevé a reducao da forga aplicada num dado ponto devido, por
exemplo, & deflexao local excessiva ou a alteracao do contato por deflexdes em outros pontos
discretos. Com isto, a precisao do método esta relacionada com o grau de discretizacao da carga
total (nimero de incrementos de carga) e o grau de discretizagdo das superficies dos dentes
(nimero de pontos possiveis de contato). Por outro lado o aumento do grau de discretizacao
leva ao aumento do tempo de processamento computacional. Uma adequacao entre o tempo
de processamento e o grau de discretizacao deve ser feita para se obter um nivel de precisao
satisfatorio. Para maiores detalhes sobre procedimento incremental recomenda-se consultar a

referéncia [111, p.65-75].

Uma abordagem similar foi proposta por Allwood e Ciftci [3] em 2005. A diferenca concei-
tual bésica entre estes dois procedimentos incrementais é que no procedimento proposto por
Allwood e Ciftci [3], o incremento de carga aplicado ndo é de intensidade constante. Calcula-se
qual o incremento de carga necessario para trazer o ponto mais proximo em termos de afasta-
mento ao contato. Verifica-se se este incremento de carga somado aos incrementos aplicados
nas iteragoes anteriores ultrapassa ou ndo a carga total para analise. Em caso negativo (nao
atinge o valor da carga maxima) entdo o incremento de carga é aplicado e se tem um novo
ponto no conjunto ativo, I.. Em caso positivo (ultrapassa o valor da carga méaxima), sabe-se
que aquele ponto préximo nao entrara para o conjunto ativo e se tem entao o conjunto ativo, I,
determinado. Para as iteragoes Allwood e Ciftci [3]| utilizaram dentro do método incremental,
um método de inversao direta de matrizes através da fatorizacao de Cholesky, no qual as ma-
trizes sao atualizadas a cada iteragao para evitar um nova fatorizagdo da matriz completa. O

procedimento proposto por Allwood e Ciftci [3] resulta em uma maior precisao dos resultados
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quanto ao grau de discretizacao da carga aplicada em relagdao ao procedimento proposto por
Wink [111]. No entanto, o tempo de processamento computacional é elevado comparado com

outros métodos existentes [3].

O procedimento incremental proposto por Wink [111] foi avaliado quanto a sua precisdo e

o tempo de processamento computacional. Os resultados sao apresentados na secao 3.5.5.

3.5.2 Programacao linear

O problema de contato estabelecido na equagao (3.15), pode ser formulado como um pro-
blema de otimizagao, no qual se deseja minimizar a energia de contato sujeito as restri¢oes de
desigualdade das equagoes (3.12) e (3.13) [21, 16, 72|. Para a solucdo deste problema pode-se

usar um método baseado em programagao linear, como o algoritmo simplex [16].

O procedimento baseado no algoritmo simplex foi proposto por Conry e Seireg [16] e tem
sido muito usado para a solucao do problema de distribuicao de carga entre dentes de engre-

nagens [17, 9, 65, 69, 101, 52|.

No procedimento desenvolvido por Conry e Seireg [16], o algoritmo simplex é modificado
através da imposicao de regras de entrada para atender ao critério de contato. Este critério
de contato é necessirio para que se possa tratar os pontos discretos que podem nao estar em
contato, e neste caso a carga aplicada a estes pontos deve ser zero e ao invés de negativa (vide
equagoes (3.12) e (3.13)). No algoritmo simplex modificado, a variavel g; da equagao (3.9) é
introduzida para eliminar a desigualdade da equacao, e a funcao objetivo é estabelecida através

da introducao de variaveis artificiais [16].

No caso dos modelos que assumem o contato somente no plano de acao, o niimero de pontos
discretos considerados na solugcao do problema é pequeno quando comparado com o nimero
de pontos discretos dos modelos de analise de contato global. Segundo Polonsky e Keer [72] o
método simplex é apenas pratico para um ntumero relativamente pequeno de pontos. Por outro
lado, os algoritmos de ponto interior tém sido usados com sucesso na solugao de problemas com

grande nimero de pontos, chamados de problemas de larga escala [97].
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Neste trabalho um algoritmo de ponto interior é avaliado para a solucao do problema de
distribuicdo de carga entre os dentes de engrenagens. Utilizou-se para isto o algoritmo de
ponto interior disponivel em uma rotina do MATLAB [60], o qual é uma variante do algoritmo

preditor-corretor proposto por Mehrotra [60].

Para tornar possivel a utilizagdo do algoritmo na sua forma padrao, o problema de contato
entre dentes foi reformulado com relagao a fungao objetivo. Estabeleceu-se como funcao objetivo
maximizar o deslocamento angular de rotacdo da engrenagem motora, conforme descrito na

equagao (3.16) [112].

A equagdo (3.16) mostra a formulacao do problema de otimizagio para a determinacao da
distribuigdo de carga (t) e erro de transmissdo (ug), baseada na primeira e na terceira linha

dos trés blocos da equagdo (3.15):

Maximizar
Ug , (316)
sujeito a
—At4+upq—h< 0,
at-T= 0,

tZO,UOZ 07

onde ug é o deslocamento angular de rotagao da engrenagem motora, que é equivalente ao erro
de transmissao angular tomado na engrenagem motora, A é a matriz com os coeficientes de
influéncia das deflexoes, q é um vetor coluna com todos os elementos de valor 1, h é o vetor
com os afastamentos angulares iniciais entre os pontos candidatos ao contato, t é o vetor com
os torques discretos aplicados em cada par de pontos em contato, T é o torque total para a

andlise aplicado na engrenagem motora.

O problema de otimizagdo em (3.16) pode ser resolvido usando-se um algoritmo de pro-
gramagcao linear. Neste estudo usou-se um algoritmo de ponto interior implementado em uma

rotina do MATLAB [60] através da funcao lipsol com a op¢ao optimset(’LargeScale’,’on’) [60].
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O algoritmo de ponto interior implementado na rotina do MATLAB [60] é uma variante do
algoritmo preditor-corretor proposto por Mehrotra (ver [60]). Trata-se de um algoritmo primal-
dual que resolve simultaneamente os dois problemas com equacoes lineares-quadréticas usando
variaveis de folga, e mantendo as variaveis de iteragao positivas, que estdao na regiao interior
representadas pelas restricoes da desigualdade. Maiores detalhes sobre o algoritmo de ponto

interior usado podem ser encontrados na referéncia [60].

Esta abordagem para a solugao do problema de distribuicao de carga entre os dentes de
engrenagens usando programagao linear foi proposta por Wink e Serpa [112| em 2005, e difere
do procedimento proposto por Conry e Seireg [17] devido & utilizagdo de um algoritmo de
ponto interior na sua forma padrao ao invés do algoritmo tipo simplex modificado. Para isto o

problema é reformulado para que a fun¢do objetivo seja a maximizacao do deslocamento.

A eficiéncia deste método para a solugao do problema de distribuicao de carga é comparada

com os outros métodos estudados e discutida na se¢ao 3.5.5.

3.5.3 Meétodo direto: inversao de matriz

Em alguns trabalhos, o problema de contato foi resolvido usando métodos diretos de solugao,

tais como, eliminacdo de Gauss [88] e fatorizacdo de Cholesky (3, 2|.

Nestes métodos de solugao, o problema é resolvido através de iteracoes para determinar o
conjunto de pontos pertencentes a regiao de contato /. € I,. Em cada iteracao calculam-se as
cargas aplicadas em cada par de pontos discretos através de um método direto sem considerar a
restricao t > 0, entao se impoe esta restrigao identificando e eliminando do conjunto de pontos
ativos, I., os pontos onde a carga é negativa. Repete-se o procedimento até que nao existam

mais pontos com carga negativa.

O método direto de solucao usando a fatorizagao de Cholesky é um método estavel e rapido
em comparagdo com outros métodos de solucdo deste tipo de problema |3, 2]. No entanto, a
solugao do problema por este método apresenta uma limitagao quanto & memoria computacional

necessaria. A memoria computacional necessiria para a solucao do problema aumenta com o
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quadrado do numero de pontos em anélise, por exemplo, para um equipamento com 256Mb de

memoria o limite de pontos em andlise é em torno de 2200 pontos [2].

Neste trabalho avaliou-se o método direto usando a fatorizagao de Cholesky para a solucao
do problema de distribuicao de carga entre os dentes. O método foi implementado em um

programa em MATLAB [60] usando uma rotina ja disponivel para a fatorizacdo de Cholesky.

Para um dado conjunto ativo estimado de pontos, I., a distribuicdo de carga pode ser

determinada através da primeira e da terceira linhas da equagao (3.15):

Acc qdc tc _hc
= . (3.17)
qg 0 —Up T
A matriz do lado esquerdo da equagao (3.17) é simétrica, mas nao é positiva-definida devido
ao zero na diagonal. No entanto, ela pode ser reorganizada como mostrado nas equagoes (3.18) e
(3.19):

1 T
= — A'h.+T) . 3.18
(0 Q@ AL 4 (qc “ ) (3.18)

te = A h.+A ' q.up . (3.19)

A solucgao das equagdes (3.18) e (3.19) requer apenas a inversa ou a fatorizacdo da matriz
A, que é positiva-definida e simétrica. Pela fatorizacdo de Cholesky tem-se que A.. = RT R,
onde R é a matriz triangular superior. Entao, pode-se determinar a distribuicao de torque t.

e o deslocamento do elemento como um todo uq através de:

R’b = q., (3.20)
Rb = b, (3.21)
R’¢ = h,, (3.22)
Rc = &, (3.23)
wo - —qfq?;bT, (3.24)
t. = ugb—c. (3.25)



Com os valores de t. e uy, pode-se determinar os afastamentos finais nos pontos que nao

estdo em contato através da segunda linha da equagao (3.15):

g, =h, + Al t. —q,u . (3.26)

A solugao deve ser testada quanto as restrigoes em (3.12) e (3.13). Se o torque referente a
forca de contato é negativo em algum ponto, este ponto deve ser removido do conjunto ativo,
I., e o problema deve ser resolvido novamente apds a atualizacdo da matriz em (3.17). Este

processo é repetido até que se satisfaca as restrigdes em (3.12) e (3.13).

Os resultados obtidos com este método de solucao do problema de distribuigao de carga sao

apresentados e discutidos na se¢ao 3.5.5.

3.5.4 Reducao do problema: técnica da pseudo-interferéncia

Apesar do modelo de anélise global de contato discretizar a superficie completa dos dentes,
e nao somente a linha de agao, sabe-se que apenas uma pequena regiao dos dentes estd em
contato em uma dada posicao do par de engrenagens no ciclo de engrenamento e sob um dado
torque. Se esta regiao de contato dos dentes em uma dada condi¢ao geométrica e de torque
pudesse ser conhecida a pridri, ou entao estimada, poder-se-ia restringir a analise apenas aos
pontos pertencentes a regiao de contato, de tal forma que o método de solucdo poderia ser

aplicado a um problema reduzido.

Nesta linha, para tornar os procedimentos de solucao do problema de distribuicao de carga
entre os dentes mais eficiente em termos computacionais, aplicou-se neste trabalho uma técnica

para a reducdo do problema baseada no trabalho de Pimsarn e Kazerounian [70, 71].

Esta técnica, chamada de pseudo-interferéncia, consiste basicamente da introdugao de um
deslocamento angular de rotacao estimado na engrenagem motora mantendo a engrenagem
movida fixa em uma dada posicao, de tal forma a simular uma interferéncia entre os corpos a

fim de se identificar a regiao de contato para aquele deslocamento estimado, conforme mostrado
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na figura 3.3. Obviamente como nao ocorre a interpenetragao dos corpos, esta interferéncia

nao existe de fato.

Engrenagem
movida

Deslocamento angular da
pseudo-interferencia

Engrenagem
motora

Fig. 3.3: Tlustracao da pseudo-interferéncia em um par de engrenagens.

O problema reduzido deve representar adequadamente o problema original sem afetar o
resultado da solugao do problema de distribui¢ao de carga. Para isto, o deslocamento angular de
rotacao da engrenagem motora para a pseudo-interferéncia é super-estimado para garantir que
todos os pontos possiveis de contato para o torque em analise sejam identificados. E evidente
que o tamanho do problema de distribuicao de carga a ser resolvido estd relacionado com esta
estimativa. Assim, quanto mais préximo o deslocamento estimado estiver do deslocamento
final calculado, menor sera o problema a ser resolvido. Por outro lado, se o deslocamento
estimado for menor do que o deslocamento final calculado, pontos discretos em contato nao
serao avaliados quanto a distribuicao de carga gerando imprecisao na solugao do problema e no

calculo do erro de transmissao.

O deslocamento angular de rotagao da engrenagem motora para gerar a pseudo-interferéncia
pode ser estimado através de uma equacao semi-empirica obtida a partir do ajuste de curvas

de um modelo de elementos finitos por Kuang e Yang [50], ou seja,

i —To

Ki:(Ao+A1X)+(A2+A3X)m ;

(3.27)

onde K é a rigidez especifica por milimetro de largura dos dentes da engrenagem (N/pm/mm)

no ponto de raio r;, X é o coeficiente de modificacao do adendum, m é o médulo da engrenagem,
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N é o numero de dentes da engrenagem, r, é o raio primitivo (mm), e os coeficientes A

(k=0,1,2,3) sao:

Ay = 3.867+1.612N —2.916 x 1072 N* + 1.553 x 107* N* | (3.28)
Ay = 17.060+7.290 x 107 N — 1.728 x 107> N* +9.993 x 107> N* | (3.29)
Ay = 2637 —1.222N +2217x 1072 N? — 1.179 x 107* N? | (3.30)
Az = —6.330 — 1.033N +2.068 x 1072 N? — 1.130 x 10~* N* . (3.31)

A equagdo 3.27 é valida para: —0.6 < X < 0.6, 12 < N < 100 e para engrenagens de
aco [50].

A rigidez de um par de pontos em contato é considerada equivalente a duas molas em série.

Esta rigidez é calculada através da equagdo (3.32) |70, 71]:

Ki; Ky
Ko = 122 3.32
K+ Ky, ( )

onde Kc¢; é a rigidez do par de pontos em contato, K7, é a rigidez do corpo 1 no ponto 7 e Ks;

é a rigidez do corpo 2 no ponto 1.

A rigidez de um par de pontos em contato, Kc;, pode ser associada com a rigidez de um
outro par de pontos, K¢;,1, considerando-se um modelo de duas molas em paralelo [70, 71].
Assim, a rigidez equivalente do contato é obtida através da soma da rigidez de todos os pares

de pontos em contato, conforme a equacao (3.33)):

Keq = ZKCZ s (333)
=1

onde K., é a rigidez equivalente dos pontos em contato e n é o nimero de pares de pontos em

contato.

A carga total para um dado deslocamento do elemento como um todo, pode ser determinada
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baseando-se na lei de Hooke:
T -3
5pseudo = ﬁ K@q x 10 s (334)
g
onde dpseudo € 0 deslocamento angular de rotagao estimado para a engrenagem motora para
produzir a pseudo-interferéncia (rad), T' é o torque para a andlise em (Nm) e r, é o raio de

base da engrenagem motora (mm).

Observa-se na equacao (3.34) que para se estimar o deslocamento do elemento como um

todo é necessario que se conheca a rigidez da regiao em contato.

No presente trabalho um procedimento iterativo foi usado para estimar a regiao de contato
e o deslocamento da engrenagem motora [112]. Este procedimento converge para a solugdo

estimada em algumas poucas iteragoes e consiste dos seguintes passos:
1. Conhecido o erro de transmissao angular sem carga aplicada em cada posi¢ao, 001 in:

e define-se um erro admissivel para a convergéncia, € ; e

e assume-se &F = 0 para k = 0, onde k£ é o nimero de iteragoes;

pseudo

2. Localiza-se todos os pontos candidatos a regiao de contato:

Vi : 5@11 S (5@1min+5§seudo) )

3. Calcula-se a rigidez equivalente, K fq* 1. para os pontos da regiao de contato estimada (4, j)

através das equacoes (3.27), (3.32) e (3.33);

4. Calcula-se o deslocamento angular de rotacio da engrenagem motora 0%l  através da

pseudo

equagao (3.34);

5. Verifica-se a convergéncia:

o Se [0kt s — 0k il > € = k=k+1 eretorna ao passo ;
o Se |0nt) 1 — 0k sl < € = fim da rotina.
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Através da rotina acima se obtém o deslocamento angular de rotacao estimado da engre-
nagem motora para a pseudo-interferéncia. Localiza-se, entao, os pontos pertencentes a regiao
de interferéncia da mesma forma descrita no passo 2 da rotina acima. Todos os pontos perten-
centes a esta regiao em cada posi¢ao do ciclo de engrenamento sao considerados na solugao do
problema de distribuicao de carga, e os demais pontos sao desprezados. Os resultados numéri-
cos mostraram que para as condi¢oes avaliadas menos de 5% do total de pontos discretos que
representam as superficies dos dentes sao considerados na andlise final, o que representa uma

redugdo significativa do problema a ser resolvido [112].

3.5.5 Comparacao dos métodos e resultados obtidos

Os trés métodos de solucao do problema de distribuicao de carga entre os dentes apresenta-
dos foram avaliados através de um exemplo numérico. Usou-se para isto um par de engrenagens

de dentes helicoidais conforme os dados mostrados na tabela 3.1.

Os célculos foram feitos em 10 posicoes discretas do ciclo de engrenamento. A distribuigao
de carga e o erro de transmissao foram calculados para cada uma das posi¢oes no ciclo de

engrenamento.

Comparou-se o tempo de processamento computacional requerido para o célculo do erro de
transmissao nas 10 posic¢oes do ciclo de engrenamento, bem com o erro do método numérico na

solugao do problema em cada um dos seguintes procedimentos:

e Método incremental para o problema completo conforme proposto por Wink [111] (vide

segao 3.5.1);

e Programacao linear aplicada ao problema reduzido pela técnica da pseudo-interferéncia

(vide se¢do 3.5.2 e 3.5.4);

e Método direto (fatorizagao de Cholesky) aplicado ao problema reduzido pela técnica da

pseudo-interferéncia (vide se¢do 3.5.3 e 3.5.4);

Uma anélise comparativa dos dois primeiros procedimentos acima foi realizada por Wink
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Tab. 3.1: Parametros bésicos do par de engrenagens helicoidais.

Parametros Motora  Movida
Nimero de dentes 27 43
Distéancia entre centros (mm) 70
Médulo normal (mm) 1.93
Angulo de pressdo normal 20°
Angulo de hélice normal 15°
Diametro externo (mm) 58 90
Diametro de raiz (mm) 48 80
Fator de modificacao do adendum 0 0
Largura da engrenagem (mm) 15 15
Torque nominal de anlise (Nm) 30
Médulo de elasticidade (G'Pa) 206
Coeficiente de Poisson 0.3
Distéancia entre pontos discretos na altura do dente (um) 90
Distancia entre pontos discretos na largura do dente (um) 385

e Serpa [112]. Os resultados mostraram uma eficiéncia computacional significativamente supe-
rior do procedimento que combina programagao linear e pseudo-interferéncia sobre o método

incremental.

Todos os calculos foram executados em um micro computador com processador Pentium

Intel Xeo de 2.8GHz e 2.1GB de memoria RAM.

Para a avaliacao do erro do método numérico comparou-se o erro de contato, que é o erro
na solugao da equagao (3.12) do problema de contato. Do ponto de vista matematico, pode-se
dizer que o erro de contato é o valor de g; para i€ I. (vide a equagao (3.12)), cujo valor exato

é zero.

O erro na solucao do problema de contato afeta o valor calculado do erro de transmissao

(ver equacgdo (3.15)). Isto pode ser observado através da figura 3.4 que mostra a relacao entre
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os valores calculados do erro de transmissdo e o erro de contato. Os valores mostrados na
figura 3.4 foram obtidos para o par de engrenagens da tabela 3.1 para a primeira posi¢ao no

ciclo de engrenamento e usando o método incremental com incrementos de carga de 0.15 a 12/N.

)

1 1
oW
b2 =

]

5.4

Erro de transmisséio (pm
1 1 1 1
Sy v e L
o] ] o0 O
1 1 1 |

&
T
1

1
O
[o)

0.5 1.0 15 2.0 2.5 3.0 35
Erro de contato (ym)

=
o

Fig. 3.4: Relacao entre erro de contato e erro de transmissao.

A figura 3.5 mostra os resultados obtidos usando-se o método incremental proposto por
Wink [111] (vide se¢do 3.5.1). A precisdo deste método estd relacionada com o grau de dis-
cretizagdo da carga aplicada (intensidade dos incrementos de carga). Desta forma, diferentes
valores de intensidade dos incrementos de carga foram usados na anélise. Foram usados va-
lores entre 0.15 a 12N por incremento de carga. Pode-se observar na figura 3.5 que menores
intensidades dos incrementos de carga resultam em menores erros de contato, porém o tempo

de processamento computacional ¢ maior.

A figura 3.6 mostra os resultados obtidos usando o procedimento que combina programa-
¢ao linear e a pseudo-interferéncia (vide a se¢do 3.5.2). Para esta andlise diferentes valores
foram impostos para o critério de convergéncia do algoritmo. O erro de contato e o tempo de

processamento computacional foram verificados para cada um destes valores.
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Fig. 3.5: Resultados obtidos com o método incremental.
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Fig. 3.6: Resultados da programacao linear e pseudo-interferéncia.

Ja com o método direto, através da fatorizacao de Cholesky, aplicado ao problema reduzido
com a técnica da pseudo-interferéncia, constatou-se valores de erro de contato da ordem de 2.2 x
10716 (zero numérico), que foram obtidos como resposta da rotina usada em MATLAB [60]. O

tempo de processamento computacional para a solu¢ao do problema através deste procedimento
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foi 30.6s.

Para que se pudesse comparar os trés procedimentos para o calculo do erro de transmissao
em termos de eficiéncia, assumiu-se como aceitavel do ponto de vista pratico um erro da ordem
de 1% no resultado do erro de transmissao devido ao erro do método numérico. Buscou-se
entre as andlises feitas com cada um dos procedimentos a condi¢ao que apresentou erro desta

ordem e comparou-se os tempos de processamento.

A tabela 3.2 mostra o tempo de processamento computacional para calcular o erro de
transmissao com carga aplicada para 10 posicoes dos dentes no ciclo de engrenamento para cada
um dos trés procedimentos apresentados, bem como, os desvios do valor do erro de transmissao

devido ao erro do método numérico para a primeira posi¢ao no ciclo de engrenamento.

Tab. 3.2: Tempo de processamento computacional dos procedimentos.

Procedimentos Tempo (minuto) Erro (%)
Método incremental 318 1.3
Programacao linear e pseudo-interferéncia 3 0.2
Método direto e pseudo-interferéncia 0.51 2.2 x 10716

Observa-se na tabela 3.2 que, para os exemplos numéricos analisados, o tempo de processa-
mento obtido com o método direto é significativamente menor do que os obtidos com os outros
dois métodos avaliados (cerca de 600 vezes menor em comparagao com o método incremental e
cerca de 6 vezes menor em comparagao com o procedimento de programacao linear). O método

direto mostrou ainda precisao superior aos outros dois métodos.

Em funcao dos resultados obtidos nas simulagoes numéricas com os trés métodos para a
solugao do problema de distribuicao de carga, considera-se que a aplicagao do procedimento com
o método direto e pseudo-interferéncia torna os procedimentos de calculo do erro de transmissao
com anélise global de contato dos dentes, como o proposto por Wink [111], adequados do ponto
de vista de eficiéncia computacional e precisao para sua utilizacao em ambientes de projeto de

engrenagens.
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Capitulo 4

Analise de sensibilidade

Neste capitulo sao apresentados os resultados do estudo de sensibilidade da variacao do
erro de transmissdo ao longo do ciclo de engrenamento (PPETL) devido a perturbagao dos
parametros envolvidos no problema. Constatou-se que o PPETL é bastante sensivel & variagao

da forma do perfil evolvente.

E certo que nos problemas reais nem todos os parametros envolvidos sdo conhecidos ou
podem ser controlados. Os modelos mateméaticos, em geral, também apresentam suas simplifi-
cagoes em relacao ao problema fisico. Desta forma, um nimero limitado de parametros é levado
em conta para os calculos. E claro que se procura considerar os parametros que podem melhor
reproduzir o problema estudado. Mesmo assim, a influéncia destes parametros na resposta do

problema pode nao ser bem conhecida |25, p.3-21] [30, p.255].

Nos trabalhos estudados sobre o calculo do erro de transmissao nao foram encontradas
andlises detalhadas sobre a sensibilidade dos modelos usados para este fim. No entanto, diversos
trabalhos dedicaram atenc¢ao ao estudo da influéncia de alguns erros de fabricagao no erro de
transmissdo e no ruido gerado por pares engrenados [95, 83, 65, 100, 75, 108, 73, 103|. Alguns
exemplos dos erros de fabricacao considerados nestes trabalhos sao: erros de espacamento entre
os dentes, erros de concentricidade, erros de alinhamento, e desvios das superficies dos dentes
nas direcoes longitudinal e radial. Alguns bons resumos da influéncia dos erros de fabricacgao

no erro de transmissdo podem ser encontrados nas referéncias [37, 38, 109, 62].
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Os erros de fabricacao sao importantes no calculo do erro de transmissao, mas nao sao fa-
cilmente obtidos com precisao. Destacam-se duas dificuldades principais quando se consideram
os erros de fabricacao para o cédlculo do erro de transmissao: usualmente os dentes das engre-
nagens sao medidos por amostragem em uma tnica se¢ao dos dentes na dire¢do do perfil e na
direcao do passo da hélice. Assim, assume-se que os resultados destas medig¢oes representam
satisfatoriamente a forma da superficie dos dentes. Para que se pudesse obter uma precisao
maior nos calculos seria necessario medir a topografia completa de cada um dos dentes das
engrenagens para que as diferencas entre eles fossem conhecidas e consideradas. O segundo
ponto refere-se ao acimulo de incertezas de medi¢ao devido ao grande ntimero de medigoes que

seriam necessarias para se identificar a forma real de cada dente [62].

Constatou-se que diversos trabalhos publicados dedicaram atencao a influéncia das modifi-
cagOes intencionais de micro geometria das superficies dos dentes |7, 104, 27, 68, 65, 17|. Estas
modificagoes seriam especificadas no projeto das engrenagens com o objetivo de reduzir o erro
de transmissao. A influéncia dos parametros de operacdo do par engrenado, como torque e

rotagdo, no erro de transmissdo também foi objeto de varios estudos [27, 99, 7, 63].

Neste capitulo estudou-se a influéncia que perturbagoes nos dados de entrada do modelo,
tanto na matriz dos coeficientes de influéncia (matriz A .. da equagao (3.15)), quanto no vetor
dos afastamentos iniciais (h. da equagao (3.15)), causam na resposta do problema. Para isto,
calculou-se o erro de transmissao em diversas posi¢oes no ciclo de engrenamento e se avaliou o
valor do pico-a-pico do erro de transmissao. Este valor relaciona-se ao ruido gerado pelo par

engrenado (ver capitulo 1).

Devido as caracteristicas da modelagem do erro de transmissdo (problema discreto com
solugdo iterativa) adotou-se uma metodologia para a andlise de sensibilidade, na qual o pro-
grama de calculo é executado repetidas vezes considerando diferentes valores dos parametros
selecionados. A sensibilidade da solucdo do problema a variacdo de um dado parametro foi

obtida através da aproximagao por diferengas finitas [30, p.255-274].

Para as anélises de sensibilidade, adotou-se estudar um par de engrenagens de dentes heli-
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coidais que foi usado no trabalho de Palmer [68]. Palmer em 1999 [68] estudou os efeitos das
modificagoes do perfil evolvente no erro de transmissao, porém nao avaliou a influéncia dos
outros parametros envolvidos no problema, como aqueles provenientes de erros de fabricagao.
Este par de engrenagens foi escolhido para o presente estudo devido & disponibilidade de dados
teoricos e experimentais [68]. As duas engrenagens do par sdo geometricamente idénticas e as

suas principais caracteristicas de projeto sao mostradas na tabela 4.1.

Tab. 4.1: Parametros béasicos do par de engrenagens helicoidais.

Parametros Engrenagens
Nimero de dentes 40
Distancia entre centros (mm) 203.2
Médulo normal (mm) 4.233
Angulo de pressdo normal 20°
Angulo de hélice normal 33.55°
Diametro externo (mm) 211.684
Diametro de raiz (mm) 189.713
Fator de modificagao do adendum 0
Largura da engrenagem (mm) 26.987
Grau de recobrimento transversal 1.32
Grau de recobrimento axial 1.12
Torque nominal de andlise (Nm) 70
Médulo de elasticidade (GPa) 206
Coeficiente de Poisson 0.3
Distancia entre pontos discretos na altura do dente (um) 152
Distancia entre pontos discretos na largura do dente (um) 538

O perfil evolvente e o passo da hélice foram considerados nos calculos conforme mostrado nas
figuras 4.1 e 4.2, e representam a condigao real do par de engrenagens usados nos experimentos
em [68]. As figuras 4.1 e 4.2 representam os resultados graficos das medi¢oes do dente das

engrenagens. Este tipo de representacao é comumente usado na industria. Os graficos de
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Fig. 4.1: Forma bésica do perfil evolvente das engrenagens helicoidais em anélise.
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Fig. 4.2: Forma bésica do passo da hélice das engrenagens em anélise.
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medigao originais podem ser encontrados na referéncia [68, Apéndice III|. Os erros de fabricagao
dos dentes das engrenagens nao sao conhecidos, e portanto, tornaram-se objeto deste estudo

quanto a sensibilidade da resposta a estas incertezas.

A figura 4.1 mostra a forma do dente na direcao radial e em uma dada se¢ao transversal do
dente. Esta figura mostra, no eixo das abscissas, os desvios do perfil do dente em relagdao ao
perfil evolvente teérico. No eixo das ordenadas estdo os pontos ao longo da direcao radial do
dente. Como é usual neste tipo de representacao, os valores ao longo da direcao radial do dente
sao mostrados em angulo de rolamento, que é o angulo correspondente ao desenvolvimento do

perfil evolvente tomado no diametro de base [26].

Ja a figura 4.2 mostra a forma do dente na direcdo axial e em uma dada se¢do do dente.
Nesta figura sao mostrados no eixo das abscissas os desvios do passo da hélice das engrenagens
em relacao ao passo da hélice tedrico. No eixo das ordenadas sao mostrados as respectivas

distancias axiais dos dentes.

Nas figuras 4.1 e 4.2, se o dente medido das engrenagens fosse isento de erros e sem modi-
ficacoes intencionais nas superficies dos dentes, os gréaficos apresentariam todos os valores no
eixo das abscissas iguais a zero. Por convencao os valores negativos nos graficos representam
desvios em relacao ao posicao teodrica na direcao normal & superficie e no sentido do centro do

dente [111, p.30-32].

4.1 Sensibilidade aos parametros de discretizacao

Inicialmente analisou-se a sensibilidade da resposta aos parametros de discretizacao envol-
vidos no problema. Os parametros de discretizacao da superficie dos dentes foram analisados
em um estudo anterior na referéncia [111, p.80-83 e p.98-103|. Assim os parametros de discre-
tizacao da superficie dos dentes foram escolhidos baseados nos resultados daquele estudo. Os

valores adotados para estes parametros sao mostrados na tabela 4.1.

A influéncia do niimero de posicoes discretas que representam o ciclo de engrenamento
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nao havia sido avaliada até o momento. Procedeu-se entao a esta anélise na qual o valor do
pico-a-pico do erro de transmissao foi comparado para diversos graus de discretizacao do ciclo
de engrenamento. Os valores obtidos foram normalizados para facilitar a interpretacao dos

resultados e sao apresentados na figura 4.3.
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Fig. 4.3: Influéncia da discretizagao do ciclo de engrenamento.

Pode-se observar na figura 4.3 um comportamento assint6tico e uma variagao considerada
pequena nos valores do pico-a-pico do erro de transmissao para as analises com mais de 10
posicoes discretas no ciclo de engrenamento. Em funcao destes resultados, adotou-se efetuar
os outros calculos para as anélises de sensibilidade dos demais parametros considerando 20
posicoes discretas no ciclo de engrenamento. Isto representa um erro devido a discretizagao do

ciclo de engrenamento menor do que 1% (ver figura 4.3).

4.2 Condicionamento da matriz de flexibilidade

O ntmero de condi¢ao da matriz de um sistema de equacgoes lineares pode indicar a sensibi-
lidade, ou a vulnerabilidade, da solucao devido as variagoes nos valores de entrada, ver equacao
(4.1) [19, p.42-44] [89, p.361-369]. Assim, para analisar a influéncia que perturbagoes dos dados

de entrada podem provocar na solucao do sistema, calculou-se o niimero de condicao da matriz
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A.. da equagdo (3.15) para cada uma das 20 posigdes no ciclo de engrenamento. Para isto,

usou-se a fungao cond ' do MATLAB [60].

cond(Ace) = |[Acll, ||AZ (4.1)

9 -

onde ||A..||, é norma 2 da matriz A, que é dada pelo maximo valor singular de A, [60]. Os

valores singulares da matriz A.. podem ser obtidos pela técnica numérica de decomposicao em

valores singulares (SVD) [19, p.44-56].

Os ntmeros de condicao da matriz A.. calculados nas 20 posic¢oes do ciclo de engrenamento
sao mostrados na figura 4.4. Com base nos resultados obtidos, pode-se dizer que a matriz A,

é bem condicionada e pouco sensivel a erros nos dados de entrada [19, p.42-44| |89, p.361-369|.
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Fig. 4.4: Numero de condi¢ao da matriz de flexibilidade.

Uma forma particular usada neste trabalho, além do emprego do ntimero de condi¢ao, para

investigar a sensibilidade da matriz A.. é a variacao dos elementos da matriz. Para isto, a

LA funcdo cond do MATLAB calcula o ntimero de condicio de uma matriz através da equacio 4.1.
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matriz A.. foi multiplicada por um fator de perturbagido (escalar) e foi avaliada a resposta
do sistema para cada nivel de perturbacao da matriz. Os resultados obtidos nesta analise sao
mostrados na figura 4.5. A figura mostra o percentual de alteracdo na resposta devido a um
dado percentual de alteracao na matriz de flexibilidade. Pode-se observar na figura 4.5 um
comportamento préoximo do linear e pouco significativo para os valores de pico-a-pico do erro

de transmissao.
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_—25—4—3—2—1012345

Fator de perturbacdo da matriz Acc (%)

Fig. 4.5: Sensibilidade da matriz de flexibilidade.

Para quantificar a influéncia das perturbacoes na solucao do problema, usou-se ainda a

derivada logaritmica [30, p.261-262], conforme a equacgio (4.2).

_d(logu)  du/u,

5= d(logz) dx/x,’

(4.2)

onde S é a derivada para o célculo da sensibilidade, u é a resposta do problema, x é o valor
do parametro para a analise de sensibilidade, u; e x; sao valores representativos da resposta da

funcao e do parametro respectivamente.
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A equagao (4.2) pode ser calculada através da aproximacao por diferencas finitas de primeira

ordem conforme mostrado na equagao (4.3) [30, p.256] [19, p.174-180],

du/uy - Au/uy _ 2{u(x + Ax) — u(z)]/[u(z + Azx) + u(x)]
dr/zy — Ax/z Az/(x + 0.5Ax) ’

(4.3)

onde u(zx) é a resposta da fungdo u para a variavel z, Az é o passo no valor da variavel x.

A derivada S para o célculo da sensibilidade (ver equagio (4.3)) fornece as alteracdes rela-
tivas na resposta u devido a alteracao relativa no parametro x. Portanto, quando o valor da
derivada é maior do que 1 as alteragoes relativas na resposta sao maiores do que as alteracoes
relativas no parametro, e assim o parametro pode ser considerado significativo para a precisao
da solucao do problema. Ja para valores da derivada S muito menores do que 1, o parametro

pode ser considerado pouco influente na solu¢do do problema [30, p.261-262].

O valor da derivada para o célculo da sensibilidade obtido através da equacao (4.3) referente
as alteragoes no PPETL devido as perturbagoes da matriz de flexibilidade foi 0.39. O que
quantifica o comportamento observado na figura 4.5. Portanto, pode-se concluir que pequenas
perturbagoes na matriz de flexibilidade, A ., resultam em varia¢des nao significativas na solugao

do problema.

Diante disto, pode-se assumir que pequenas erros nos parametros que compoem os elementos
da matriz de flexibilidade (ver as equagoes (A.6) e (A.9)) do apéndice A ndo sdo significativos
para a precisao da resposta do problema. Entre estes parametros estao o médulo de elastici-
dade, o coeficiente de Poisson, as fun¢oes de deflexao da placa analoga ao dente, entre outros.
Evidentemente os parametros relacionados com a geometria do dente, como o angulo de hélice
por exemplo, podem apresentar um comportamento diferente devido a alteracao da regiao de

contato.
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4.3 Sensibilidade as variacoes na distancia entre centros

A distancia entre centros de montagem de um par de engrenagens é usualmente determinada
pelas posicoes dos mancais usinados na carcaca da caixa de engrenagens. Desvios da posi¢ao
nominal especificada para a usinagem podem levar a desalinhamentos dos eixos que suportam

as engrenagens e a variacoes da distancia de trabalho das engrenagens.

Além disto, poder-se-ia assumir que desvios de concentricidade entre o centro de trabalho
da engrenagem e o diametro primitivo dos dentes poderiam ser considerados como variagoes
da distancia entre centros ao longo do perimetro da engrenagem. Obviamente neste caso a
distancia entre centros teria um valor diferente para cada ciclo de engrenamento do par de
engrenagens e dois efeitos poderiam ser observados no espectro de freqiiéncias, um devido a
alteragdo da forma da funcao do erro de transmissao para cada ciclo de engrenamento que
poderia causar uma alteracao na amplitude das harmoénicas do ETL, e o outro devido direta-
mente ao desvio de concentricidade que causaria um efeito de modulacao do sinal afetando a
freqiiéncia fundamental do eixo [25, p.99-102]. Na anélise realizada, a alteracdo da distancia

entre centros causada pelo efeito do desvio de concentricidade nao foi considerada.

Estas variagoes em relacao a distancia entre centros nominal afetam os pontos discretos em
contato entre as superficies dos dentes das engrenagens motora e movida. Tanto a matriz de
flexibilidade, A.., quanto o vetor dos afastamentos iniciais, h., da equagdo (3.15), podem ser

afetados por estas variagoes.

Efetuou-se a analise de sensibilidade & variacao da distancia entre centros através do célculo
do PPETL para diversos valores da distancia entre centros. O valor nominal da distancia entre
centros consta na tabela 4.1. Para a definicao do montante de variacdo admissivel para a

distancia entre centros usou-se como referéncia a norma DIN3964 [24].

Os resultados desta analise sao mostrados nas figuras 4.6. Pode-se observar na figura 4.6 que
os erros na distancia entre centros nao causam influéncia significativa no erro de transmissao.

Isto é confirmado pelo valor maximo de 0.03 da derivada S calculada através da equacdo (4.3).
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Fig. 4.6: Sensibilidade do PPETL a variacao da distancia entre centros.

Intuitivamente esperava-se encontrar uma sensibilidade maior as variagoes da distancia entre
centros devido as alteracoes dos pontos de contato das superficies modificadas dos dentes. No
entanto, entendeu-se que as superficies dos dentes permaneceram predominantemente helicoides
e evolventes, nas quais a propriedade fundamental é a manutencao da transmissao uniforme
de movimento em diferentes distancias entre centros [53, p.288|, diferentemente do que ocorre

com dentes de engrenagens de perfil cicloidal |53, p.382-389).

A partir dos resultados obtidos nesta analise da influéncia das variacoes da distancia entre
centros, pode-se dizer que o efeito predominante devido aos desvios de concentricidade nas

engrenagens é a modulacao do sinal [38, p.14-18|.

Nos trabalhos pesquisados na literatura disponivel sobre o assunto nao foi encontrada ne-
nhuma abordagem quanto a sensibilidade do erro de transmissao devido as variacoes nas dis-
tancia entre centros. Embora a influéncia de tais variagoes seja pequena, conforme verificada
na presente analise, considera-se que os resultados obtidos sao importantes para um melhor

conhecimento e entendimento do problema.
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4.4 Sensibilidade aos erros no torque aplicado

Varios estudos mostram que o erro de transmissao pode ser reduzido através da introducao
de modificagoes nas superficies dos dentes 27, 99, 7, 63]. Estas modifica¢bes atuam de forma

eficaz para um dado nivel de torque, chamado de torque nominal ou torque de projeto [104, 113|.

Nas condigoes reais de aplicacao de pares engrenados, o torque considerado no projeto para
as especificacoes das modificacoes das superficies dos dentes pode apresentar desvios em relagao
ao seu valor nominal. Considerou-se importante avaliar a sensibilidade do erro de transmissao

as variagoes do torque aplicado.

Avaliou-se a sensibilidade do erro de transmissao as variacgoes, ou erros, do torque aplicado
no par engrenado quando em operagao. Para isto, considerou-se um erro maximo em relagao
ao torque nominal de analise de +5% a —5%. A faixa de torque de TONm + 5% a TONm — 5%
foi discretizada em 5 pontos. Os resultados do PPETL para cada um dos 5 niveis de torque

sao mostrados na figura 4.7.

Obteve-se a derivada para o calculo da sensibilidade através da equagio (4.3) e o resultado
encontrado foi 0.38. Este valor da derivada S indica que pequenos desvios em torno do torque
nominal nao afetam de forma significativa o PPETL. Este resultado é vilido para os valores de
desvios estudados. Sabe-se que quando o par engrenado opera em sistema com ampla variagao
de torque, como no caso das caixas de engrenagens aplicadas em veiculos equipados com motores
de combustao interna, o PPETL pode ser alterado significativamente para os diferentes niveis

de torque.

Na faixa de perturbacao avaliada, o efeito da variacao do torque no erro de transmissao pode
ser considerado linear (ver figura 4.7), mostrando uma tendéncia de aumento do pico-a-pico do

erro de transmissao para valores de torque abaixo do torque nominal.
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Fig. 4.7: Sensibilidade & variagao do torque aplicado.

4.5 Sensibilidade as variacoes no vetor dos afastamentos
iniciais

As incertezas de medicao das caracteristicas geométricas do par de engrenagens e os erros
geométricos dos dentes gerados no processo de fabricacao podem produzir alteracoes tanto na

matriz de flexibilidade A.., quanto no vetor dos afastamentos iniciais h. (ver equagio (3.15)).

Considera-se que grandes erros geométricos podem afetar a matriz de flexibilidade devido a
alteracao significativa dos pontos em contato, além de afetar os valores dos afastamentos iniciais.
J& pequenos erros devem afetar mais significativamente o vetor dos afastamentos iniciais, uma
vez que pequenos erros podem nao ser suficientes para mudar a regidao de contato dos dentes

engrenados.

A sensibilidade da matriz de flexibilidade e de alguns parametros que compdem os elementos
desta matriz foi estudada nas secoes anteriores. Nesta secao, estudou-se a sensibilidade do vetor

dos afastamentos iniciais, h..
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Para esta analise usou-se um fator de perturbagdo (escalar). Multiplicou-se o vetor dos
afastamentos iniciais por este fator, cujo valor variou de 0.95 a 1.05, e se obteve resposta do

sistema para cada nivel de perturbacao.

Os resultados obtidos nesta analise sao mostrados na figura 4.8. A figura mostra o percentual
de alteracao na resposta devido a um dado percentual de alteracao no vetor dos afastamentos
iniciais. Observa-se na figura 4.8 um comportamento linear da variagdo da resposta em relagao

& variacao do pardmetro com uma, forte influéncia no pico-a-pico do erro de transmissao.

Efeito na resposta (%)
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Fator de perturbagdo do vetor hc (%)

Fig. 4.8: Sensibilidade do vetor dos afastamentos iniciais.

Para quantificar a influéncia das perturbacoes na solucao do problema, calculou-se ainda a

derivada S conforme a equagao (4.3). O resultado obtido para a derivada foi 1.47.

Verificou-se nesta analise que o problema estudado é mais sensivel as variacoes dos afasta-
mentos iniciais do que as variacoes dos elementos da matriz de flexibilidade, ou seja, a resposta

¢ mais influenciada pelas variacoes geométricas e dimensionais dos dentes.
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As variagbes geométricas e dimensionais que poderiam causar alteracdo nos valores dos
elementos do vetor dos afastamentos iniciais podem ser provenientes de diversos parametros dos
dentes. Alguns destes parametros correspondem a erros de fabricacdo e outros as especificacoes

de projeto. Nas anéalises seguintes estudou-se alguns destes parametros individualmente.

4.6 Sensibilidade aos erros de espacamento entre os dentes

Nas engrenagens os dentes deveriam ser igualmente espagados, ou seja, a distancia angular
entre eles deveria corresponder a 27 /N, onde N é o ntimero de dentes. No entanto, devido aos
erros dos processos de fabricagao, sao encontrados desvios do espacamento entre os dentes em

relacao ao valor teorico.

Em geral, os erros de espacamento entre os dentes sao distribuidos de forma aleatoéria, e
por isto produzem componentes de freqiiéncia em quase todas as harmonicas da freqiiéncia do

eixo. Os erros de espagamento ndo afetam a freqiiéncia de engrenamento [62, 38, 109, 75].

A importancia desta andlise de sensibilidade est4 no entendimento da alteracao que o erro
de espacamento pode provocar na forma da funcao do erro de transmissao. Isto é importante

para comparagao com dados experimentais.

Desta forma, na anélise de sensibilidade aos erros de espacamento foram considerados o
efeito no pico-a-pico do erro de transmissao e a forma da funcao do erro de transmissao ao

longo do ciclo de engrenamento.

A norma DIN3960 [22]| define, entre os desvios dos parametros individuais dos dentes de

engrenagens cilindricas, sete desvios relativos ao espagamento. Destes destacam-se trés:

e erro de espacamento adjacente (f,) que é a diferencga entre a dimensdo real e a dimensao

nominal do espagamento transversal entre dois dentes;

e erro de espacamento acumulado (F},) que é o erro de espacamento acumulado em todos os

dentes da engrenagem. Ele é obtido somando-se algebricamente os erros de espagamento
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de dentes adjacentes (f,). O erro de espagamento acumulado é a diferenga entre o maior

e o menor valor desta soma algébrica;

e diferenca entre espagamentos adjacentes (f,) que é a diferenga dos valores medidos en-
tre dois espacamentos consecutivos. A diferenca entre espacamentos adjacentes leva em

consideracao a posicao real de trés dentes adjacentes.

Entende-se que os desvios definidos na norma DIN3960 [22] se referem a formas distintas

de especificacao e controle do erro de espacamento entre os dentes.

Devido a distribuicao aleatéria dos erros de espacamento entre os dentes de cada engrena-
gem, pode-se encontrar um nimero elevado de combinagoes possiveis de erros de espacamento
relativos aos dentes engrenados em cada instante. O niimero de combinagoes depende da relagao

entre os nimeros de dentes do par de engrenagens.

No caso do par de engrenagens em estudo (ver tabela 4.1), como as duas engrenagens
possuem o mesmo nimero de dentes (40 dentes), a anéalise do erro de transmissdo teria que
ser repetida 40 vezes para cada uma das 40 possiveis combinacoes de montagem do par de
engrenagens. Isto resultaria em 1600 calculos do erro de transmissao assumindo-se uma tinica
condicao de distribuicao aleatéria dos erros dentro de uma amplitude admissivel para o erro de

espacamento.

Adotou-se uma simplificagao para reduzir o niimero de anélises e determinar a influéncia que
os erros de espagcamento provocam no erro de transmissao. Os calculos do erro de transmissao
foram efetuados introduzindo-se o erro de espacamento em somente um dos dentes engrenados
da engrenagem motora. O erro introduzido foi um erro de espagcamento entre dentes adjacentes
(fu) com valores entre —5um e +5um (ver norma DIN3962 [23, parte 1]). Repetiu-se, entdo, o

célculo do erro de transmissao para 11 valores discretos neste intervalo.

Os resultados obtidos nos célculos sao mostrados na figura 4.9. Observa-se na figura 4.9
que o comportamento do erro de transmissao é nao linear em funcao do erro de espacamento e

que existe um influéncia significativa nos resultados.
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Fig. 4.9: Sensibilidade ao erro de espagamento entre os dentes.

Notou-se ainda que a forma da fun¢ao do erro de transmissao ao longo do ciclo de engre-
namento é significativamente afetada pelo erro de espagamento, como pode ser observado na

figura 4.10.

A figura 4.10 mostra o erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento sem erro de
espagamento e com dois niveis de erro de espacamento (+5um e —5um). Erro de espagamento
com sinal positivo indica maior distancia entre os dentes e com sinal negativo indica menor

distancia entre os dentes (ver norma DIN3960 [22]).

4.7 Sensibilidade aos erros de alinhamento dos dentes

Os erros de alinhamento dos dentes quando as engrenagens estao montadas na caixa de
engrenagens podem ser devido principalmente as imprecisoes na usinagem dos assentos dos
mancais da carcaca, as deflexdes dos eixos que suportam as engrenagens quando estas estao

submetidas a carga, aos erros de montagem das engrenagens nos eixos e aos erros de alinhamento
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Fig. 4.10: Influéncia do erro de espacamento na forma da funcao do ETL.

dos dentes causados pelo processo de fabricagao [103].

Todos estes erros de alinhamento afetam o erro de transmissdo de maneira similar [38, p.
14.18-14.19]. No entanto, as componentes do erro de alinhamento no plano normal aos dentes

tém um efeito mais significativo 38, 37, 95, 103].

Na analise de sensibilidade quanto ao erro de alinhamento dos dentes, considerou-se apenas
aqueles que poderiam ser causados por desvios do angulo de hélice. Estes desvios causam um

desalinhamento no contato entre os dentes no plano normal aos dentes.

Os erros de alinhamento dos dentes foram definidos conforme a norma DIN3960 [22], a qual
designa este erro por fH[. Adotou-se valores admissiveis para os erros de alinhamento dos

dentes conforme a norma DIN3962 [23, parte 2].

Considerou-se que apenas uma das engrenagens apresentava desvio do angulo de hélice, a
engrenagem motora, e se assumiu um desvio igual para todos os dentes desta engrenagem. A

engrenagem movida foi considerada isenta de erros.
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A analise de sensibilidade foi feita calculando-se o erro de transmissao para diversos valores
do erro de alinhamento dos dentes. Os resultados obtidos nestes céalculos sao mostrados na

figura 4.11.

PPETL (um)

-6 -4 -2 0 2 4 6

O 1

Erro de alinhamento do dente fHf (um)

Fig. 4.11: Sensibilidade do PPETL ao erro de alinhamento dos dentes.

Observa-se na figura 4.11 que o comportamento do pico-a-pico do erro de transmissao é
nao linear para os erros de alinhamento estudados e com influéncia significativa no erro de

transmissdo, o que concorda com os resultados obtidos em estudos anteriores [103, 83|.

As derivadas foram calculadas através da equacdo (4.3) para cada intervalo de resultados

obtidos. O valor maximo calculado foi 1.37 no intervalo 2um < fHf3 < 3um.

E interessante observar que existe uma tendéncia dos erros de alinhamento positivos influen-
ciarem mais a resposta do que os erros com valores negativos (ver a figura 4.11). Os valores
positivos do erro de alinhamento correspondem, neste caso, a um angulo de hélice menor do
que o nominal, j4 os valores negativos correspondem a um angulo de hélice maior do que o

nominal. Esta tendéncia foi observada em outros estudos [95, 103)].

81



4.8 Sensibilidade aos erros da forma do passo da hélice

Para reduzir o efeito de possiveis erros de alinhamento das engrenagens, e ainda, para garan-
tir que a carga de contato entre os dentes nao atinja as extremidades dos dentes, usualmente,

emprega-se uma modificagdo no passo da hélice das engrenagens [38].

Esta modificacao consiste de um abaulamento do dente na dire¢ao do passo da hélice que
é descrito em geral por uma funcdo quadratica [104]. Desta forma, o dente apresenta uma

superficie convexa na direcao do passo da hélice.

Além desta modificagao intencional imposta no passo da hélice, também existem os erros

de forma do passo da hélice decorrentes do processo de fabricagdo (ver norma DIN3960 [22]).

Analisou-se a sensibilidade da forma do passo da hélice no erro de transmissao através da
perturbagao dos dados geométricos do passo da hélice modificado. Multiplicou-se os afasta-
mentos do passo da hélice mostrados na figura 4.2 por um fator de perturbagdo variando de
0.95 a 1.05, e se avaliou o efeito no pico-a-pico do erro de transmissao. Os resultados obtidos

sao mostrados na figura 4.12.

Os resultados desta anélise mostram que os erros na forma do passo da hélice causam
pequena influéncia no pico-a-pico do ETL. O valor maximo da derivada calculado através da
equagao (4.3) considerando a alteragdo maxima do PPETL devido a alteracdo imposta na forma

do passo da hélice foi 0.86.

4.9 Sensibilidade aos erros do perfil

O perfil evolvente modificado dos dentes (ver figura 4.1) também pode apresentar desvios
em relacao ao perfil desejado devido aos erros de fabricagao. Entre os erros de perfil classificados
pela norma DIN3960 [22] tém-se o erro de forma do perfil, fs,, 0 erro do angulo do perfil, fy,,

e o erro total de perfil, F,, que engloba os dois anteriores.

Na presente analise, adotou-se avaliar a influéncia do erro de forma do perfil e do erro do
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Fig. 4.12: Sensibilidade ao erro da forma do passo da hélice.
angulo do perfil, no erro de transmissao. Avaliou-se inicialmente o erro do angulo do perfil.

Para esta anélise calculou-se o erro de transmissao para diferentes erros do angulo do perfil.
Os erros do angulo do perfil foram considerados como desvios do angulo de pressdao em rela-
¢ao ao valor nominal da tabela 4.1, tomados longitudinalmente conforme definido na norma

DIN3960 |22]. Para a defini¢do do erro méaximo admissivel para o angulo do perfil usou-se a

norma DIN3962 |23, parte 1].

Para cada condicao calculada, o erro do angulo do perfil foi considerado igual para todos
os dentes e introduzido somente na engrenagem motora. Os dentes da engrenagem movida

permaneceram isentos de erros.

Os resultados obtidos nesta analise sao mostrados na figura 4.13. Observa-se na figura 4.13
que o erro do angulo do perfil causa um efeito ndo linear na resposta do problema, porém com
baixa influéncia nos resultados. Observa-se ainda, um comportamento assimétrico, ou seja,
erros do angulo do perfil com valores negativos resultam em uma menor influéncia na resposta

quando comparados com os erros com valores positivos.
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Fig. 4.13: Sensibilidade do PPETL ao erro do angulo do perfil.

Usualmente na indistria, especifica-se no projeto tolerancias para os erros admissiveis do
angulo do perfil simétricas em torno do valor nominal. A prépria norma DIN3962 [23, parte
1] especifica valores simétricos para o erro do angulo do perfil. No entanto, de acordo com os
resultados da analise realizada, os valores admissiveis para o erro do angulo do perfil deveriam
ser especificados de forma assimétrica em torno do valor nominal. O campo de tolerancia
deveria ser deslocado para os valores negativos, permitindo-se erro do angulo do perfil maiores,

em valores absolutos, no sentido negativo e menores no sentido positivo.

Os valores das derivadas também mostram que a influéncia do erro do angulo do per-
fil & pequena para os casos analisados. O valor méximo, 0.16, foi encontrado no intervalo

dpm < fHa < 5.5um.

84



4.10 Sensibilidade aos erros de forma do perfil evolvente

A forma do perfil dos dentes é normalmente modificada para se obter uma melhor condicao
de contato e de distribui¢do de carga, e assim reduzir o erro de transmissdo e / ou as tensoes
que atuam nos dentes. Com isto, a forma do perfil dos dentes deixa de ser uma evolvente

pura [109].

A influéncia destas modificagoes no perfil dos dentes no desempenho do par de engrenagens,
seja quanto a resisténcia ou quanto ao nivel de ruido, foi objeto de estudo de diversos trabalhos

publicados [38, 62, 109, 104, 68, 93, 104].

Além das modificacoes intencionais impostas no perfil dos dentes, também existem os erros

de forma do perfil decorrentes do processo de fabricagao (ver norma DIN3960 [22]).

Analisou-se a sensibilidade dos erros na forma do perfil dos dentes no erro de transmissao
através da perturbacao dos dados geométricos do perfil do dente modificado. Multiplicou-se os
afastamentos do perfil mostrados na figura 4.1 por um fator de perturbacdo variando de 0.95
a 1.05, e se avaliou o efeito no pico-a-pico do erro de transmissao. Os resultados obtidos sao

mostrados na figura 4.14.

A perturbagao na forma do perfil foi considerada somente na engrenagem motora e com a

mesma amplitude para todos os dentes.

Os resultados desta anédlise mostram que os erros na forma do perfil dos dentes causam forte
influéncia no erro de transmissao. Isto pode ser observado na figura 4.14. Esta influéncia pode
também ser observada nos valores calculados para as derivadas do pico-a-pico do ETL através

da equagao (4.3). O valor maximo obtido foi 67.38.

A figura 4.15 mostra a forma da fungao do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrena-
mento para a condi¢do ndo perturbada (fator 1) e para as condiges com fatores de perturbagao
0.95 e 1.05. Observa-se uma alteracao significativa na forma da funcao do ETL devido & vari-

acao da forma do perfil.
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Fig. 4.14: Sensibilidade ao erro da forma do perfil do dente.

Erro de transmissao longitudinal (wm)

—— fator=1
-14 —— fator = 0.95
—e— fator = 1.05
—16+ |
_18 1 1 1 1 1 1 1 1

1 3 5 7 9 11 13 15 17 19

Posicdo no ciclo de engrenamento
Fig. 4.15: Influéncia do erro da forma do perfil dos dentes na funcao do ETL.

4.11 Sumario das analises de sensibilidade

As anélises de sensibilidade de diversos parametros envolvidos no problema foram feitas

com o objetivo de identificar a influéncia de cada um deles na solugao do problema.



Inicialmente avaliou-se a sensibilidade da matriz de flexibilidade no erro de transmissao. Isto
foi feito através do calculo do niimero de condicao da matriz, e ainda através da verificagao do
efeito de perturbagoes nos elementos da matriz. Contatou-se que a matriz ¢ bem condicionada
e que perturbagoes em seus elementos resultam em pequenas variagoes na resposta. Estas
perturbagoes tiveram como finalidade representar erros ou incertezas dos parametros envolvidos

na defini¢do dos elementos da matriz (ver se¢ao 4.2).

Avaliou-se, entao, a sensibilidade do problema devido as variagoes no vetor dos afastamentos
iniciais, e se verificou que estas variacoes causam alteracoes significativas na resposta. Estas
variagoes podem ser devido a erros ou a incertezas nos parametros geométricos das engrenagens

(ver secao 4.5).

As variacoes nos valores dos afastamentos iniciais entre os pontos discretos podem ser pro-
venientes de erros ou incertezas em diversos parametros geométricos envolvidos. Os parametros
principais foram identificados através de trabalhos publicados sobre o assunto [62, 109, 108, 75,

37, 38| e através da norma DIN3960 [22].

E certo que variacbes nos parametros que definem os afastamentos iniciais entre os pares
de pontos discretos podem afetar também a regido de contato entre os dentes, dependendo
da amplitude destas variacoes. Um exemplo seria a consideracao de um erro de alinhamento
dos dentes, que poderia deslocar o contato entre os dentes do centro dos dentes para uma
das suas extremidades. Alteracoes deste tipo afetam nao s6 os elementos do vetor dos afasta-

mentos iniciais, mas também podem afetar de forma significativa os elementos da matriz de

flexibilidade.

A tabela 4.2 mostra os valores maximos da derivada para o calculo da sensibilidade com
relagao aos respectivos parametros de interesse. Estes valores indicam a sensibilidade do pico-a-
pico do erro de transmissao para os parametros estudados, considerando a faixa de perturbacao
estudada em cada caso. Os valores mostrados na tabela 4.2 devem servir apenas como uma
referéncia uma vez que em varias analises observou-se um comportamento nao linear do valor

do pico-a-pico do erro de transmissao em fungao da variacdo dos parametros, e o valor da
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derivada da funcao também apresentou variacoes significativas. Os parametros que aparecem
como os de maior influéncia na resposta neste estudo (ver tabela 4.2) coincidem com aqueles

apontados em outros trabalhos como sendo os de maior influéncia no erro de transmissao [45,

38, 37, 62, 109, 75|

Tab. 4.2: Valor méximo da derivada S para os diversos parametros.

Parametros Valor maximo Vide segao
Distancia entre centros 0.03 4.3
Torque aplicado 0.38 4.4
Espacamento 0.80 4.6
Alinhamento do dente 1.37 4.7
Forma do passo da hélice  0.86 4.8
Angulo do perfil 0.16 4.9
Forma do perfil 67.38 4.10

Para cada parametro, considerou-se que as perturbagoes atuavam nos dentes de somente
uma das engrenagens, na engrenagem motora. Assumiu-se que todos os dentes da engrenagem
motora possuiam o mesmo erro. Considera-se isto como uma aproximacao para analise, haja
vista que nas engrenagens reais os erros podem ser encontrados nas duas engrenagens do par e
com uma certa variagao entre cada um dos dentes. As interagoes entre os diversos parametros
envolvidos no problema nao foram avaliadas, porém se espera que elas causem uma contribuicao

significativa quando os parametros de maior sensibilidade ao modelo estejam envolvidos.

Em funcao dos resultados obtidos nas anéalises, verificou-se que pequenas variacoes em alguns
parametros podem causar diferengas significativas nos resultados (ver tabela 4.2). Uma vez que
existem incertezas nas medicoes destes parametros, e ainda, que a medi¢ao dos erros em cada
um dos dentes é uma tarefa trabalhosa e que introduz um actmulo de incertezas devido ao
excessivo nimero de medigoes, torna-se dificil considerar na modelagem do erro de transmissao
os dados reais das engrenagem a fim de se obter resultados precisos quando comparados com

as curvas de erro de transmissdo obtidas experimentalmente [62].
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No estudo de sensibilidade apresentado neste capitulo analisou-se o comportamento da res-
posta do PPETL em funcao de variagoes nos parametros envolvidos no problema. Os resulta-
dos apresentados foram obtidos para um par de engrenagens com caracteristicas representativas
das engrenagens usualmente aplicadas nas transmissoes de veiculos comerciais. Acredita-se que

para esta categoria de produtos os resultados ndao devem mudar significativamente.
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Capitulo 5

Comparacao com resultados

experimentais

Neste capitulo é mostrada a verificacio do modelo usado para o célculo da variacao do
erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento (PPETL) quanto a sua adequagio para
este fim. Para isto, comparou-se o PPETL calculado através do modelo usado com dados
experimentais referentes a um par de engrenagens de dentes helicoidais submetido a diferentes
niveis de torque. Os resultados mostram uma correlacao adequada entre os dados calculados e

medidos.

A modelagem matematica de problemas reais pode ser muito complexa mesmo para pro-
blemas simples. Por isto, diversas simplifica¢oes sao normalmente feitas. No entanto, o excesso
de simplificacbes na modelagem pode levar a perda de precisao do modelo e em alguns casos
a perda do significado fisico do problema estudado. Neste sentido, os testes experimentais sao
importantes para a avaliacdo da capacidade do modelo em representar o problema real [25,

p.3-4].

Para a medi¢ao do erro de transmissao de pares engrenados, alguns métodos tém sido
empregados, entre os quais predominam as maquinas comerciais de medicao, que sao usadas
no ambiente produtivo para a avaliacao das engrenagens em processo de fabricacao. Nestas

maquinas o par de engrenagens é submetido a uma carga muito baixa, somente para o arraste
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e a manutencao do contato entre os dentes, e também a baixa rotacao. Este tipo de verificacao

é chamado em inglés de "single flank test” [39, 62, 86].

As maquinas de "single flank test” sao limitadas quanto ao torque aplicado, e por isto podem
nao representar a condicao de operacao do par de engrenagens. Alguns outros equipamentos
sao usados para a verificacdo experimental do erro de transmissao, entre eles os dinamoémetros
e os sistemas de circuito fechado, conhecidos como "four square machines”, ou "back-to-back
tester”, ou ainda, "circulating power tester”. Nos equipamentos de circuito fechado, duas caixas
de engrenagens iguais sao montadas uma contra a outra de forma a manter a mesma poténcia
no sistema. A desvantagem deste sistema é a dificuldade em isolar o resultado do par em

estudo, uma vez que dois pares de engrenagens sdo usados simultaneamente no teste [39].

Nos dinamometros e nos sistemas de circuito fechado pode-se submeter o par engrenado
a condicao real de operagao em termos de torque e rotacao. Sob alta carga, outras deflexdes
envolvidas como: as deflexoes dos eixos e das carcagas tornam-se significativas, e por isto,
é adequado que as medicoes do erro de transmissdo sejam feitas com o par de engrenagens

montado na propria caixa de engrenagens onde ele ird operar [62].

Quanto a instrumentacdo necessaria para a medicao do erro de transmissao, sao dois os
sistemas que se destacam: os que utilizam "encoders” oOticos de alta resolucdo e os que uti-
lizam acelerometros torcionais. Cada um destes sistemas de medi¢ao apresenta vantagens e
desvantagens conforme suas caracteristicas, sendo que os acelerémetros torcionais necessitam
de uma atencao especial quanto a calibracao para a obtencao de resultados precisos, além de

um tratamento mateméatico do sinal adquirido [39)].

Torna-se evidente que um equipamento de precisao adequada para a medi¢ao do erro de
transmissdo com carga é um equipamento especifico de alto custo. Constatou-se que poucos
laboratoérios e instituicoes de pesquisa dispoem de tal equipamento, sendo que estes ainda
possuem limitagoes quanto ao tamanho das engrenagens apliciveis. Provavelmente isto justifica
porque poucos trabalhos cientificos apresentam comprovagoes experimentais para os modelos

propostos para o célculo do erro de transmissao.
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Como o erro de transmissao ¢ a principal fonte de excitagao para a geracao do ruido de pares
engrenados, em diversos trabalhos o erro de transmissao foi calculado e aplicado em outros
modelos para a previsao do nivel de ruido do sistema, sendo que a comprovacao do modelo
completo foi feita através da medi¢do do ruido ou vibracao gerado pelo par de engrenagens e

nao do erro de transmissdo [66, 95, 5, 9, 69|.

5.1 Resultados experimentais

No presente trabalho, ndao foram executadas medigoes do erro de transmissao devido as
dificuldades citadas anteriormente quanto ao equipamento de medigao necessario. No entanto,
usou-se os resultados experimentais obtidos por David Palmer [68] durante o seu trabalho de
doutoramento, na Universidade de Huddersfield, no Reino Unido. O Dr. Palmer forneceu seus
dados experimentais do erro de transmissao e de niveis de pressao sonora relativos a um par de
engrenagens helicoidais submetido a seis diferentes niveis de torque: 70Nm, 157Nm, 245Nm,
334Nm, 424Nm e 514Nm. A seguir descreve-se as condi¢oes e os equipamentos usados pelo

Dr. Palmer |68] para as medicoes.

Os parametros basicos do par de engrenagens helicoidais usados pelo Dr. Palmer [68] sdo

mostrados na tabela 4.1 do capitulo 4.

As modificagoes de micro-geometria no perfil e no passo da hélice das engrenagens motora
e movida sao mostradas respectivamente nas figuras 4.1 e 4.2. Os erros de fabricagao das

engrenagens nao sao conhecidos.

As medigoes do erro de transmissao foram feitas usando uma bancada de sistema fechado
("back-to-back tester"), projetada pelo Prof. Munro, na Universidade de Cambrige, no Reino
Unido, nos anos sessenta, para investigar o comportamento dindmico de pares de engrenagens
de dentes retos [68, p.160|. Esta bancada é movida por um motor elétrico de corrente variavel

que compensa as perdas por atrito no sistema [68, p.160].

Para a medigao do erro de transmissao estatico do par de engrenagens helicoidais foi usado
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um par de "encoders” 6pticos da marca Heidenhain de 36000 linhas de resolucao e com uma
unidade de interpolagao. Os "encoders" foram montados nas extremidades dos eixos que supor-
tam as engrenagens. Este sistema de medicao apresenta precisao de 0.36 segundo de arco [68,

p.167|.

Ja as medicoes de pressao sonora foram feitas usando-se um microfone da marca B&K,
que foi posicionado a distancia de 223mm da caixa de engrenagens. As aquisi¢bes foram
feitas com um enclausuramento aciistico colocado sobre a caixa de engrenagens para reduzir a
contaminagao do sinal com o ruido de outras fontes do sistema. Os valores de pressao sonora
medidos foram medidos em decibel sem ponderacdo pela curva padrdo de atenuagido A [68,

p.162].

As medicoes foram realizadas com o sistema estabilizado, o que foi obtido apés 2 horas de
funcionamento do sistema. A temperatura do 6leo da caixa de engrenagens ficou em torno de

40°C, enquanto a temperatura da sala foi mantida em 21°C' [68, p.167].

O erro de transmissao foi medido para cada um dos seis niveis de torque na condi¢ao quasi-

estatica com as engrenagens em rotacdo entre 30 a 45 rpm |68, p.180].

O nivel de pressao sonora foi medido na condicao dinamica, com a rotagao das engrenagens
variando de 100 a 1100 rpm. As medic¢oes foram feitas para condicoes discretas neste intervalo
de rotacoes e para cada nivel de torque aplicado no par engrenado. Os dados foram analisados,
para cada nivel de torque, calculando-se a média dos valores de pressao sonora medidos nas

varias rotagoes [68, p.213-215].

Para maiores detalhes e informacgoes sobre a obtencao dos dados experimentais, recomenda-

se consultar a referéncia original [68, p.160-226].

5.2 Resultados numéricos

Para comparagao com os dados experimentais, calculou-se o erro de transmissao estatico

através do procedimento descrito no capitulo 3 para o par de engrenagens mostrado na tabela 4.1
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do capitulo 4.

Os parametros de micro-geometria foram considerados conforme as figuras 4.1 e 4.2 do
capitulo 4. Nao foram considerados erros de fabricagao das engrenagens, uma vez que estas

informacoes nao sao disponiveis.

Calculou-se 0 ETL em 50 posi¢oes do ciclo de engrenamento para cada nivel de torque
aplicado. Como foi apresentado na secdao 4.1 do capitulo 4, 50 posicoes discretas podem
representar com precisao adequada o comportamento do erro de transmissao ao longo do ciclo

de engrenamento.

Para efeito de adequacao de nomenclatura com os dados originais do trabalho do Dr.
Palmer [68], adotou-se usar o termo passo base ao invés de ciclo de engrenamento. No caso em
questao, o perimetro da engrenagem no diametro de base pode ser representado por 40 passos

base, onde 40 é o ntimero de dentes das engrenagens.

E importante destacar que os resultados experimentais do Dr. David Palmer [68] mostrados
neste trabalhos nao correspondem aos valores absolutos obtidos na medicao. Os valores do erro
de transmissao foram deslocados no eixo das ordenadas do gréafico por um valor constante que
nao é conhecido. O Dr. David Palmer [68] fez esta alteracao nos valores por uma conveniéncia de
apresentacao no seu trabalho de doutoramento. Ele apresentou as curvas do erro de transmissao
nos diferentes niveis de torque em um mesmo grafico, que é conhecido como mapa de Harris.
Assim, para efeito de comparacao entre os dados medidos e os calculados, adotou-se deslocar
todos valores calculados do erro de transmissao no eixo das ordenadas para que o valor médio
do erro de transmissao calculado ao longo de um passo base ficasse proximo do valor médio do

erro de transmissao do trabalho do Dr. Palmer [68].

5.3 Critérios de comparacao dos resultados

Nos trabalhos pesquisados, identificou-se os seguintes critérios de comparacao entre os dados

do erro de transmissao obtidos experimentalmente e analiticamente:
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e comparacao grafica das curvas descritas pelo erro de transmissao medido e calculado para
diferentes torques [63, 51, 68]|. Esta forma de apresentagdo é conhecida como mapa de

Harris [109];

e comparacao grafica entre amplitudes das harmonicas do erro de transmissao medidas e
calculadas para diferentes niveis de torque. Alguns trabalhos compararam as amplitudes
das duas primeiras harménicas do erro de transmissao [40, 4, 86|, e um outro trabalho
comparou as trés primeiras harmonicas do ETL [5] com as respectivas harménicas do

ruido medido;

e comparagao grafica entre os valores de vibragdo em aceleracao (95, 69, 9], ou do nivel de

pressdo sonora na escala decibel [14, 66, 9, 5];

e comparacao grafica entre o nivel de pressao sonora global obtido através da média dos
niveis de pressao sonora medidos em uma faixa de rotagoes com a amplitude do pico-a-pico

do erro de transmissao [68].

Em nenhum destes trabalhos se observou o uso de algum critério objetivo de comparacao

entre os dados medidos e calculados que pudesse quantificar a relacao entre eles.

Propode-se no presente trabalho comparar os dados obtidos experimentalmente com os dados
do erro de transmissao calculados através de dois critérios: um deles usando uma equagao
aplicada em anélise modal para comparagao entre modos de vibrar medidos e calculados. Este
critério, chamado de MAC (Modal Assurance Criterion), permite quantificar a similaridade
entre dois modos de vibrar e é definido pela equacdo (5.1) |28, p. 56-60]. O outro critério é
grafico, no qual o erro de transmissao calculado ao longo do ciclo de engrenamento para diversos
niveis de torque é comparado com a curva do erro de transmissao obtida experimentalmente,
e ainda, os valores do pico-a-pico do erro de transmissao calculados para cada torque sao
comparados com os valores do PPETL obtidos experimentalmente e com os niveis de pressao

sonora medidos nas respectivas condi¢oes de torque.

A equagao do MAC é:
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[ETLT ETL,|

(ETLT ETL,) (ETLT ETL,,) "’

MAC =

(5.1)

onde ET'L é o vetor com os valores do erro de transmissao longitudinal ao longo do ciclo de
engrenamento em um dado torque (um), os indices m e a indicam respectivamente os valores

medidos e os valores analiticos, e ET LT é o vetor transposto de ET'L.

O MAC é uma técnica muito usada para estimar o grau de correlacao entre vetores modais
obtidos de modelos analiticos e obtidos experimentalmente. Os valores do MAC situam-se entre
0 e 1. Valores proximos de 1 indicam que um vetor é multiplo do outro. A escala dos vetores
nao é importante para o calculo do MAC. Desta forma o MAC compara a forma definida pelos

vetores [28, p.56-57].

5.4 Comparacao dos resultados teoéricos e experimentais

Nesta se¢ao sao apresentados os resultados calculados do erro de transmissao para diferentes
niveis de torque, e também as comparagoes destes resultados tedricos com aqueles obtidos

experimentalmente por Palmer [68].

Os resultados calculados para o erro de transmissao em 50 posicoes discretas de um passo

base do par de engrenagens submetido ao torque de 70N m sao mostrados na figura 5.1.

A figura 5.2 mostra o erro de transmissao calculado e medido para o torque de 70Nm. O
erro de transmissao calculado, que é mostrado na figura 5.2, corresponde ao erro de transmissao
para um passo base, mostrado na figura 5.1, e repetido 5 vezes. Isto é valido uma vez que nao
sao considerados os erros de fabricacao pelo fato deles nao serem conhecidos. J& os valores
medidos do erro de transmissao mostrados na figura 5.1 correspondem aos 5 primeiros passos

base do par engrenado.

Pode-se observar na figura 5.2 que existe uma certa variacao entre as curvas medidas do erro

de transmissao em cada passo base. Provavelmente, isto é devido aos erros de fabricacao que
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Fig. 5.1: Erro de transmissao calculado para o torque de 70Nm.
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Fig. 5.2: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 70Nm.

geram condigoes geométricas diferentes para cada dente, e ainda, aos erros experimentais. No

entanto, observa-se na figura 5.2 que existe semelhanga entre as curvas medidas e calculadas.

98



Aplicou-se a equagao (5.1) aos vetores com os erros de transmissdo medido e calculado para
verificar a similaridade entre os dois vetores. Para isto, considerou-se os valores do erro de
transmissao calculados em um passo base, mostrado na figura 5.1, repetidos 40 vezes. Para
que os dois vetores, medido e calculado, tivessem o mesmo nimero de elementos, os valores
entres as posicoes discretas consideradas no célculo foram obtidas por interpolacao através das

fungoes polinomiais pchip ! e ppval 2 do MATLAB [60].

O valor obtido pelo critério do MAC foi de 0.7976, que corresponde a semelhanca entre as
curvas do erro de transmissao medido e calculado que foram mostradas na figura 5.2. Entende-
se através destes resultados que o critério adotado para a comparacao objetiva entre as curvas
do erro de transmissao através do MAC (Modal Assurance Criterion) é adequada para este fim

(ver secdo 5.3).

O erro de transmissao é composto em parte pelos afastamentos geométricos entre os dentes
causados por erros de fabricagdo e modificagoes intencionais das superficies dos dentes, e em
parte pelas deflexdes elasticas causadas pela carga aplicada [38, 104]. Quando o par de engrena-
gens opera sem carga aplicada ou sob baixa carga, as deflexdes elasticas sao pequenas, e assim o
erro de transmissao é causado predominantemente pelos desvios geométricos dos dentes. Nesta

situagao os erros de fabricacdo podem apresentar influéncia mais significativa nos resultados.

A seguir sao apresentados os resultados obtidos para os outros niveis de torque. As andlises
de comparagao usadas para os outros niveis de torque obedeceram a mesma forma usada para

o torque de 7T0Nm.

As figuras 5.3, 5.4, 5.5, 5.6 e 5.7 mostram os resultados do erro de transmissao calculado
em 50 pontos discretos de um passo base para os torques de 157Nm, 245N m, 334 Nm, 424Nm

e 514 Nm, respectivamente.

Ja as figuras 5.8, 5.9, 5.10, 5.11 e 5.12 mostram a comparacao entre o erro de transmissao

medido nos cinco primeiros passos base do par engrenado com o erro de transmissao calculado

1A funcdo pchip do MATLAB determina um polinémio de interpolacdo ciibica por partes.
2A funcdo ppval do MATLAB calcula o valor da funcdo polinomial de interpolacdo ctbica por partes.
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Fig. 5.3: Erro de transmissao calculado para o torque de 157Nm.
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Fig. 5.4: Erro de transmissao calculado para o torque de 245Nm.

para os torques de 157Nm, 245Nm, 334Nm, 424Nm e 514 Nm, respectivamente. Observa-se

nestas figuras que existe semelhanca entre as curvas medidas e calculadas.
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Fig. 5.5: Erro de transmissao calculado para o torque de 334Nm.
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Fig. 5.6: Erro de transmissao calculado para o torque de 424Nm.

Calculou-se ainda o valor do MAC (ver equagdo (5.1)) para os vetores com os valores das

curvas medidas e calculadas nos diferentes niveis de torque. Os valores obtidos e um suméario
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Fig. 5.7: Erro de transmissao calculado para o torque de 514Nm.
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Fig. 5.8: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 157Nm.

das comparagoes realizadas sao apresentados a seguir.
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Fig. 5.9: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 245Nm.
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Fig. 5.10: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 334Nm.

5.5 Sumario dos resultados obtidos

A tabela 5.1 mostra os valores do MAC obtidos para os diferentes niveis de torque conside-

rando as curvas do erro de transmissao para os 40 passos base em uma volta do par engrenado.
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Fig. 5.11: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 424Nm.
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Fig. 5.12: Erro de transmissao medido e calculado para o torque de 514Nm.

Pode-se observar na tabela 5.1 que existe uma tendéncia de melhor aproximacao da curva do
erro de transmissao calculado para a curva obtida experimentalmente a medida que o torque

aplicado no par engrenado aumenta. Isto pode ser devido & maior influéncia das deflexdes
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Tab. 5.1: Valores do MAC para os diferentes niveis de torque.
Torque (Nm) 70 157 245 334 424 514

MAC 0.7976 0.8252 0.9776 0.9908 0.9939 0.9949

elasticas nos torques maiores, onde os erros e incertezas geométricas contribuem com uma

parcela menor para o erro de transmissao.

Por este critério adotado para comparacao dos resultados (MAC), pode-se afirmar que existe
uma, concordancia adequada entre os resultados obtidos por célculo e os obtidos experimental-

mente.

A comparacao pelo critério do MAC mostra se existe similaridade entre as curvas medida e
calculada do erro de transmissao, mas nao d4 uma indicagao direta do desempenho do par de

engrenagens em termos do ruido gerado.

No trabalho desenvolvido pelo Dr. David Palmer [68], foi mostrada uma forte relacao entre
os valores de pico-a-pico do erro de transmissao (PPETL) e o nivel de pressao sonora medidos

para o par engrenado (ver [68, p.221-223 e 230]).

Na tabela 5.2 sao mostrados os valores do PPETL calculados e medidos para os diferentes
torques analisados. Como as curvas do erro de transmissao medido ao longo de uma volta do

par engrenado apresentaram variacoes significativas, calculou-se a média e o desvio padrao do

PPETL nos 40 passos base.

Tab. 5.2: PPETL calculado e medido para os diferentes niveis de torque.
Torque (Nm) 70 157 245 334 424 514

PPETL calculado (wm) 1.9279 1.3496 1.1842 1.0039 1.1281 1.3571
PPETL medido - Média (um) 3.9442 3.3714 2.6606 2.4737 2.7053 3.2171
(wm) 1.0289 1.0669 0.9130 0.9745 0.9924 0.8105

Desvio padrao wm

Dois pontos podem ser destacados a partir dos os dados da tabela 5.2:
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e os valores do desvio padrao mostram a tendéncia de reducao a medida que o torque
aplicado aumenta. Isto justifica a questao explicada anteriormente sobre a influéncia
das deflexdes elasticas e dos erros e incertezas geométricas. Esta menor dispersao nos
valores do erro de transmissao entre os diversos passos base quando um torque maior
é aplicado ao par engrenado permitiu que se obtivesse uma melhor aproximag¢ao com a

curva calculada, conforme foi observado nos valores do MAC mostrados na tabela 5.1;

e observando-se os valores médios do PPETL, nota-se que os valores do PPETL calculados
sao inferiores aos valores medidos para todos os niveis de torque analisados. Isto era
esperado uma vez que os erros de fabricacao nao foram considerados nos calculos, ou seja,
assumiu-se que as engrenagens eram isentas de erros. Por outro lado, os valores calculados
seguem a mesma tendéncia dos valores médios medidos. Esta tendéncia entre os valores
de PPETL calculados e os valores médios medidos pode ser claramente observada através

da figura 5.13.

Além disto, calculou-se o coeficiente de correlagao dos valores do PPETL calculados e
medidos através da funcao corrcoef * do MATLAB [60]. O valor obtido foi 0.9573, que confirma

a boa correlacao entre eles.

A seguir sao mostrados, na figura 5.14, os niveis de pressao sonora medidos com o par de
engrenagens submetidos aos varios niveis de torque. Os valores mostrados sao valores médios
das medicoes feitas com o par engrenado nas rotagdes de 100 a 1100 rpm para cada nivel de
torque. Os dados da figura 5.14 referem-se aqueles obtidos pelo Dr. David Palmer [68] (ver
secdo 5.1).

Observa-se na figura 5.14 que a variacao no nivel de pressao sonora entre os diferentes
torques é pequena (menor do que 1 dB), o que pode ser comparado também com a pequena
variacao nos valores do PPETL entre os varios torques (ver tabela 5.2), e que o nivel de pressao

sonora tende a um valor minimo em uma dada condi¢ao de torque, em torno de 334 Nm.

3A funcdo corrcoef do MATLAB calcula o coeficiente de correlacio entre duas varidveis dividindo a covari-

ancia das duas varidveis pelo produto de seus desvios padrao.
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Fig. 5.14: Nivel de pressao sonora médio obtido experimentalmente para diferentes torques.

Observando-se as figuras 5.13 e 5.14, pode-se dizer que os valores de pico-a-pico do erro

de transmissao e os valores do nivel de pressao sonora seguem a mesma tendéncia. Isto é,
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na condicao onde o PPETL é minimo, o nivel de pressao sonora do par engrenado também é
minimo. O coeficiente de correlagao, calculado através da funcao corrcoef do MATLAB [60],
para os valores calculados do PPETL e os valores do nivel de pressao sonora medidos indica

que existe uma boa correlagao entre eles. O valor obtido foi 0.9129.

A redugdo da excitagdo proveniente do erro de transmissdo (PPETL) é interessante para
melhorar as condigcoes de regularidade do engrenamento, e conseqiientemente contribuir para a
reducdo da emissao de ruido conforme ja constatado por outros autores [85, 68, 6, 14, 38, 86,

37, 109, 62].
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Capitulo 6

Método para determinar as modificacoes

da superficie dos dentes que minimizam o

PPETL

Este capitulo tem como objetivo apresentar o método desenvolvido para determinar as
modificagoes da superficie dos dentes que minimizam o PPETL. As etapas de desenvolvimento
do método, tais como, a definicio do problema a ser resolvido, sua formulagao matemaética, a

abordagem adotada e a descricao do método desenvolvido sao apresentadas neste capitulo.

Os problemas reais de projeto podem ter varias solucoes diferentes aceitaveis. No processo
para projetar componentes mecanicos, a fase chamada de otimizacao visa definir valores para
determinados parametros do projeto para melhorar o seu desempenho. Em muitas situagoes
praticas nao se busca a solucao 6tima, mas de fato, uma solucao satisfatoria que atenda aos
requisitos funcionais ou de durabilidade do produto [46, 15]. Para isto, em muitos casos sdo
usados processos iterativos baseados principalmente na experiéncia passada do projetista e na
familiaridade com o produto, ao invés de métodos formais de otimizacao e conceitos matema-

ticos abstratos [25, p.22].

Neste trabalho chama-se de solucao otimizada ambas as solugoes, a solucao 6tima no sentido

de 6timo absoluto e a solucao satisfatéria. Entende-se que a diferenca entre elas é devido ao
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grau de complexidade ou precisao da modelagem, as restricoes impostas e ao critério de parada,
ou aceitacao da solugao, definido pelo projetista. Neste sentido, a solucao otimizada pode, ou

nao, ser igual a solucao 6tima absoluta.

A solucao otimizada deve respeitar as caracteristicas fisicas do problema e ainda certos
limites funcionais do componente, do produto ou do sistema. A solu¢ao otimizada deve também
ser viavel em termos de obtencao do componente por métodos existentes de fabricagao. De outra

forma, o valor da solugdo otimizada para o projeto pode ser questionéavel [15].

A solucdo otimizada pode ser obtida através da utilizacdo de métodos mateméticos de
otimizacao, que consistem em encontrar valores para as variaveis do problema que produzam
valores extremos (maximos ou minimos) de uma dada fun¢ao de mérito, ou funcdo objetivo,

sem que sejam violadas as restri¢oes do problema [15].

Existe na literatura um grande ntimero de métodos matematicos desenvolvidos para a oti-
mizacao de problemas de engenharia. No entanto, h4 uma discrepancia entre o enorme nivel

de pesquisa em teorias de otimizagdo e as aplicacoes em engenharia [15, 61].

Segundo Cohn [15], os motivos para a falta de aplicacdo de métodos de otimizagdo nos
problemas reais de engenharia sdao vérios, entre eles, a falta de conhecimento dos métodos de
otimizagao por parte dos engenheiros de projeto, que se deve em parte a distancia entre os
pesquisadores e os engenheiros de projeto, ao grande nimero de métodos existentes, o que
dificulta a escolha do método adequado ao problema enfrentado, ao excesso de simplificagoes
na modelagem dos problemas resolvidos com os métodos de otimizacao, que faz com que a
validade da solugao para o problema real nao seja satisfatoria, e a viabilidade de obtencao do

componente ou sistema na condi¢ao otimizada.

A solugao de problemas de engenharia através de métodos de otimizacao deve partir do
problema real e deve terminar com um projeto real. Nesta linha, a otimizagao matemaética é
um processador de dados de um modelo que produz uma solugao matematica através de um

algoritmo apropriado, ou seja, é apenas uma conexao entre o problema e a solucao real [15].
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Cohn [15] recomenda cuidado com o excesso de confianga nos processos automatizados de
otimizagao. Segundo este autor, nenhum método geral de otimizacao, por mais robusto que
seja, pode substituir a boa intuicao de engenharia. A melhor estratégia é aquela que alia o

método de otimizacao e o conhecimento do projetista.

Os métodos de otimizagao podem ser classificados como:

e métodos probabilisticos: nestes métodos as variaveis de projeto sao alteradas por regras
de probabilidade, e o resultado da funcao objetivo é usado para o refinamento da busca.
Estes métodos sao usados quando nao se dispoe de informacoes sobre o comportamento
do problema, ou quando o problema é mal-condicionado, ou se existem muitos minimos
locais, ou ainda, se o custo computacional para calcular o valor da funcao objetivo é
muito pequeno. O método de Monte Carlo e os algoritmos genéticos pertencem a esta

classe [61];

e métodos de aproximag¢ao: um método de aproximacgao bem conhecido é o método de
superficie de resposta, no qual a funcao objetivo é determinada para diversos valores das
varidveis do problema e a superficie de resposta pode ser obtida por interpolacao. Estes
métodos podem ser adequados nos problemas onde o niimero de varidveis é pequeno, e
nao existam informacoes do gradiente da funcao objetivo e das equacoes de restricao.
Os métodos de aproximacao podem ser ainda aplicados em problemas altamente nao-

lineares [61];

e métodos de programacao mateméatica: esta é uma classe especial de método numérico
iterativo, também classificada como métodos diretos [46, 15]. A partir de uma estimativa
inicial usada como ponto de partida, uma busca sistematica iterativa é feita no dominio
da solugao até que o critério de convergéncia seja satisfeito, e entao a solucao 6tima,
ou préoxima da 6tima é encontrada. Em geral, os algoritmos de programacao matemética
usam os gradientes da funcao objetivo e das equagoes de restricao. Os métodos de progra-
magao linear podem ser aplicados para problemas gerais. No entanto, estes métodos sao
limitados quanto ao nimero de varidveis de projeto e quanto ao tamanho do problema.

Eles apresentam problemas de convergéncia e eficiéncia computacional para problemas
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de larga escala [46, 15, 61];

e Métodos de critério de 6timo ou indiretos: diferentemente dos métodos de programacao
matematica que otimizam diretamente a funcao objetivo, os métodos baseados no critério
de 6timo buscam satisfazer um conjunto de critérios pré-definidos e relacionados com o
comportamento do problema. Nos métodos de critério de 6timo, parte-se da premissa que
a solucao 6tima é encontrada quando os critérios sao satisfeitos. Estes critérios podem
ser definidos através de métodos mateméticos ou intuitivamente a partir do conhecimento
prévio do comportamento fisico do problema. Por isto os métodos de critério de 6timo
sao métodos dependentes do problema e nao de aplicacao geral como os métodos de
programacao matematica. Apesar de especificos, os métodos de critério de 6timo sdo

computacionalmente eficientes [46, 15, 47, 61].

Nos métodos de critério de 6timo, a utilizagao do conhecimento do comportamento fisico do
problema leva ao conhecimento do comportamento da convergéncia para a solu¢ao do problema,
o que normalmente torna estes métodos mais eficientes computacionalmente e mais robustos

do que os métodos de programagio matemaética e os métodos de aproximacao [61].

A combinagdo dos conceitos dos métodos de programacao matematica e dos métodos de
critério de 6timo tem se mostrado como a melhor alternativa para a solucao de problemas
com grande nimero de varidveis e problemas tridimensionais complexos, como por exemplo
os problemas de forma com contato [15, 61]. Os algoritmos baseados nos critérios de 6timo
sao estaveis e robustos na solucao de muitos problemas reais de engenharia e a velocidade de
convergéncia independe do niimero de varidveis de projeto. Além disto, as informacoes de

sensibilidade das variaveis de projeto e das restri¢des ndo sdo necessarias [61].

6.1 Formulacao do problema

A primeira etapa para a solugao de um problema através de um procedimento de otimizacao

é a formulagao do problema [15].

Como foi apresentado no capitulo 1, a variacao do erro de transmissao ao longo do ciclo de
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engrenamento é considerada a principal fonte de excitacao para a geracao de ruido em pares
engrenados [38, 85, 109, 62]. E a relagdo entre a funcao do erro de transmissao e o ruido gerado

pelos pares engrenados é bastante conhecida [85, p.6].

A excitacdo proveniente do erro de transmissao, representada no modelo simplificado da
figura 1.3 do capitulo 1 por e(t), apresenta uma certa amplitude caracteristica correspondente a
variacao do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento, ver por exemplo a figura 5.2
do capitulo 5. A redugdo da amplitude da excitagao, e(t) da figura 1.3 do capitulo 1 ou PPETL,
resulta na redugao da vibracao gerada durante a transmissao de poténcia do par engrenado e

conseqiientemente do ruido proveniente do sistema de engrenagens, ver capitulo 1.

Na revisdo da literatura disponivel sobre o assunto (ver capitulo 2) verificou-se que as prin-
cipais estratégias usadas para reduzir o PPETL sao através das modificagoes dos parametros de
macro-geometria das engrenagens, tais como o niimero de dentes, o m6dulo, o 4ngulo de pressao
e de hélice, que se poderia chamar de otimizagao dimensional, ou através das modificacoes da
micro-geometria dos dentes, tais como os alivios na dire¢ao do perfil evolvente e na dire¢ao do
passo da hélice, que se poderia chamar de otimizacao de forma. Uma outra estratégia proposta
nos trabalhos pesquisados é a alteragao da distribuigao de material dos dentes, inserindo rasgos
ou furos nos dentes, ou ainda diametro variavel ao longo da largura dos dentes com o objetivo

de se obter rigidez constante [78|. Isto esta relacionado com otimizagio topologica.

A alteragao dos parametros de macro-geometria para minimizar o PPETL objetiva melhorar
a distribuicao de carga e a funcao de rigidez ao longo do ciclo de engrenamento, ou seja, exerce
uma influéncia maior nos valores dos elementos da matriz de flexibilidade A (ver equagéo
(3.15)). Ja a alteracdo dos pardmetros de micro-geometria afeta também a distribuigdo de
carga, mas através da alteracao dos afastamentos iniciais entre as superficies dos dentes em

contato, vetor h da equagio (3.15), alterando os elementos da matriz A que estdo em contato.

Neste trabalho adota-se a estratégia de alteracao dos parametros de micro-geometria para
minimizar o PPETL. Para tanto, tem-se como objetivo encontrar a modificagao 6tima da

superficie dos dentes que produza a minima variacao do erro de transmissao ao longo do ciclo

113



de engrenamento. Isto implica em determinar valores adicionais de afastamentos entre as
superficies dos dentes de tal modo a distribuir convenientemente a carga aplicada entre as
superficies em contato, reduzindo com isto as variacoes dos valores do erro de transmissao nas

varias posigoes do ciclo de engrenamento.

A figura 6.1 ilustra de forma simplificada o contato entre os dentes em uma dada posicao
do ciclo de engrenamento. O elemento superior representa a engrenagem motora e o elemento
inferior representa a engrenagem movida. Observa-se na figura 6.1 que a carga total, chamada
de T, aplicada no elemento superior é distribuida ao longo das regioes em contato dos dois
elementos, superior e inferior. A distribui¢do da carga é dada pelo vetor t = {t,1s, ..., tk}T.
Nesta posicao observam-se duas regioes em contato, representando dois pares de dentes em
contato. Em funcao da geometria dos elementos e das deflexdes elasticas, provocadas pelas
cargas aplicadas nas superficies em contato, tem-se um deslocamento do elemento superior,
chamado de deslocamento do elemento como um todo wg;, que seria equivalente ao erro de

transmissao nos pares de engrenagens.

U,

----- ] 13+1,Ij+2,---,rk
'

i

—

R

T

Fig. 6.1: Tlustragao do contato em uma dada posi¢do chamada de 1.

Na cinemética do modelo simplificado mostrado na figura 6.1, o elemento superior se desloca
horizontalmente da esquerda para a direita da figura. Isto faz com que as regides de contato
sejam alteradas para cada posicao do elemento superior em relagao ao elemento inferior, como
ocorre no contato entre os dentes dos pares engrenados em funcao da rotagao e cinemética

caracteristica das engrenagens.
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J& a figura 6.2 ilustra o modelo simplificado em uma outra posicao, chamada de posicao
2. Nesta posicao a carga total aplicada, 7', é distribuida ao longo de trés regioes de contato
conforme o vetor t = {t1, to, ..., tk}T, representando trés pares de dentes em contato. E evidente
que a rigidez equivalente nesta posicao é diferente da rigidez na posig¢ao anterior mostrada na fi-
gura 6.1. Como resultado da carga aplicada e da rigidez das regides em contato, o deslocamento

do elemento superior, ug, pode ser diferente do deslocamento ug; ilustrado na figura 6.1.

—

rm+1, f-m+2 ,---,rk

Fig. 6.2: Ilustracao do contato em uma dada posicao chamada de 2.

Para cada posicao ¢ do elemento superior em relacao ao elemento inferior obtém-se um

deslocamento especifico do elemento superior, ug;. A fun¢ao descrita pelos deslocamentos ug;, =
T , . .. . .

{uo1, ugg, ---, Uon }~ , onde n é o nimero de posi¢oes discretas dos elementos, representa a fungdo

de excitagdo do sistema e(t) mostrada na figura 1.3 do capitulo 1.

O problema em questao é minimizar a fungao de excitagao do sistema e(t), ou seja, minimizar
a variagao entre os deslocamentos ug; para qualquer posicao do elemento superior em relagao
ao elemento inferior. Isto é equivalente a minimizar o PPETL para qualquer posicao discreta

do par engrenado ao longo do ciclo de engrenamento.

O problema pode ser formulado matematicamente com base na equacao (3.15) como um

problema de otimizagdo conforme mostrado na equagio (6.1),

Minimizar

f (ha> — max ‘U/Oi — Ug y (61)

1<i<n
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sujeito a
hha)=a t,~T= 0,

g1 (ha;) = —A;t; +up; q; —h; — hy,

VAN
o

VAN
o

g2 (haz’) = —Uo;
g3 (hay) = —t;

g4 (hai) = _hi - hai

IA
o

IA
o

onde f (h,) é a func¢do objetivo a ser minimizada, ug; é o deslocamento do elemento como um
todo que é equivalente ao erro de transmissao angular tomado na engrenagem motora para a
posicao ¢ do ciclo de engrenamento, @y ¢ um valor médio do deslocamento do elemento como
um todo calculado em n posigoes discretas do ciclo de engrenamento, i = {1,2,...,n}, h(hy;) é
a restricao de igualdade para a posic¢ao i do ciclo de engrenamento, g; (ha;), g2 (ha;), g3 (ha;) e
g4 (hy;) sdo as restrigoes de desiguladade do sistema na posigao i, h; é o vetor dos afastamentos
iniciais sem carga dos elementos em contato na posicao ¢ devido & geometria caracteristica
dos dentes helicoidais de perfil evolvente, e h,; é o vetor dos afastamentos iniciais sem carga
aplicada na posi¢ao i do ciclo de engrenamento devido as modificagdes impostas para minimizar

o PPETL.

O objetivo do problema definido em (6.1) é obter o vetor dos afastamentos iniciais 6timos,
h, = {ha;, ha, ..., han}T, que minimize a funcdo objetivo f (h,). Estes afastamentos represen-
tam as modificagoes que devem ser introduzidas na superficie dos dentes para se obter valores
homogéneos do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento, ou seja, minimizar o

PPETL nas n posicoes discretas do ciclo de engrenamento.

A figura 6.3 ilustra os afastamentos adicionais dados pelo vetor h, relativos as modificagoes
introduzidas na superficie de um dos elementos. Observa-se na figura 6.3 que os afastamen-
tos totais entre as superficies sao dados pelo somatoério dos afastamentos iniciais referentes a
geometria e & cinematica caracteristicas dos elementos, vetor h, e dos afastamentos iniciais de-
vido as modificacoes introduzidas, vetor h,. Estes afastamentos sao tomados entres os pontos

discretos candidatos ao contato nas superficies dos dentes antes da aplicacao da carga.
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Perfil inicial

Perfil modificado

hl +hﬂ 1
L

Fig. 6.3: Tlustracdo dos afastamentos entre as superficies dos elementos em uma dada posicao

de contato.

As modificagoes nas superficies dos dentes dadas pelos afastamentos 6timos podem ser
introduzidas nas superficies dos dentes da engrenagem motora, ou da movida, ou em ambas.

Adotou-se neste trabalho modificar somente as superficies dos dentes da engrenagem motora.

6.2 Meétodo para a solucao do problema de otimizacao

A escolha do método de solugao do problema de otimizagao definido pela equagao (6.1) deve

levar em conta a natureza e o tamanho do problema, e a quantidade de varidveis de projeto.

O problema em questao pode ser classificado como um problema de otimizagao de forma com
contato. O termo forma usado aqui é no sentido de otimizagao do contorno do modelo buscando-
se a forma 6tima para o dominio do projeto. Diferentemente da otimizacao de tamanho que
busca os parametros dimensionais 6timos do modelo, como por exemplo em um caso genérico,

a secao de uma barra ou a espessura de uma chapa.

O problema é nao linear devido ao contato entre as superficies e também da funcao resposta
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descrita pelo erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento (ver figuras do capitulo 5).

Outra caracteristica do problema é que os pontos em contato em cada posicao do ciclo de
engrenamento sdo dependentes dos afastamentos iniciais totais (ver se¢ao 3.2). Desta forma,
alteracoes dos valores do vetor dos afastamentos h, resultam em alteragoes dos elementos da
matriz de flexibilidade A. Assim o problema de contato deve ser reavaliado a cada iteracgao.
Os problemas de otimizacao de forma e de contato entre as superficies dos dentes devem ser

resolvidos simultaneamente [32].

Conforme apresentado no capitulo 3, o procedimento para o calculo do erro de transmis-
sao através da analise global de contato entre os dentes, e nao limitada ao plano de agao
teorico, requer a discretizacao de toda a superficie dos dentes. Como durante o ciclo de en-
grenamento varios dentes podem estar em contato simultaneamente, a quantidade de pontos
discretos para analise aumenta consideravelmente. Por outro lado, a aplicacao da técnica da
pseudo-interferéncia, discutida na secao 3.5.4, permite que a &rea possivel de contato seja es-
timada, e desta forma a andlise de contato pode restringir-se aos pontos pertencentes a esta
regido. Isto traz uma significativa reducao do problema de contato que deve ser resolvido para

o céalculo do erro de transmissao (ver segao 3.5).

O procedimento para o calculo do erro de transmissao deve ser executado para cada posicao
discreta do ciclo de engrenamento. Obviamente, quanto maior o grau de discretizacao do ciclo
de engrenamento, mais préoximo do continuo e melhor é a representacao da fungao. No entanto,
conforme foi discutido na secao 4.1, pode-se obter uma representacao do ciclo de engrenamento

com erro menor do que 5% discretizando-o acima de 10 posigoes.

A medida que se aumenta o grau de discretizacio do ciclo de engrenamento, parte das regides
em contato entre os dentes engrenados pode ser comum para mais de uma posicao discreta
analisada, ou seja, alguns pontos discretos nas superficies dos dentes que possuem elementos
correspondentes no vetor h,; podem ser os mesmos para o vetor h,;,; (ver as regides de contato
ilustradas nas figuras 6.1 e 6.2). Assim, se o problema é resolvido para cada posic¢ao discreta,

em uma anéalise puramente matematica poder-se-ia calcular diferentes valores de modificacao
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para um mesmo ponto discreto em funcao da posi¢ao de analise do ciclo de engrenamento.
Por restricao fisica, a solugao do problema de otimizagao deve considerar que apenas uma

modificagao pode ser imposta para uma mesma regiao do dente.

Neste sentido, seria interessante resolver o problema de otimizagdo em (6.1) e (3.15) simul-
taneamente para todas as posi¢oes discretas que representam o ciclo de engrenamento. No
entanto, isto poderia levar a um problema com matrizes de tamanhos que dificultariam ou
inviabilizariam o processamento computacional, e que poderiam resultar em um tempo compu-
tacional para a obtencao da solugao otimizada inaceitédvel do ponto de vista pratico de projeto

(ver secoes 3.5.5 do capitulo 3).

Quanto as variaveis de projeto, a solugdo do problema de otimizagdo em (6.1) traz como
resultado o vetor das modificagcbes das superficies dos dentes, h,, para minimizar o PPETL.
Os elementos do vetor h, definem a modificagdo que deve ser introduzida em cada ponto dis-
creto correspondente. A superficie completa dos dentes pode ser obtida por interpolagao das
modificagoes calculadas nos pontos discretos através de uma funcao matemética apropriada.
No entanto, isto pode resultar em uma superficie nao factivel tecnicamente ou mesmo econo-
micamente nos ambientes atuais de fabricagao de engrenagens. Portanto, devem ser impostas
restricoes para as modificagoes que viabilizem a fabricagdo das engrenagens na condigao oti-
mizada. Considera-se que este é um ponto fundamental para a utilizacdo do procedimento

proposto neste trabalho como uma ferramenta de projeto de engrenagens.

Neste contexto, um procedimento baseado no critério de 6timo foi desenvolvido para a
solugdo do problema da equagdo (6.1) atendendo as caracteristicas do problema. Adotou-se
uma abordagem pelo critério de 6timo intuitivo baseado no conhecimento do comportamento

fisico do problema [46, 61].

Um algoritmo de otimizagao de forma com contato baseado no critério de 6timo precisa dos

seguintes componentes [61]:

e critério de 6timo que descreva o 6timo e as propriedades das variaveis associadas;
e uma regra de reprojeto que altere o vetor das varidveis de projeto tal que a convergéncia
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seja atingida dentro de um nuimero finito de iteragoes;

e um critério de convergéncia ou de parada para terminar o procedimento de otimizagao.

O critério que descreve o estado de 6timo do problema é que os desvios do erro de transmissao
em relacdo ao erro de transmissdo médio sejam nulos (ver equagdo (6.1)). O erro de transmissdo

deve ser constante ao longo do ciclo de engrenamento reduzindo assim o respectivo pico-a-pico.

A regra de reprojeto para alterar o valor dos afastamentos adicionais, vetor h,, que é
obtido através das modificagoes nas superficies dos dentes, é dada por uma abordagem intuitiva

fisicamente através das seguintes consideragoes:

1. o erro de transmissao em uma dada posicdo pode ser aumentado, através do aumento
da deflexdo total da regiao de contato. Isto pode ser obtido afastando-se os pontos em
contato que apresentam baixa resposta em termos de deflexao a carga aplicada. O critério
para o afastamento de cada ponto discreto pode ser estabelecido a partir da anélise da

matriz de flexibilidade A (ver equagao (6.1));

2. o erro de transmissao em uma dada posicao pode ser reduzido, através da aproximacao
dos pontos em contato e dos pontos candidatos ao contato. Isto resulta no aumento da
regido de contato. O critério para a alteracdo do afastamento em cada ponto discreto
também pode ser estabelecido com base na analise da matriz de flexibilidade, na qual sao

priorizados os pontos que apresentam maior rigidez especifica;

3. deve-se respeitar as restricoes fisicas: o afastamento inicial total entre as superficies deve
ser maior ou igual a zero (ver restri¢do g4 (ha;) do problema (6.1)), e o afastamento inicial

entre um par de pontos em contato, ou candidatos ao contato, deve ser tnico;

4. os afastamentos adicionais, h,, sao obtidos através da alteracao dos parametros geomé-
tricos de forma do projeto. E devem ser proporcionais aos desvios do erro de transmissao

em relagao ao valor médio do erro de transmissao ao longo do ciclo de engrenamento;

5. os afastamentos necessérios, h,, podem ser aproximados por funcoes de modificagoes que

facilitem, ou viabilizem, a fabricacao das superficies otimizadas.
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As alteragoes dos afastamentos entre as superficies dos dentes resultam em alteracao da
distribuicao de carga entre os pontos discretos. Isto pode implicar no aumento das tensoes
resultantes, principalmente nas tensées de compressao entre os dentes, que pode reduzir a vida

do par de engrenagens.

O problema de otimizacao das superficies dos dentes tratado neste trabalho tem como
objetivo a minimizacao do valor de pico-a-pico do erro de transmissao visando a conseqiiente
reducao do ruido gerado pelo par engrenado. Desta forma, a tensao compressiva méaxima
resultante em cada iteragao do processo de otimizagao é monitorada, mas nao restringe a busca

da solucao.

Poder-se-ia adicionar uma restri¢ao para o valor maximo da tensao. No entanto, entende-se
que isto penalizaria o resultado do problema em termos da solucao 6tima para o erro de trans-
missdo. Além disto, a anélise de vida ou resisténcia de um par de engrenagens é mais complexa
do que a anélise simples do valor da tensao de compressao. Outros parametros e fatores devem
ser levados em conta, tais como, a relacao pressao e velocidade de deslizamento, acabamento

superficial, espessura do filme de 6leo, propriedades do lubrificante, entre outros [26].

Na proposta deste trabalho o projetista poderia através do método proposto, obter facil-
mente a superficie 6tima dos dentes para minimizar o erro de transmissdo, e entao avaliar a
resisténcia do par de engrenagens otimizado através de seu software de calculo. Nesta situacao,
ele poderia decidir se a solugao otimizada atende, ou nao, o seu requisito de vida, e se for o
caso optar por uma outra solu¢do proxima da 6tima (obtida nas iteragoes antes da convergén-
cia) ponderando os compromissos de desempenho do par engrenado quanto a vida e ao ruido.
Assumiu-se que isto nao traz nenhum demérito para a aplicacdo do método proposto neste

trabalho nos processos de projeto de engrenagens.

6.3 Estrutura do procedimento de otimizacao

Inicialmente o procedimento resolve o problema calculando os valores do vetor h, que mi-

nimiza o PPETL sem restricoes quanto as limitagoes da fabricacao. Posteriormente os valores
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necessarios para as modificacoes sao aproximados por funcoes que garantem a viabilidade de
fabricacao das engrenagens na condicao otimizada. Este procedimento permite que diferen-
tes estratégias quanto as caracteristicas das modificagoes sejam adotadas, desde modificagoes

simples e de facil obtencao até modificacoes complexas.

O procedimento desenvolvido calcula o que poderia ser chamado de vetor de sensibilidade
da matriz de flexibilidade para cada posicao do ciclo de engrenamento. Este vetor é usado para
calcular o vetor das modificacoes 6timas, h,. Isto permite que o problema possa ser resolvido
para um grande niimero de posicoes no ciclo de engrenamento com pouca possibilidade de ter

problemas computacionais para executar as iteragoes.

O procedimento desenvolvido neste trabalho para a obten¢ao das modificagoes das superfi-
cies dos dentes que minimizam o PPETL pode ser apresentado de forma simples pela abordagem

da teoria de controle [61], conforme mostrado na figura 6.4.

Critério de
Condigdes de contorne Convergencia
Macro-geometria ou parada
SISTEMA (ETe PPET) 5

Llicro-geometria

y -

FILTRO <—<{— CONTROLADOR

Fator
de ganho

M

Fig. 6.4: Estrutura do procedimento de otimizacao pela abordagem de controle.

No esquema mostrado na figura 6.4 o bloco chamado de sistema representa o par de engre-
nagens. Este bloco simula o comportamento do par engrenado quanto ao erro de transmissao.
Ele contém a rotina para o calculo do erro de transmissao nas diversas posicoes do ciclo de en-

grenamento. Entra-se com as condicoes de contorno, os dados de macro-geometria, e os dados
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iniciais de micro-geometria. O sistema calcula o erro de transmissdo (ET) e faz a analise da
matriz de flexibilidade para cada posicao discreta do ciclo de engrenamento, e por fim calcula

os desvios do ET em relacao ao ET médio. Estas sdao as saidas do sistema.

As saidas do sistema passam para um outro bloco que compara o maximo desvio em re-
lacao ao ET médio com o valor admissivel pelo critério de convergéncia ou de parada. Este
bloco direciona as informagoes de saida do sistema para o controlador até que o critério de

convergéncia seja satisfeito.

O bloco seguinte chamado de controlador contém as regras de reprojeto. Para cada posicao
no ciclo de engrenamento, o controlador analisa o valor do desvio do ET em relacao ao ET
médio e as informacoes da matriz de flexibilidade nos pontos discretos para determinar o
afastamento 6timo necessario em cada um dos pontos para anular o desvio do ET médio. Caso
o desvio maximo do ET em relacao ao ET médio da iteracao em analise seja maior do que o
desvio maximo obtido na iteragdo anterior (indicacdo de que o algoritmo esta divergindo), o

controlador assume os afastamentos da iteragao anterior e reduz o valor de ganho a ser aplicado.

Os afastamentos definidos pelo controlador como necessarios para anular os desvios do
ET médio devem passar por um filtro para converter estes afastamentos em modificacoes de
superficie. Este filtro é composto por funcées que aproximam os valores dos afastamentos
necessarios em modificacoes factiveis em ambientes atuais de fabricagao de engrenagens. Desta
forma, o procedimento torna-se flexivel permitindo a introdugao de novas funcoes ou alteragao
das funcoes existentes, podendo assim simplificar as modificagoes ou obter modificagoes mais
complexas. E evidente que existe uma dependéncia entre as funcdes adotadas e o grau de

aproximacao com os valores de afastamentos necesséarios definidos pelo controlador.

As fungoes de aproximagcao entre os afastamentos e as modificagoes, por mais complexas que
sejam, podem resultar em uma perda nos valores dos afastamentos definidos pelo controlador.
Por isto, introduziu-se um ganho entre o bloco do controlador e filtro. Os afastamentos neces-
sarios em cada ponto sao multiplicados por um valor adequadamente escolhido de tal forma que

ap6s a passagem pelo filtro se obtenha valores de afastamentos resultantes das modificacoes
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proximos dos afastamentos definidos pelo controlador. Em uma analogia com os algoritmos
classicos de otimizacao, poder-se-ia dizer que a dire¢ao é dada pelo controlador e o passo de

busca pelo que se chamou aqui de ganho.

As modificacoes resultantes dos afastamentos necessarios definidos pelo controlador, em
funcao dos dados de saida do sistema na iteracdo anterior, re-alimentam o sistema através
da substituicao dos respectivos parametros de micro-geometria anteriores. A partir dos novos
dados de entrada de micro-geometria o sistema ira calcular novamente os dados de saida. Este
procedimento é repetido até que o desvio méximo do ET em relacao ao ET médio atenda ao
critério de convergéncia ou de parada. Como resultado do procedimento tem-se as modificagoes
Otimas para as superficies dos dentes que minimizam o PPETL e que atendam as restrigoes

pré-estabelecidas de fabricagdo das engrenagens.

A estrutura bésica do procedimento desenvolvido neste trabalho foi baseado no trabalho de
Meske, Sauter e Schnack [61] para problemas gerais de otimizagdo de forma ndo paramétricos.
No entanto, no presente trabalho desenvolveu-se uma formulacao especifica para o problema
tratado, e se introduziu um filtro para aproximar a forma ideal dos dentes para uma forma

mais conveniente do ponto de vista de fabricagao.

A seguir cada um dos blocos da figura 6.4 é mostrado em detalhes. Os fluxogramas das

rotinas contidas nos blocos, assim como a formulagao matemaética sao apresentados e discutidos.

6.3.1 Sistema: rotina para calcular o erro de transmissao

O fluxograma do sistema é mostrado na figura 6.5. A linha tracejada na figura 6.5 delimita os
célculos executados. A rotina contida no sistema foi baseada na referéncia [111] e suas principais
caracteristicas foram apresentadas no capitulo 3. Por isto, nesta se¢ao serd apresentada uma
visao mais geral da rotina com o objetivo de possibilitar o entendimento do procedimento de

otimizagao desenvolvido neste trabalho.

Um aspecto apresentado na figura 6.5 que estd contido no sistema, e que ainda nao foi

discutido, é o calculo do vetor s dos coeficientes de sensibilidade dos elementos da matriz de
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Dados de entrada do sistema: condicdes de contorne; macro-geometria; micto-geometria
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Fig. 6.5: Fluxograma para o calculo do erro de transmissao.
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flexibilidade A.

Para que o desvio do erro de transmissao em uma dada posicao do ciclo de engrenamento em
relacdo ao erro de transmissao médio seja anulado, é necesséario definir os valores do vetor dos
afastamentos adicionais, h, (ver equacdo (6.1)). No entanto, devido a matriz de flexibilidade
A, o valor de cada elemento do vetor h, nao deve ser igual. Tem que se avaliar a influéncia de
cada elemento no resultado final do problema (ver a equacao (6.1)). Neste trabalho a equagio
(6.2) é proposta para se determinar o vetor de sensibilidade dos afastamentos obtido a partir

da matriz de flexibilidade A,

s= Il w' —q. (6.2)

onde s é o vetor de sensibilidade dos afastamentos adicionais, w é um vetor com elementos
correspondentes a deflexao resultante em cada ponto quando uma carga unitéria é aplicada em
todos os pontos discretos da regido de contato e é dado pela equacdo (6.3), ||w||_ é a norma
de méaximo do vetor w dada por ||w||_ = maz {|w1], |ws|, ..., Jwi|}, e g é um vetor coluna com
todos os elementos de valor 1,

w=Aq. (6.3)

O vetor s fornece uma ponderacao para os valores dos afastamentos a serem adicionados,
h,. No entanto, é necessario determinar um fator de escala para permitir que os valores
dos afastamento adicionais h, sejam calculados a partir do vetor s e do desvio do erro de

transmissao.

A equagao (6.4) é usada para calcular os valores do vetor dos afastamentos adicionais h,,

ha; = (uei — o) Cisi (6.4)

onde (ug; — g ) € o desvio do deslocamento do elemento como um todo em uma dada posigao
1 em relagdo ao valor médio. O deslocamento do elemento como um todo é equivalente ao erro
de transmissdo tomado na engrenagem motora. C' é um fator de escala, e i é a posi¢ao no ciclo

de engrenamento.
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Para determinar o vetor dos afastamentos adicionais h, conforme a equacao (6.4) é necessa-
rio que se conheca o valor médio do erro de transmissao. Este so é determinado apos calcular-se
o erro de transmissao em todas as posicoes discretas do ciclo de engrenamento. Diante disto,

o célculo do vetor h, é executado posteriormente no bloco do controlador.

Para que se possa calcular o vetor h, no bloco do controlador sem a necessidade da matriz
de flexibilidade A referente a cada posi¢do, determina-se no bloco sistema os valores do vetor
s e do fator de escala C'. Isto reduz de forma significativa a memoéria computacional necessaria

para executar o procedimento.

O fator de escala C, proposto neste trabalho, é calculado da seguinte forma:

e apos calculado o erro de transmissao em uma dada posi¢ao ¢ do ciclo de engrenamento,
adota-se um valor para o desvio do erro de transmissdo, (ug; — uy ) da equagao (6.4). No
caso usou-se (ug; —ug ) = 0.10 up; . Assumiu-se este valor como sendo pequeno o suficiente
para que o comportamento da resposta possa ser aproximado adequadamente de forma

linear. Valores maiores podem nao ser adequados para este fim.

e calcula-se o vetor h,; através da equacao (6.4) assumindo um valor inicial do fator de

escala unitario (C; = 1);
e adiciona-se o vetor h,; ao vetor dos afastamentos iniciais h; (ht; = h; + h,;);

e resolve-se novamente o problema de contato e distribuicdo de carga entre os dentes (ver

se¢ao 3.5);

e a partir do novo valor obtido para o erro de transmissao em funcao dos afastamentos
adicionais h,;, ajusta-se linearmente o fator de escala C;. Assume-se que o comportamento

da resposta do problema é linear para pequenos valores dos desvios do erro de transmissao.

6.3.2 Critério de convergéncia ou de parada

Os resultados da rotina do calculo do erro de transmissao sao analisados pelo bloco do

critério de convergéncia ou de parada. Compara-se o maximo desvio do erro de transmissao
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obtido nas varias posi¢oes do ciclo de engrenamento em relagao ao valor médio do erro de
transmissao da iteragao atual com o maximo desvio da iteragao anterior. Se a diferenca entre
estes desvios méaximos for maior do que um erro admissivel pré-estabelecido, direciona-se as
informacoes de saida do sistema para o controlador. Se a diferenca entre os desvios maximos
for menor ou igual ao erro admissivel, finaliza-se o procedimento de otimizagao. Neste caso,
a solugdo do problema de otimizagdo em (6.1) é obtida. As modificacoes atribuidas para
as superficies dos dentes para os calculos do erro de transmissao da tultima iteracao sao as

consideradas 6timas para minimizar o pico-a-pico do erro de transmissao.
O critério de convergéncia ¢ dado por:

max |ug; — | < €, (6.5)

onde € é erro admissivel para a convergéncia na solucao do problema.

O erro admissivel para a convergéncia do algoritmo de otimizacao deve ser definido pelo
projetista tendo em vista o aspecto pratico da solucao e fisico do problema. O niimero de
iteragoes até a convergéncia estd relacionado com o erro admissivel para a solugao. Valores
muito pequenos para o erro admissivel podem levar a um tempo computacional elevado para a
solucao do problema. Valores elevados de erro admissivel podem fazer com que o procedimento
seja finalizado com uma solucao distante da solucao 6tima. Portanto, deve-se avaliar o binomio

tempo de processamento e precisao da solugao.

6.3.3 Controlador: rotina de otimizacao do erro de transmissao

Apos a andlise dos resultados quanto ao critério de convergéncia ou de parada, as informa-
¢oes calculadas na rotina para o calculo do erro de transmissao do bloco sistema sao enviadas
ao controlador. O controlador ira definir os valores dos afastamentos adicionais necessarios

A . T
para a convergéncia, ou seja, os valores do vetor h, = {h,;, has, ..., h,,} .

As etapas da rotina executada pelo controlador sao mostradas no fluxograma da figura 6.6.

A linha tracejada na figura 6.6 delimita os calculos executados pelo controlador.
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Dados de entrada do controlader: ET, ET meédio, vetor s e fator de escala .

S

____________________________________

Avalia o maximo desvio da iteragio atual
comparande-o com o maxime desvio obtide na ltima
iteragio em que o problema convergia para a solugio

CONTROLADOR

Agzume o vetor A, da dltima

Continua 't i )
: % tteragfio em que o problema
convergindo para Mo fao Bmq Bes
5 convergia para a solucio e
a solugio 7

reduz o valor do passoe & para
a prézima iteragio

Sim

Calcula o vetor b, dos afastamentos adicionals necessarios
para anular o desvie da média do ET em dada posicio.
Mantem o valor do passe @ para a proxima iteragfo.

————————————————————————— celdasdoinsntial o St S e e e
W

Fig. 6.6: Fluxograma para a otimizacao do erro de transmissao.

A partir dos valores dos desvios do ET para cada posi¢cao em relacao ao ET médio, pode-se

calcular os afastamentos necessarios em cada ponto discreto analisado através da equagao (6.4).

6.3.4 Ganho: ajuste do passo para a busca

Os afastamentos adicionais necessarios para a convergéncia, vetor h,, sdo obtidos através
de modificacoes nas superficies dos dentes. Estas modificacdes podem ser feitas alterando-se a
micro-geometria dos dentes através de funcoes afins ou quadraticas, por exemplo. Com isto,
toda a superficie dos dentes é modificada e nao somente a regiao de contato analisada. Desta

forma, o processo para a otimizagao deve ser iterativo.

A aproximacao dos afastamentos adicionais obtidos através das modificacoes da micro-

geometria dos dentes depende da complexidade das funcoes usadas. Modificagoes mais comple-

129



xas podem resultar em afastamentos iniciais entre as superficies mais proximos dos valores de
h,, mas podem ser de dificil obtencao através dos processos usuais de fabricacdo de engrena-
gens. Por outro lado, modificacoes simples, tais como, os alivios de perfil com fungoes afins ou

quadraticas, podem nao apresentar boa aproximagcao com os valores considerados necessarios.

Para compensar a diferenca entre os afastamentos adicionais necessérios, h,, e os afasta-
mentos resultantes das modificagoes definidas para as superficies, assim como para acelerar o
processo de convergéncia devido as alteragoes da regiao de contato em cada iteracao, usa-se um
fator de ganho. Este fator de ganho, chamado aqui de a, multiplica o vetor dos afastamentos

adicionais hy,.

O fator de ganho « pode ser considerado como o passo para a busca da solu¢ao. Quando
este passo é muito grande, pode-se passar do ponto de minimo levando a divergéncia da solucgao
otima. Por outro lado, se o passo é muito pequeno, um nimero muito grande de iteragoes pode

ser necessario para se atingir a solucao.

Adotou-se definir o valor inicial de « arbitrariamente para a primeira itera¢ao (na segao 7.4
do capitulo 7 a influéncia do valor inicial do fator de ganho na solugao do problema é estudada).
O controlador avalia o resultado obtido com o passo definido e se necesséario ajusta o valor de «
para a proxima iteragao. Isto é, se o algoritmo estava convergindo para a solucao e na tltima
iteragao apresentou divergéncia, o controlador retorna para a tltima condi¢ao de convergéncia
e reduz o passo («) para a proxima iteragdo. Se o problema continua divergindo mesmo apoés
a redugao do passo, retorna-se novamente a ultima iteracao de convergéncia e se aplica uma
nova reducao no valor de a. Este processo é realizado pelo controlador até que se retorne a
condi¢ao de convergéncia. O critério adotado para a redugéo do passo («) foi reduzir o passo

a metade do seu valor anterior.

6.3.5 Filtro: definicao das modificacoes de superficie

O objetivo do bloco chamado de filtro é determinar as modificacdes nas superficies dos

dentes que resultem em afastamentos entre as superficies préoximos dos afastamentos definidos
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pelo vetor ahy,.

O procedimento estruturado desta forma é bastante flexivel. Pode-se introduzir no bloco
filtro diferentes fungoes para as modificacbes das superficies, de acordo com a conveniéncia do

usuario.

E amplamente aceito que as modificagoes do perfil evolvente, tais como, os alivios no sentido
do topo ( "tip relief") e da raiz dos dentes ( "root relief") que seguem fungoes afins ou quadraticas
sao eficazes para a reducao do pico-a-pico do erro de transmissao em engrenagens de dentes

retos e helicoidais, ver por exemplo os trabalhos de Palmer |68] e Wagaj e Kahraman |104].

Modificacoes do perfil evolvente conforme funcoes afins ou quadraticas sao facilmente obti-
das com os processos convencionais de fabricagao de engrenagens que usam méquinas de raspar
os flancos dos dentes ("shaver”), ou ainda aqueles que usam maquinas de retificar os flancos
dos dentes. Em ambos os casos as modificagoes das superficies dos dentes das engrenagens sao

obtidas através do ajuste do perfil da ferramenta de corte ou da ferramenta abrasiva.

Diante disto, neste trabalho foram implementadas no bloco chamado de filtro as modifica-

coes do perfil evolvente que seguem funcoes afins e quadraticas.

A figura 6.7 ilustra as modificagoes do perfil evolvente dadas pelos alivios no sentido do
topo e da raiz dos dentes. As areas destacadas nos dentes sao afetadas pelos alivios. Os alivios
se iniciam em uma dada altura do dente, onde o valor do afastamento é zero e terminam no
diametro externo para os alivios no sentido do topo, € no menor didmetro de contato dos dentes
para os alivios no sentido da raiz. Nestes pontos o valor do alivio é méximo. Os valores dos
alivios nos pontos intermediarios entre o inicio e o final da modificagao seguem as funcoes afins

ou quadréaticas.

Quanto aos alivios do perfil evolvente, diferentes estratégias podem ser adotadas. Pode-se
introduzir alivios no sentido do topo dos dentes nas duas engrenagens (motora e movida), ou se
pode introduzir alivios menores no sentido do topo e da raiz nas duas engrenagens, ou ainda,

introduzi-los somente em uma das engrenagens. O efeito gerado por estas diferentes estratégias
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Perfil modificado $
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@ (b) ()

Fig. 6.7: Tlustracgao dos alivios do perfil evolvente: a) alivio no topo, b) alivio na raiz, ¢) alivios

no topo e na raiz.

pode ser considerado o mesmo [104]. Considera-se importante o perfil equivalente que é a

combinacao dos perfis conjugados do par de engrenagens.

A figura 6.8 ilustra o perfil equivalente dos perfis modificados das duas engrenagens. Na
figura 6.8 os dentes das duas engrenagens sao modificados com alivios no sentido do topo dos
dentes. O perfil equivalente combina as modificacbes dos dentes conjugados resultando em

alivio no inicio e no final de contato dos dentes.

Os valores do alivio devido as modificacoes sao tomados na direcao normal a tangente
do perfil evolvente. Os pontos no perfil evolvente sao determinados através do angulo de
rolamento [26]. O angulo de rolamento ¢ ilustrado na figura 6.9 e pode ser calculado através
da equagdo (6.6) [22]. Na figura 6.9 o comprimento do segmento de reta definido pelos pontos
V e Y e o comprimento do arco entre V' e U, possuem o mesmo valor devido a caracteristica
dos perfis evolventes.

) N\ 1/2
§y = M , (6.6)
Tg
onde &y é o angulo de rolamento referente ao ponto Y, ry é o raio referente ao ponto Y e r, é

o raio de base da engrenagem.

O perfil modificado pode ser comparado com o perfil evolvente tebrico através de um gréfico

que mostra no eixo das ordenadas os angulos de rolamento dos diferentes pontos no perfil
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Fig. 6.8: Tlustracao do perfil equivalente.

evolvente e no eixo das abscissas os respectivos valores dos alivios, que sao os desvios em

relacdao ao perfil evolvente tedrico. A figura 6.10 ilustra o grafico de perfil evolvente.

A seguinte equacao geral pode ser usada para descrever matematicamente os alivios ao longo

do perfil do dente [104]:

s (6.7)

& —&\"
dY = dF ( ’
onde dy é o valor do alivio em um ponto Y do perfil do dente, & é o respectivo angulo de
rolamento, £; é o angulo de rolamento no ponto de inicio do alivio, £ é o angulo de rolamento

no ponto final do alivio, dr é o valor do alivio no seu ponto final, que é onde o valor do alivio tem

valor maximo, « € igual a 1 para modificacoes afins e igual a 2 para modificagoes quadraticas.

A equagdo (6.7) é valida para o intervalo definido entre &; e . Fora deste intervalo o valor

do alivio é zero, o que significa que fora do intervalo o perfil permanece puramente evolvente.
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Fig. 6.9: Ilustragao do angulo de rolamento.

Adotou-se neste trabalho modificar o perfil evolvente dos dentes através de alivios no sentido
do topo e da raiz dos dentes descritos por fungoes afins e quadraticas conforme a equagio (6.7),
e aplicados somente nos dentes da engrenagem motora. Neste caso os dentes da engrenagem

movida sao mantidos sem modificacoes.

Considerou-se para a otimizacao somente fun¢oes de modificacao das superficies dos dentes
na direcao do perfil evolvente. Modificagoes na direcao do passo da hélice ndao foram conside-
radas. No entanto, as modificacdes na direcao da hélice podem ser incluidas no procedimento
através de func¢oes apropriadas similares as usadas para as modificacoes do perfil evolvente.
Ou ainda, podem ser consideradas como valores constantes de entrada do procedimento. Neste
caso, o procedimento ird minimizar o PPETL através das modificagoes de perfil evolvente para

os valores impostos de modificagoes na direcao do passo da hélice.

Pela estratégia adotada neste trabalho para as modificacoes das superficies dos dentes,
definiu-se quatro variaveis de projeto para serem determinadas pelo procedimento de otimiza-

¢ao, x = {1, x9, T3, :c4}T, que sao ilustradas na figura 6.10:

1. z;: valor maximo do alivio no sentido do topo tomado no raio externo da engrenagem

motora;
2. x9: angulo de rolamento no inicio do alivio no sentido do topo;

3. x3: valor maximo do alivio no sentido da raiz tomado no menor raio de contato da

engrenagem motora;
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4. x4: angulo de rolamento no inicio do alivio no sentido da raiz.

oh

Fig. 6.10: Varidveis de projeto para as modificagoes do perfil evolvente.

O problema a ser resolvido no bloco chamado filtro é um problema de ajuste de curva para
determinar uma forma conveniente para o perfil do dente que seja préoxima daquela calculada
para minimizar o PPETL. A figura 6.11 ilustra os afastamentos calculados, o h,, através de
pontos que representam a forma calculada como ideal, e os segmentos de reta representam a
forma conveniente para o perfil modificado definida por funcoes pré-estabelecidas dadas pelas
variaveis de projeto x = {x1, o, T3, :)34}T, no caso ilustrado por fun¢oes afins, que se aproximam
da forma ideal dada pelo vetor ah,. O vetor hy, contém os valores dos afastamentos nos
pontos discretos da superficie dos dentes devido as modificacbes impostas pelas funcoes afins.
Os vetores ah, e h,, foram multiplicados pelo raio base da engrenagem, 7,,, para mostrar os
valores na forma longitudinal, ao invés da forma angular. Embora na figura 6.11 é mostrado o
perfil modificado por funcoes afins, funcées quadraticas também podem ser usadas, ver equacao
(6.7). Deve-se observar que o perfil descrito pela modificacdo quadratica, dado pela equagao
(6.7), é tangente ao perfil evolvente, ou seja, tangente a linha vertical entre x5 e x4 mostrada
na figura 6.11, no seu ponto inicial. Ele é tangente em x5 para a modificacdo no sentido do

topo dos dentes, e em x4 para a modificacao no sentido da raiz dos dentes.
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Este problema pode ser descrito matematicamente pelo seguinte problema de otimizacgao:

Minimizar

f(x) =lahy — hu| , (6.8)
sujeito a

g (x)= x4—290 <0,

g2 (x) = - €Y <0,
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onde hy, é o vetor dos alivios (afastamentos) gerados pela modificagdo do perfil evolvente nos
pontos discretos do dente correspondentes aos elementos do vetor h, = {ha;, ha,, ..., han}T e
tomados na forma angular. h,, é calculado com base na equagao (6.7) em fungao do dngulo de

rolamento do ponto discreto correspondente:

b (@)= o1 () 1 Y m<e<eld (6.9)
b (6) = s (52) L Ve <<, (610
h, (&) = 0 , Vo, <&E<uay. (6.11)

O problema de otimizac¢ao de multivariaveis com restrigoes de desigualdade descrito em (6.8)
pode ser resolvido através de algoritmos bastante conhecidos de programacao nao linear. Neste
trabalho, usou-se um método de programacao seqiiencial quadratica implementado na funcao
fmincon ' do MATLAB [60]. Neste método, o problema de otimizagao é transformado em um
subproblema de programacao quadratica que é resolvido em cada iteracao. A matriz Hessiana
da funcao Lagrangiana é estimada a cada iteracao usando a férmula de Broyden-Fletcher-

Goldfarb-Shanno (BFGS) [8], e a busca linear é feita através de uma fun¢do de mérito. O

LA funcdo fmincon do MATLAB tenta encontrar um valor minimo restrito de uma funcio escalar de vérias

variaveis a partir de um ponto inicial dado usando um algoritmo de programacao seqiiencial quadrética.
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Fig. 6.11: Tlustragdo da aproximacao dos afastamentos do perfil por func¢oes afins.

subproblema de programacao quadratica é entao resolvido usando uma estratégia de conjunto
ativo, ou método de projecao [60, 8]. O vetor com os valores iniciais das variaveis de otimizagao

T
foi definido como xg = {O,éf) - 0.25(59 — g’))’()’gg) +0.25( g) . g’))} ‘

Resolvendo-se o problema de otimiza¢do mostrado na equagdo (6.8) se obtém os valores

., . . T ., .
para as variaveis de projeto x = {1, %2, x3, 24} . Uma vez calculados os valores das variaveis
de projeto, pode-se determinar o valor das modificagoes das superficies em qualquer ponto dos

dentes (ver equagao (6.7)).

O vetor x, vetor das variaveis de projeto, é a saida do bloco chamado de filtro. O sistema
é re-alimentado com os novos valores das variaveis, e uma analise completa do contato entre
os dentes e calculo do erro de transmissao sao realizados. As modificacoes das superficies
na iteragao anterior sao desconsideradas para a andlise das novas modificacoes. Isto é, as
modificagoes nao sdo cumulativas. Na nova iteracao sao removidas as influéncias dadas nos
afastamentos contidos no vetor h, devido a modificacao anterior. Assim as novas modificacoes

sao definidas sempre a partir da superficie evolvente teorica.

O método para determinar as modificagoes das superficies dos dentes desenvolvido e apre-
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sentado neste capitulo foi implementado em forma de programa computacional em linguagem
MATLAB [60]. A verificagdo do método é apresentada no capitulo 7 através da anélise de

exemplos numéricos.
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Capitulo 7

Verificacao do método

Este capitulo tem como objetivo apresentar os resultados numéricos obtidos com o método
proposto e avaliar a sua adequacao para determinar as modificacoes da superficie dos dentes
que minimizam a varia¢do do erro de transmissao (PPETL). Trés pares de engrenagens de
dentes helicoidais foram estudados. Considerou-se a introducao de modificagoes na superficie
dos dentes conforme funcoes afins e quadraticas. Os resultados obtidos para os trés casos com
os dois tipos de modificagoes sao apresentados, entre eles estao a reducao da func¢do objetivo
(variacao do erro de transmissao), o valor das variaveis de projeto que definem as modificagoes, o
numero de iteragoes e o tempo de processamento. Obteve-se reducoes significativas na variagao

do erro de transmissdo (PPETL) para todos os casos analisados.

O procedimento para o calculo do erro de transmissao é parte importante do método pro-
posto para determinar as modificacoes nas superficies dos dentes das engrenagens para reduzir
a excitagdo proveniente do erro de transmissao (ver se¢do 6.3 do capitulo 6). O procedimento
para o calculo do erro de transmissao apresentado no capitulo 3 é baseado no procedimento
desenvolvido pelo presente autor durante seu trabalho de mestrado [111]. Naquele trabalho
o procedimento foi devidamente verificado quanto a sua adequacgao para o calculo do erro de
transmissao de pares engrenados de dentes helicoidais. Aquele procedimento mostrou-se mais
preciso para o calculo do erro de transmissao do que os procedimentos convencionais por ana-
lisar o contato em toda a superficie dos dentes, e ndo somente no plano de ac¢ao teorico [113].

O procedimento para o calculo do erro de transmissao foi ainda melhorado em termos de efici-
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éncia computacional e precisao da resposta através da implementacao da rotina do céalculo da
distribuigdo de carga baseada na fatorizagdo de Cholesky e pseudo-interferéncia (ver se¢ao 3.5

do capitulo 3).

Além dos resultados obtidos com o procedimento de calculo do erro de transmissao apresen-
tados nas referéncias [111, 113], no capitulo 5 do presente trabalho comparou-se os resultados
numéricos do erro de transmissao com resultados experimentais. Na comparacao destes re-
sultados observou-se que os valores calculados e medidos apresentam uma tendéncia proxima
quanto ao comportamento do PPETL. Embora diferencas foram observadas entre os valores
absolutos calculados e medidos do PPETL, estas eram esperadas uma vez que nos célculos
nao se considerou os erros de fabrica¢do das amostras testadas (ver capitulo 5). Baseado nos
trabalhos desenvolvidos anteriormente referentes a este procedimento para o célculo do erro de
transmissao (ver referéncias [111, 113] e no capitulo 5) considera-se que tal procedimento pode

ser usado para representar o comportamento do pico-a-pico do erro de transmissao.

A relagao entre PPETL e o ruido gerado por pares engrenados é bastante conhecida na
literatura disponivel conforme descrito nos capitulos 1 e 2. A reducao do PPETL e conseqiien-
temente do ruido gerado pelos pares engrenados através das modificacoes das superficies dos
dentes também é mostrada em diversos trabalhos publicados (ver capitulos 1 e 2). Portanto, o
presente trabalho nao se propoe a verificar a existéncia destas duas relacoes, ou seja, a relagao
entre o PPETL e o ruido dos pares engrenados, e a relacao entre o PPETL e as modifica-
coes das superficies dos dentes. Haja vista que estas relagoes sao amplamente reconhecidas na

comunidade cientifica.

A verificacao do método proposto é feita quanto a capacidade do algoritmo desenvolvido de
obter as modificacoes para as superficies dos dentes que minimizem a excitacao proveniente do
erro de transmissdo (PPETL). Para tanto, verifica-se o método proposto neste trabalho através
de simula¢des computacionais usando-se alguns exemplos numéricos. Como o método desen-
volvido destina-se & aplicagao geral em pares de engrenagens cilindricas de dentes helicoidais,
para as simulagoes numéricas selecionou-se trés pares de engrenagens com caracteristicas geo-

métricas distintas. Um dos parametros importantes dos pares de engrenagens selecionados é o
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angulo de hélice. O primeiro par de engrenagens possui um angulo de hélice bastante elevado,
33.55°, o segundo par possui um valor intermediario, 25.23°, e o terceiro par de engrenagens
possui angulo de hélice menor, 15°. Outro parametro de destaque é a distincia entre centros
de montagem das engrenagens dos pares. Ela corresponde a 203, 150 e 70mm, para os pares
engrenados 1, 2 e 3 respectivamente. Observa-se através destes parametros que os pares de

engrenagens selecionados correspondem a aplicagoes bastante distintas.

Neste capitulo, os trés pares de engrenagens selecionados sao descritos em detalhes, um
estudo da influéncia do fator de ganho (ver se¢do 6.3.4 do capitulo 6) é apresentado, e os
resultados das simulacoes numéricas usando o método proposto sao mostrados e discutidos
para os trés exemplos de pares engrenados. E finalmente, a solucao obtida através do método

proposto é comparada com a superficie de resposta do problema.

7.1 Estudo de caso 1

O par de engrenagens helicoidais usado no capitulo 4 para o estudo de sensibilidade e no
capitulo 5 para a comparacao dos dados calculados com dados medidos do erro de transmissao
foi usado como o primeiro estudo de caso do programa de otimiza¢ao. Os dados das engrenagens
do caso 1 sao mostrados na tabela 7.1.

Considerou-se como premissas para a otimizacao das superficies dos dentes que as modifi-
cacoes otimizadas seriam introduzidas somente no perfil dos dentes da engrenagem motora. Na
engrenagem movida considerou-se que os dentes deveriam possuir um abaulamento na diregao
do passo de amplitude méxima de 5um em ambas as extremidades dos dentes conforme uma
funcao quadratica. Neste caso, o programa de otimiza¢ao deve buscar a modificagdo 6tima do
perfil dos dentes da engrenagem motora considerando a existéncia desta modificacao de passo
da engrenagem movida. Isto, conforme foi mencionado no capitulo 6, ¢ uma op¢ao possivel no

procedimento proposto.

Adotou-se para as analises o torque de 334 Nm aplicado na engrenagem motora. O ciclo de

engrenamento foi dividido em 25 posicoes discretas.
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Tab. 7.1: Parametros bésicos do par de engrenagens helicoidais para o caso 1.

Parametros Engrenagens
Nimero de dentes 40
Distancia entre centros (mm) 203.2
Médulo normal (mm) 4.233
Angulo de pressdo normal 20°
Angulo de hélice normal 33.55°
Diametro externo (mm) 211.684
Diametro de raiz (mm) 189.713
Fator de modificacao do adendum 0
Largura da engrenagem (mm) 26.987
Grau de recobrimento transversal 1.32
Grau de recobrimento axial 1.12
Torque nominal de analise (Nm) 70
Médulo de elasticidade (GPa) 206
Coeficiente de Poisson 0.3
Distancia entre pontos discretos na altura do dente (um) 152
Distancia entre pontos discretos na largura do dente (um) 538

7.2 FEstudo de caso 2

O segundo par de engrenagens selecionado para as simulagoes numéricas apresenta caracte-
risticas geométricas distintas em relacao ao par de engrenagens do caso 1. Este segundo par de
engrenagens foi extraido do trabalho de Wagaj e Kahraman [104|. Os parametros geométricos

deste par sao mostrados na tabela 7.2.

Adotou-se que as modificagoes otimizadas seriam introduzidas somente no perfil dos dentes
da engrenagem motora. Assumiu-se neste segundo estudo de caso que os dentes da engrenagem
movida nao possuem qualquer modificacao nas superficies.

Para este estudo adotou-se o torque de 300N m aplicado na engrenagem motora. O ciclo de
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Tab. 7.2: Parametros bésicos do par de engrenagens helicoidais para o caso 2.

Parametros Engrenagens
Nimero de dentes 20
Distancia entre centros (mm) 150
Médulo normal (mm) 2.714
Angulo de pressdo normal 18.224°
Angulo de hélice normal 25.232°
Diametro externo (mm) 156
Diametro de raiz (mm) 140.68
Fator de modificacao do adendum 0
Largura da engrenagem (mm) 20
Grau de recobrimento transversal 1.75
Grau de recobrimento axial 1.00
Torque nominal de analise (Nm) 300
Médulo de elasticidade (GPa) 206
Coeficiente de Poisson 0.3
Distancia entre pontos discretos na altura do dente (um) 108
Distancia entre pontos discretos na largura do dente (um) 404

engrenamento foi dividido em 16 posicoes discretas.

7.3 Estudo de caso 3

O terceiro estudo de caso considera um par de engrenagens helicoidais com angulo de hélice
inferior aos dois casos anteriores, 5, = 15°. Este terceiro par de engrenagens também se
diferencia dos outros dois por considerar engrenagens motora e movida diferentes quanto ao
nimero de dentes e geometria. As engrenagens sao também bem menores quando comparadas
as engrenagens dos dois pares anteriores. Este terceiro par de engrenagens foi extraido do

trabalho de mestrado do presente autor [111] e foi apresentado no capitulo 3. Os parametros
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geométricos deste par sao mostrados na tabela 7.3.

Tab. 7.3: Parametros béasicos do par de engrenagens helicoidais para o caso 3.

Parametros

Motora Movida

Numero de dentes

Distancia entre centros (mm)
Modulo normal (mm)

Angulo de pressdo normal
Angulo de hélice normal
Diametro externo (mm)
Diametro de raiz (mm)

Fator de modificacao do adendum
Largura da engrenagem (mm)
Torque nominal de analise (Nm)
Modulo de elasticidade (G Pa)
Coeficiente de Poisson

Distéancia entre pontos discretos na altura do dente (um)

Distéancia entre pontos discretos na largura do dente (um)

27 43

70

1.93

20°

15°
28 90
48 80
0 0
15 15

30

206

0.3

90

385

As modificagoes otimizadas sdo consideradas também somente no perfil dos dentes da en-

grenagem motora. Assumiu-se também neste estudo de caso que os dentes da engrenagem

movida nao possuem qualquer modificacao nas superficies.

Para este estudo, adotou-se o torque de 30 Nm aplicado na engrenagem motora. O ciclo de

engrenamento foi dividido em 10 posicoes discretas.

7.4 Influéncia do fator de ganho

Antes de proceder a simulagdo numeérica usando o método proposto é necesséario definir o

valor para o fator de ganho o mostrado na secao 6.3.4 do capitulo 6.
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Para isto, executou-se o procedimento desenvolvido e implementado em MATLAB [60] para
o primeiro exemplo numérico com diversos valores para o fator de ganho. Avaliou-se o nimero
de iteragoes executadas até a convergéncia para a solucao do problema. A figura 7.1 mostra os

resultados obtidos.

400

(%)
]
=)

200

Numero de iteracoes

p—
S
S

OO 20 40 60 80 100

Fator de ganho (o)

Fig. 7.1: Influéncia do fator de ganho na solucao do problema.

Observa-se na figura 7.1 que para pequenos valores do fator de ganho, um niimero grande
de iteragoes é necessario para a solucao do problema. Para valores do fator de ganho acima de
20 o numero de iteracoes é bastante reduzido, e permanece pouco sensivel para valores maiores

do fator de ganho.

Quando utilizado fatores de ganho elevados, observou-se que foi necessario reduzir o fator de
ganho apo6s as primeiras iteragoes, conforme foi descrito na se¢ao 6.3.4 do capitulo 6. Este ajuste
é feito automaticamente pelo procedimento quando ocorre divergéncia na busca da solucao. Isto
faz com que sejam necessarias iteragoes adicionais para retornar a um valor de passo adequado

para a busca da solugao, o que justifica as oscilagoes no niimero de iteragoes observadas na
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figura 7.1 para valores de fator de ganho entre 30 e 80, por exemplo.

Nas diversas simulagoes com fatores de ganho diferentes, o procedimento convergiu para a
solucao atendendo o valor do critério de convergéncia previamente definido como 1 x 10~ mm

(ver segao 6.3.2).

Baseado nos resultados obtidos neste estudo do fator de ganho, adotou-se usar o fator
de ganho igual a 30 para todas as simulagoes numéricas para os trés pares de engrenagens

selecionados.

7.5 Resultados obtidos com o procedimento de otimizacao

Executou-se o procedimento de otimizacgao desenvolvido para cada um dos estudos de caso
descritos anteriormente. Todas as simulagoes foram feitas usando-se um microcomputador com
processador Pentium Intel Xeo de 2.8GHz e com 2.1GB de memoéria (RAM). Os tempos de
processamento computacional que sao mencionados neste capitulo referem-se aos obtidos neste

equipamento.

Para os trés estudos de caso, realizou-se dois estudos de otimizagao. Adotou-se inicialmente
fungoes afins para as modificagdes do perfil e em um segundo estudo adotou-se modificagoes

quadraticas (ver expoente x da equagdo (6.7)).

Para todos os casos estudados, definiu-se o critério de convergéncia igual a 1 x 10~ "mm (ver

se¢ao 6.3.2), e o fator de ganho igual a 30 (ver se¢ao 6.3.4 e 7.4).

A tabela 7.4 mostra as simulacoes realizadas, o nimero de iteracoes e o tempo de proces-

samento computacional gasto para se obter a solucao otimizada.

As figuras 7.2, 7.3, 7.4, 7.5, 7.6 e 7.7, indicadas na tabela 7.4, mostram a resposta do
PPETL em cada iteracao para os casos estudados. O PPETL é a fun¢ao objetivo do problema

de otimizagdo (ver capitulo 6).
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Tab. 7.4: Resultados das simulacoes com o procedimento de otimizacao.

Estudo Modificagao Namero de Tempo de processamento Ver figura
(equagao (6.7)) iteragoes (minutos)
Caso 1 afim (k =1) 21 11.6 7.2
Caso 1  quadratica (k = 2) 30 18.2 7.3
Caso 2 afim (k= 1) 16 12.1 7.4
Caso 2 quadratica (k = 2) 12 8.0 7.5
Caso 3  afim (k=1) 39 10.3 7.6
Caso 3  quadratica (k = 2) 38 8.6 7.7
0.8,
0.6
g
=z
= 04
[
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0.2
0 L L L L
0 5 10 15 20 25
Iteracdes

Fig. 7.2: Convergéncia para o estudo de caso 1 com funcoes afins.

Nas figuras 7.2 e 7.6 pode-se observar mais claramente que em algumas iteracoes o valor da
fungdo objetivo (PPETL) aumentou, ou seja, divergiu para a busca da solugao. Nestes casos,
o procedimento retornou as condic¢oes da iteragdo anterior e efetuou o ajuste do fator de ganho

conforme descrito na se¢ao 6.3.4 do capitulo 6.

Observa-se na tabela 7.4 que para os trés casos estudados obteve-se a solucao do problema

com um nimero reduzido de iteracoes e um tempo computacional satisfatorio.
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Fig. 7.3: Convergéncia para o estudo de caso 1 com funcoes quadraticas.
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Fig. 7.4: Convergéncia para o estudo de caso 2 com funcoes afins.

Na maioria dos casos obteve-se uma reducao bastante significativa no valor da funcao ob-
jetivo apds 10 a 12 iteragoes, ver por exemplo a figura 7.2. No entanto, devido ao critério
de convergéncia adotado foram necessarias iteragoes adicionais até se obter a solucao final do

problema. Do ponto de vista pratico, a solu¢ao obtida na 10* iteragao poderia ser satisfatéria.
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Fig. 7.5: Convergéncia para o estudo de caso 2 com funcoes quadraticas.
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Fig. 7.6: Convergéncia para o estudo de caso 3 com funcgoes afins.

Dai a importancia da avaliagao do binémio precisao e tempo de processamento.

Em todos os casos estudados obteve-se a solucao do problema atendendo o critério de

convergéncia estabelecido, 1 x 107 mm (ver segio 6.3.2).
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Fig. 7.7: Convergéncia para o estudo de caso 3 com funcoes quadraticas.

A tabela 7.4 mostra os resultados obtidos para o PPETL antes e ap6s a otimizacao das
superficies dos dentes. Os valores antes da otimizacao foram obtidos considerando os dentes das
engrenagens em estudo sem modificagoes nas superficies dos dentes, exceto aquelas assumidas

como existentes e descritas nas segoes 7.1, 7.2 e 7.3.

Tab. 7.5: Resultados do PPETL (um) com o procedimento de otimizagao.

Estudo Modificacao Antes da Apés a Ver figura
(equagao (6.7)) otimizagao otimizagao
Caso 1 afim (k=1) 0.7638 0.0459 7.8
Caso 1  quadratica (k = 2) 0.7638 0.1299 7.9
Caso 2  afim (k =1) 0.4993 0.0492 7.10
Caso 2 quadratica (k = 2) 0.4993 0.0563 7.11
Caso 3 afim (k =1) 0.7334 0.0356 7.12
Caso 3  quadratica (k = 2) 0.7334 0.0296 7.13

Observa-se na tabela 7.5 que se obteve reducoes significativas para a funcao objetivo do

problema, PPETL, para todos os casos analisados. Observa-se ainda que nao houve diferencgas
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significativas entre as modificacoes afins e as quadraticas. A maior diferenca entre elas foi

observada para o caso 1.

As figuras 7.8, 7.9, 7.10, 7.11, 7.12 e 7.13, indicadas na tabela 7.5, mostram o erro de
transmissao calculado para as posigoes discretas no ciclo de engrenamento na condi¢ao antes e
ap6s a otimizacao, para os trés estudos de caso. Em todos os casos se observou que o erro de
transmissao apos a otimizagao apresenta menor variacao entre os valores calculados nas diversas
posic¢oes do ciclo de engrenamento em comparacao com os valores do ETL antes da otimizagao.
E ainda, que os valores do erro de transmissao apds a otimizagao sao significativamente maiores,
em termos absolutos, quando comparados com os valores iniciais. Isto é discutido adiante na

secao 7.6.
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Fig. 7.8: ETL antes e ap0s a otimizagao para o caso 1 com alivios afins.

Os valores das quatro variaveis do problema de otimizacao obtidos nas simulacoes sao mos-

trados na tabela 7.6 (ver secdo 6.3.5 e figura 6.10).

As figuras 7.14, 7.15, 7.16, 7.17, 7.18 e 7.19 indicadas na tabela 7.6, mostram as modificacoes
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Fig. 7.9: ETL antes e ap6s a otimizagao para o caso 1 com alivios quadraticos.
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Fig. 7.10: ETL antes e ap6s a otimizagao para o caso 2 com alivios afins.

6timas para os perfis dos dentes obtidas com o procedimento de otimizacao. Estas figuras

correspondem a representacao grafica dos valores das quatro variaveis de projeto da tabela 7.6.
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Fig. 7.11: ETL antes e ap6s a otimizagao para caso 2 com alivios quadréticos.
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Fig. 7.12: ETL antes e ap6s a otimizagao para o caso 3 com alivios afins.
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Fig. 7.13: ETL antes e apds a otimizacao para caso 3 com alivios quadraticos.

Para detalhes sobre a forma e interpretacao da representacao grafica das variaveis mostradas

nestas figuras, ver a se¢ao 6.3.5 do capitulo 6.

Angulo de rolamento (graus)
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Fig. 7.14: Perfil do dente para o caso 1 com alivios afins.
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Tab. 7.6: Resultados das variaveis de otimizacao obtidos com o procedimento de otimizacao.

Estudo Modificagao 1 Ty T3 Ty Ver figura
(equagdo (6.7))  (um)  (graus) (um)  (graus)

Caso 1 afim (k =1) -10.3690 25.1442 -11.3480 24.8050 7.14
Caso 1  quadratica (k = 2) -13.2947 24.7559 -17.4534 24.7559 7.15
Caso 2  afim (k =1) -6.0982  25.1606 -6.079  16.1234 7.16

2) -6.7482 24.2507 -6.9728 16.7849 7.17

)

2

Caso 2 quadratica (xk
Caso 3 afim (k=1 -3.7716 22,1798 -4.4051 20.1189 7.18
Caso 3  quadratica (k =2) -6.5119 20.7011 -11.1655 20.7011 7.19
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Fig. 7.15: Perfil do dente para o caso 1 com alivios quadréticos.
7.6 Interpretacao da solucao para a reducao do PPETL

Uma questao que surge quando se observa os graficos do erro de transmissao ao longo do
ciclo de engrenamento antes e depois da otimizacao das modificagoes da superficies do dentes,
como aqueles mostrados nas figuras 7.8, 7.9, 7.10, 7.11, 7.12 e 7.13, é como estas modificagoes
influenciaram a distribuicao de carga e o comportamento elésticos dos dentes para que fosse
possivel reduzir a variagao do ETL. Uma outra questao relacionada com a condigao otimizada

é quanto ao valor absoluto do ETL nas varias posicoes do ciclo de engrenamento. Os valores
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Fig. 7.16: Perfil do dente para o caso 2 com alivios afins.
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Fig. 7.17: Perfil do dente para o caso 2 com alivios quadraticos.

absolutos sao significativamente maiores na condi¢ao otimizada quando comparados com a

condicao inicial, antes da otimizagao.

Para esclarecer estas duas questoes analisou-se, para o caso 1 com modificagoes afins, a con-
tribuicao da parcela do ETL devido aos afastamentos provenientes da modificagao da superficie

dos dentes, e a contribuicao da parcela do ETL devido as deflexdes elésticas, assim como, a
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Fig. 7.18: Perfil do dente para o caso 3 com alivios afins.
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Fig. 7.19: Perfil do dente para o caso 3 com alivios quadraticos.

distribuicao de carga entre os dentes engrenados. Considerou-se para esta analise duas posigoes
do ciclo de engrenamento, a posicao 6 e a posicao 18. A posicdo 6 é a posi¢do que apresentou
a menor variacao no valor absoluto do ETL entre a condicao antes e ap6s a otimizacao. E a

posicao 18 é a posi¢ao que apresentou a maior variagao entre esses valores, ver a figura 7.8.

Observou-se na anélise destas duas posicoes que para a posicao 6, onde houve a menor
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diferenca no valor do ETL, a contribuicao predominante foi na deflexao elastica dos dentes
engrenados. Enquanto que na posicao 18, onde houve a maior diferenca no valor do ETL,
as deflexoes elasticas permaneceram com valores proximos nas duas condigoes, antes e apds a
otimizagao das superficies, mas houve uma alteracao no erro de transmissao devido aos afasta-

mentos impostos pelas modificagoes nas superficies dos dentes na condicao apds a otimizacao.

A tabela 7.7 mostra os valores da parcela do ETL devido aos afastamentos provenientes das
modificagoes das superficies, chamada na tabela de parcela geométrica, e os valores da parcela
do ETL devido as deflexoes elasticas, chamada na tabela de parcela elastica, para as duas
posicoes analisadas. As parcelas geométricas correspondem ao ETL sem carga aplicada, onde
as deflexdes elasticas sdao zero e apenas existem desvios devido a geometria dos dentes. J4 as
parcelas elasticas do ETL referem-se aos valores do ETL ap6s a aplicacao da carga subtraindo-se

os valores sem carga aplicada.

Tab. 7.7: Composicao do ETL nas posicoes 6 e 18 para o caso 1 com modificacoes afins.

Posicao 6 Posicao 18
Parcela Unidade Antes da Apés a Antes da Apoés a

do ETL otimizagao otimizagao otimizacao otimizacao
Geométrica wm -0.0289 0 0 -3.9437
Elastica wm -8.1295 -12.2071 -7.3964 -8.2721
ETL wm -8.1584 -12.2071 -7.3964 -12.2158

A diferenca na parcela elastica do ETL antes e apos a otimizacao apresentada na tabela 7.7
para a posicao 6 ocorreu devido a alteracao da rigidez do engrenamento. Os afastamentos
impostos devido as modificacoes das superficies dos dentes alteraram de forma significativa a
distribuicao de carga entre os dentes engrenados, reduzindo a rigidez do engrenamento naquela
posicao e aumentando a deflexao elastica dos dentes. Ja para a posicao 18 houve uma pequena
variagao na distribuicao de carga entre os dentes engrenados. A tabela 7.8 mostra o percentual
de carga aplicada nos pares de dentes engrenados em cada uma das posicoes nas condigoes

antes e ap6s a otimizacao.
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Tab. 7.8: Percentual de carga aplicada nos dentes engrenados nas posicoes 6 e 18 para o caso

1 com modificagoes afins.

Pares de Posicao 6 Posicao 18
dentes Antes da Apbs a Antes da Apébs a

engrenados otimizagao otimizagao otimizacao otimizacao

1 10 % 0% 0% 0%
2 80.4 % 100 % 46.9 % 47.3 %
3 9.6 % 0% 53.1 % 52.7 %

Observa-se na tabela 7.8 que na posicao 6 tinha-se inicialmente trés pares de dentes engre-
nados, e apo6s a introducao das modificacoes das superficies dos dentes apenas um par de dentes
estd engrenado naquela posicao. Como somente um par de dentes esta engrenado, a rigidez do
engrenamento ¢ menor do que na condic¢ao inicial e conseqiientemente a deflexao é maior, como

mostrado anteriormente na tabela 7.7.

A figura 7.20 mostra a localizagao da carga aplicada em cada um dos trés pares de dentes
engrenados na condi¢ao sem modificagoes no perfil dos dentes, ou seja, antes da otimizacao
para a posicao 6. Os trés pares de dentes sao mostrados na mesma figura e sao designados

pelos nimeros 1, 2 e 3 correspondendo a aqueles mostrados na tabela 7.8.

J4 a figura 7.21 mostra a localizagao da carga aplicada no par de dentes engrenados na
condi¢do com as modificagoes no perfil dos dentes, apos a otimizacao, também para a posi¢ao

6. O nimero 2 na figura 7.21 é para indicar que se trata do dente designado de 2 da tabela 7.8.

Na posic¢ao 6, o fato da carga total ser transmitida somente por um par de dentes na condicao
com as modificacoes nas superficies dos dentes, ao invés de ser distribuida em trés pares de
dentes como na condic¢ao inicial antes das modificagoes, pode parecer num primeiro momento
um demérito para a solucao do problema devido ao aumento das tensoes atuantes no dente
chamado de dente 2, ver tabela 7.8. Mas observa-se na figura 7.20 que antes da introducao das

modificagoes no perfil dos dentes, a carga estava distribuida em parte nas extremidades dos
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Fig. 7.20: Localizacao da carga nos trés pares de dentes na condicao sem modificacdes no perfil

dos dentes.
dentes 1 e 3.

Esta condicao de contato nas extremidades dos dentes pode resultar tanto em problemas
de resisténcia do par de engrenagens, devido as tensoes de contato elevadas na condigao de
singularidade, como em problemas de ruido, devido ao impacto do contato prematuro do dente
adjacente [85, p.15|. Estas sdo razoes pelas quais usualmente sio introduzidos alivios no perfil

dos dentes das engrenagens (ver capitulo 1).

A partir dos estudos feitos e apresentados nesta secdo quanto & composicao do ETL em
parcela geométrica e parcela elastica, e quanto a distribuicao de carga, torna-se claro como
ocorreu a reducao do PPETL através das modificacoes nas superficies dos dentes determinadas

pelo método proposto.

7.7 Comparacao com a superficie de resposta do problema

Nos exemplos numéricos analisados através dos trés estudos de caso, apds a otimizagao

os valores do PPETL convergiram para valores proximo de zero (ver tabela 7.5), que seria o

160



W
S

[\®}
o0

\o}
o))

)
=~

N
\S}

Angulo de rolamento (graus)

~

[N}
S

5 10 15 20 25
Largura da engrenagem (mm)

o

Fig. 7.21: Localizacao da carga no par de dentes na condicao com modificagoes no perfil dos

dentes.

valor limite para a solucao 6tima do problema. No entanto, considerou-se importante conhecer
o comportamento da funcao objetivo no dominio da solucao do problema para verificar a
existéncia de outros pontos de minimo. Isto foi feito através da andlise da superficie de resposta
do problema, que foi obtida repetindo-se o procedimento de célculo do erro de transmissao para

diversos valores das varidveis do problema.

A resposta do problema em questao pode ser obtida conhecendo-se as quatro variaveis
relacionadas aos alivios do perfil dos dentes (ver se¢do 6.3.5 e figura 6.10). No entanto, como
as duas engrenagens do par sao idénticas para os estudos de caso 1 e 2, pode-se fazer uma
aproximagcao de que as extensoes dos alivios no topo e na raiz dos dentes sao iguais, assim
como as suas amplitudes. Isto faz com que se tenha apenas duas variaveis para o problema, a
extensao e a amplitude do alivio. Simplificando o problema desta forma, torna-se mais simples

a obtencao da superficie de resposta devido ao menor niimero de repeti¢oes dos calculos.

Para o estudo da superficie de resposta do problema, usou-se o par de engrenagens chamado
de caso 1 (ver se¢dao 7.1). Definiu-se os intervalos para as amplitudes dos alivios, entre 0 e

—20pum, e para a extensao dos alivios entre 0 e metade da altura do dente. Discretizou-se estes
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intervalos em 30 pontos.

O erro de transmissao nas 25 posi¢oes do ciclo de engrenamento foi calculado para cada
combinacao de extensdao e amplitude dos alivios, que foram assumidos como sendo iguais no
topo e na raiz. O procedimento de cédlculo do erro de transmissao foi executado 900 vezes para
se obter o PPETL nas 25 posigoes do ciclo de engrenamento para cada combinagao das variaveis
do problema. Para isto foram gastas 11.6 horas de processamento computacional, usando o

equipamento descrito na secao 7.5.

A superficie de resposta obtida com as simplifica¢cbes assumidas é mostrada na figura 7.22.
J4 a figura 7.23 mostra os resultados em forma de gréfico de contorno ou curvas de nivel. Nas
figuras 7.22 e 7.23 os alivios sdo mostrados com sinal positivo apenas por uma questao de
representacao grafica. Por convencao aqueles valores sdo negativos para representar remocao

de material em relacao a evolvente verdadeira.

Pode-se observar nas figuras 7.22 e 7.23 que o problema apresenta uma tnica regiao de mi-
nimo para o dominio definido, e ainda que a resposta calculada no procedimento de otimizacao
encontra-se nesta regiao de minimo. Observa-se na tabela 7.9 que o valor minimo encontrado
¢ maior do que o minimo PPETL encontrado através do programa de otimizacao. Isto se deve
a discretizacao do intervalo e as aproximacoes feitas para o célculo da superficie de resposta,

onde foi assumido alivios iguais no topo e na raiz.

A tabela 7.9 compara os valores encontrados através da superficie de resposta com os valores

obtidos através do procedimento de otimizagao.

Pode-se concluir através desta analise da superficie de resposta do problema e através do
proprio valor do PPETL obtido através do programa de otimizacao que o procedimento de

otimizacao foi eficaz na busca da solucao 6tima para este estudo de caso.
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Fig. 7.22: Superficie de resposta do problema para o caso 1 com alivio afim.
7.8 Sumario do estudo de verificagcao do método proposto

Neste capitulo avaliou-se o método proposto através de exemplos numéricos. Para isto,
trés diferentes pares de engrenagens de dentes helicoidais foram selecionados. Para se avaliar
a consisténcia do método, o estudo dos trés casos levou em conta diferentes consideracoes
quanto ao torque imposto para a analise, quanto & discretizacao das superficies e do ciclo de

engrenamento, quanto a geometria das engrenagens selecionadas e ainda quanto ao fator de

ganho.

Constatou-se nos estudos que existe uma solucao 6tima para cada par de engrenagens. Isto
dificulta a definicao de um critério geral de projeto para a especificagao das modificagoes dos

dentes. Dai a necessidade de um procedimento de otimizagao para ser usado nos processos
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Fig. 7.23: Grafico de contorno da resposta do problema para o caso 1 com alivio afim.

de projeto de pares de engrenagens para a determinacao das modificagoes que minimizam o

PPETL.

O programa de otimizacao desenvolvido mostrou-se consistente e robusto para os casos
estudados, considerando tanto os alivios no perfil dos dentes conforme funcoes afins e quanto
os alivios conforme fungoes quadraticas. Para todos os casos obteve-se reducoes bastantes
significativas no PPETL. Estas reducdes foram da ordem de 6 a 25 vezes em relagao ao PPETL

na condic¢ao inicial.

As reducoes obtidas nos valores do PPETL sao bastante interessantes considerando-se que

as oscilagoes medidas pelo PPETL correspondem as excitacées que provocam o ruido dos pares
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Tab. 7.9: Comparacao dos resultados para o caso 1 com alivios afins.

Resultados Unidade Procedimento Superficie
de otimizacao de resposta
PPETL (um) 0.0459 0.1335
T (um) -10.3690 -10.3448
To (graus) 25.1442 25.6240
T3 (um) -11.3480 -10.3448
Ty (graus) 24.8050 24.1948
Nimero de iteragoes 21 900
Tempo de processamento (h) 0.19 11.6

engrenados, e que a reducao da amplitude da excitacao contribui para a reducao da emissao de

ruido.
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Capitulo 8

Conclusoes e sugestoes para proximos

trabalhos

O objetivo deste capitulo final é apresentar um resumo do trabalho realizado, destacar os
seus pontos relevantes, suas aplicagoes e limitacoes, apresentar as principais conclusoes e propor

temas a serem desenvolvidos em futuros trabalhos para que se avance nesta linha de pesquisa.

O trabalho desenvolvido iniciou-se com a melhoria na modelagem do erro de transmissao
com andlise de contato global entre os dentes para permitir o cilculo do erro de transmissao
de forma eficiente do ponto de vista computacional. A implementacdao de técnicas como a
pseudo-interferéncia e o método de fatorizagao de Cholesky permitiram a obtencao de um ganho
computacional significativo. Conforme foi apresentado no capitulo 3 o ganho computacional
obtido foi da ordem de 600 vezes em relagao ao procedimento original desenvolvido pelo presente
autor em seu trabalho de mestrado [111]. Este ganho de eficiéncia foi essencial para permitir a
aplicacao do procedimento de calculo em ambientes de projeto de engrenagens, e ainda, para

viabilizar a implementacao de um algoritmo iterativo de otimizacao.

No capitulo 4 avaliou-se a sensibilidade do modelo as varidveis do problema. Confirmou-
se a influéncia da forma do perfil evolvente no PPETL, assim como dos desvios do passo da
hélice. E fato que estes pardmetros precisam ser bem controlados na fabricacio e aplicacio das

engrenagens para permitir um bom desempenho destes componentes quanto ao nivel de ruido.
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Uma questao importante levantada a partir da analise de sensibilidade e que deve servir
como um alerta para que os procedimentos para as especificacoes de engrenagens sejam revistos
é quanto a simetria das tolerancias de fabricacdo. A analise de sensibilidade mostra que o
comportamento da resposta do erro de transmissao nao é simétrico em relacao a variacao de
certos parametros. Desta forma, no projeto dever-se-ia especificar limites superiores e inferiores
distintos em torno das dimensoes nominais. A andlise de sensibilidade mostrou também o

potencial de reducao do PPETL a partir das modificagoes do perfil evolvente.

Para que o procedimento de otimizacao pudesse obter resultados validos do ponto de vista
de solucao de projeto, o procedimento de calculo do erro de transmissao deveria representar de
forma satisfatoria o fenomeno fisico. Para assegurar isto, comparou-se no capitulo 5 resultados
do erro de transmissao calculados com o procedimento proposto com medigoes do erro de
transmissao para um par de engrenagens helicoidais sob diferentes torques. Nestas comparagoes
constatou-se que os resultados calculados para o PPETL apresentam uma tendéncia proxima
daquela observada nos resultados do PPETL obtidos nas medigoes. O capitulo 5 mostrou ainda
a comparacao entre o PPETL e medicoes de ruido gerado pelo par de engrenagens, onde se pode
observar a forte relagao que existe entre eles. Isto reforca a importancia do estudo realizado

para minimizar o PPETL como forma de reduzir o ruido dos pares engrenados.

O método para determinar as modificagoes das superficies dos dentes que minimizam o
PPETL foi entao desenvolvido e implementado usando o procedimento de calculo do erro de
transmissao (ver capitulo 6). Este método proposto é baseado no critério de 6timo a partir de
uma abordagem intuitiva e do conhecimento fisico do problema. As modificacdes consideradas
ideais, que sao obtidas inicialmente, sao aproximadas daquelas descritas por funcoes afins ou
quadraticas através da solucao de um problema de ajuste de curva. As varidveis das funcoes
afins ou quadraticas sao obtidas através da minimizacao do residuo entre as modificacoes ideais
e as modificacoes aproximadas pelas fungoes. O problema de minimizacao é resolvido usando-se
um algoritmo de programacao seqiiencial quadréatica. O método proposto é simples do ponto
de vista matemaético e se mostrou eficiente nos exemplos numéricos estudados. No entanto, a

aplicagao do método é restrita ao problema para o qual ele foi desenvolvido, ou seja, para a
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determinacao das modificacoes das superficies dos dentes que minimizam o PPETL.

Na implementacao do método desenvolvido adotou-se trabalhar com modificacdes somente
no perfil dos dentes e de facil obtencao através dos processos convencionais de fabricacao de
engrenagens. No entanto, o método é flexivel neste aspecto, e outras fungoes para as modifi-
cagoes podem ser implementadas, tais como, modificagoes do perfil por fungoes polinomiais e

modificagoes no passo da hélice.

Para a verificacdo do método proposto neste trabalho, implementou-se o procedimento em
forma de programa computacional em linguagem MATLAB [60], e executou-se o programa de
otimizagao para trés pares de engrenagens helicoidais com caracteristicas geométricas distintas.
Entre estas caracteristicas destacam-se o angulo de hélice, o qual variou entre 33.55° para o
primeiro estudo de caso, e 15° para o terceiro estudo de caso, também quanto ao mddulo dos

trés pares de engrenagens, 4.3, 2.7 e 1.9mm. Estes estudos foram relatados no capitulo 7.

O programa de otimizagao mostrou-se estavel e consistente para exemplos numéricos estuda-
dos. Nos trés casos o programa obteve a convergéncia para a solu¢ao em um niimero satisfatério
de iteragoes. As reducbes obtidas no PPETL foram significativas, da ordem de 6 a 25 vezes
menores em relacao aos valores iniciais. Os tempos computacionais gastos para a solucao foram
entre 8 a 18 minutos usando-se um microcomputador com processador Pentium Intel Xeo de
2.8GHz e com 2.1GB de memoéria (RAM). Considera-se que estes tempos de processamento sao

aceitaveis do ponto de vista pratico de projeto.

Comparou-se ainda a solucdo obtida com o programa de otimizagdo com a superficie de
resposta do problema obtida através da repeticao dos calculos para valores discretos dos para-
metros do problema no dominio da solu¢ao. Constatou-se que as solugoes obtidas pelo programa

de otimizacao localizam-se na regiao de minimo global do problema.

Pelos resultados obtidos com o programa de otimizagao através dos exemplos numéricos
analisados, considera-se que o método proposto para a determinacao das modifica¢oes das su-
perficies dos dentes é adequado para ser usado como ferramenta de projeto de pares engrenados

de dentes helicoidais.
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Com a aplicacao do método proposto neste trabalho, o projetista podera determinar os
parametros 6timos para os alivios dos dentes para cada projeto de engrenagens. Substituindo
a pratica usual de especificar os alivios através de métodos de tentativa e erro, ou baseado na
experiéncia passada ou projeto similar. No entanto, de nenhuma forma tem-se a pretensao de
substituir, através do método desenvolvido, a experiéncia do projetista. A intencao é fornecer
ao projetista uma ferramenta adicional para auxilid-lo na obtencao de projetos otimizados.
Haja vista que o projeto de engrenagens é um processo complexo que nao se limita somente &
andlise do erro de transmissao. Existem outros compromissos importantes quanto a resisténcia

e a durabilidade destes componentes, além de particularidades de cada aplicacao.

Acredita-se que a conclusao deste trabalho traz uma contribuicdo para o tema pesquisado
relativo ao projeto de engrenagens a medida que fornece um método de certa simplicidade para
o céalculo das modificagoes das superficies dos dentes que minimizam a excitagdo gerada pelo
erro de transmissao. Mas de forma alguma esgota o conhecimento nesta linha de pesquisa. Pelo

contrario, levanta novos questionamentos e abre novas possibilidades de pesquisa.

Como trabalhos futuros nesta linha de pesquisa, acredita-se que seria importante avaliar,
através do método desenvolvido, outras modificagoes das superficies dos dentes, além dos alivios
do perfil estudados neste trabalho. Principalmente para as aplicagoes de pares de engrenagens
que operam em sistemas com erros significativos de alinhamento entre os eixos, por exemplo

aqueles causados pela deflexao de eixos.

Dois estudos envolvendo os erros de fabricagao seriam também bastante interessantes. Um
deles relacionado ao estudo do efeito das tolerancias de fabricagcao das engrenagens na variagao
do erro de transmissao. E um outro quanto ao estudo de um método para determinar uma
solucao 6tima que minimiza a variacao do erro de transmissao e que seja robusta aos erros de

fabricacao.

A investigacdo da relagdo entre a solucdo 6tima para minimizar a variacdo do erro de
transmissao e a resisténcia do par engrenado também seria um importante trabalho a ser

feito. Considera-se também importante como um trabalho futuro a verificacao experimental
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dos resultados obtidos neste trabalho.
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Apéndice A

Coeficientes de influéncia

A.1 Coeficientes da deflexao da regiao de contato

A deflexdo de contato pode ser expressa através do produto de um coeficiente e da forga
aplicada nos pontos discretos em contato, conforme foi apresentado na equacdo (3.2) na se-

¢ao 3.3.1.

A forca aplicada a uma dada distancia do centro da engrenagem motora é equivalente a um

torque t; tomado na engrenagem motora.
p=— x10°, (A1)

onde p é a forga tangencial (IV), t; é o torque (Nm) referente a engrenagem motora que é uma
parcela do torque total de analise T' (vide equagdo (3.11) na secdo 3.5), e 11 € o raio referente

ao ponto discreto em contato na engrenagem motora (mm).

A forca aplicada normal as superficies nos pontos em contato (vide equagdo (3.3) na se-
¢ao 3.3.1) pode ser expressa em fungdo do torque na engrenagem motora usando a equagao

(A'1)7

1

(1 + tan2ﬂg) F %103, (A.2)

tl ]
PN = — —
1 Tgj
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onde j = 1,2 sendo j = 1 para a engrenagem motora e j = 2 para a engrenagem movida.

A equagdo (A.2) pode ser substituida na equagao (3.3) da segdo 3.3.1 para que a defle-
xao local de contato seja calculada em funcao do torque ¢; para os pontos de cada uma das

engrenagens.
1

S 120U ey B I (14 tars, ) x 10 (4.3)
prg g ’ .

c(¢) e(n)

WH ;5
J TF T Tgj

Finalmente substituindo a equacdo (A.3) na equagdo (3.4) da secdo 3.3.1 pode-se obter a

deflexao local na forma angular em funcao do coeficiente de deflexao a..

AU)HSJ' = Qc¢j tl ) (A4)
onde:
1251 —v?) . . 1 cosBy; ( 2 )% 3
i Sl L TP (] 4t 107, Ab
e; p Q) = (L tan®y ) (4.5)

Awp,; € a deflexdo local na forma angular na engrenagem j devido ao contato (rad), a.; é o
coeficiente da deflexdo local de contato na engrenagem 7, ¢; é o torque referente a forca aplicada

no ponto em contato (Nm).

Como as deflexoes locais de contato sao consideradas somente nos pontos em contato,
desprezando-se a influéncia da deflexdo causada em um outro ponto da superficie, pode-se
montar uma matriz diagonal com os coeficientes da deflexdo local de contato somando-se os

coeficientes das duas engrenagens.

Por conveniéncia, a deflexao da engrenagem movida é transferida para a referéncia da engre-
nagem motora através da razao dos raios dos pontos em contato nas duas engrenagens. Assim
a somatoria dos coeficientes da deflexao local pode ser expressa como:

T2
Qe = Qc1 + Qe — (AG)
B
onde a. é o coeficiente da deflexdo local das duas engrenagens com referéncia na engrenagem

motora.
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A.2 Coeficientes da deflexao do dente

A deflexdo do dente como um todo pode ser expressa através dos coeficientes de influéncia,

tendo como base a equacao (3.5) na segdo 3.3.2.

A forga a ser considerada para o calculo da deflexao do dente através do modelo de placa
engastada, p’, é aplicada perpendicularmente ao plano neutro da placa, como mostrado na
equacao (3.7) (vide secdo 3.3.2). Esta forca pode ainda ser escrita como:

A S ST (A.7)

77 cosB,;  T1C0SBy;

onde p’; é a forca normal ao plano neutro da placa (), p é a forca tangencial (), r; é o raio
referente ao ponto discreto em contato (mm), ¢; € um torque referente a engrenagem motora
(N) (vide equagdo (3.11) na secdo 3.5), (3,; € o adngulo de hélice no didmetro correspondente
ao ponto em contato (rad), e j = 1,2 sendo j = 1 para a engrenagem motora e j = 2 para a

engrenagem movida.

A equagao (3.5) (vide segdo 3.3.2) pode ser reescrita como:
wg; = Z ap(i—jytij (A.8)
jel.

onde ay(;—j) € o coeficiente de influéncia da deflexao no ponto 7 causada por uma forca aplicada

no ponto 7, e é dado por:

U v(T) 1 N, N
D = 3P T =T ey JOP) A OO (a9

onde ({,n) é o ponto discreto na placa analoga correspondente ao ponto discreto j no dente da
engrenagem, (z',1y’) é o ponto discreto na placa correspondente ao ponto discreto i na superficie

do dente da engrenagem.

A deflexao longitudinal calculada na equagdo (A.8) pode ser transformada para a forma
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angular através da equagao (3.8) da segdo 3.3.2. Portanto, a deflexdo do dente como um todo

na forma angular é dada por:

cosfBii &
AUJBSZ‘ = J Z ab(i_j) tlj . (AlO)

Yo el

Esta equagao é valida assumindo-se que: wg; cosf; < r; (vide [111, p.63-64]).

Por conveniéncia, a deflexao angular da engrenagem movida é transferida para a referéncia
da engrenagem motora através da razao dos raios dos pontos em contato nas duas engrenagens.
Assim a somatoria das deflexoes dos dentes das duas engrenagens tomada na engrenagem
motora pode ser expressa como:

724

Awps; = Awps1; + Awpsa; — (A.11)
14

onde Awpgs; é a deflexdo total do dente como um todo na forma angular e no ponto em contato

1.

A.3 Matriz dos coeficientes de influéncia

Assume-se neste trabalho que a deflexdo total em cada ponto discreto na superficie dos
dentes é igual a somatoéria das componentes das deflexoes das duas engrenagens. Desta forma,

a matriz dos coeficientes de influéncia pode ser definida somando-se os coeficientes das equacoes

(A.6) e (A.11).

— aip @iz -0 Qip _
Al = | 20 Pl (A.12)
L a';zl a;ﬂ a;zn ]
onde:
Vi=j : aj; =ac+ CO:?” ap1 (i—j) T Coilﬁ?ij ap2 (i—j) (A.13)
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. cos; o539
Vi#j © ay = b1 (i—j) + —— Ab2 (i—j) »
T14 14

A®) ¢ a matriz com os coeficientes de influéncia referente ao par de dentes engrenados k numa

dada posicao do ciclo de engrenamento.

Os pares de engrenagens helicoidais apresentam varios pares de dentes engrenados simul-
taneamente em cada posi¢do do ciclo de engrenamento. Assim a matriz dos coeficientes de

influéncia deve levar em conta os pontos discretos de todos os dentes em contato,

[ AD o0 ... 0 ]
0 A® ... 0
A= , (A.14)
0 0o ... AWK

onde A ¢ a matriz diagonal com os coeficientes de influéncia dos K pares de dentes engrenados

numa dada posigao do ciclo de engrenamento.

A matriz A da equagdo (A.14) pode ser construida para cada uma das posi¢oes discretas

do ciclo de engrenamento.

A distribuicao de carga entre os dentes e o valor do erro de transmissao sao obtidos inserindo-
se a matriz A da equagdo (A.14) na equagdo (3.15) e resolvendo-se o sistema de equagoes

conforme descrito na se¢ao 3.5.
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