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Resumo

WINK, Carlos H., Cdiculo do erro de transmissdo de pares engrenados com modificacdes na
microgeometria dos dentes. Campinas, 2002. 154 p. Dissertagio (Mestrado) - Faculdade de

Engenharia Mecéinica, Universidade Estadual de Campinas.

Neste trabalho desenvolveu-se um método de cdlculo do erro de transmissdo estatico de
engrenagens helicoidais submetidas & carga. Para isto empregou-se a andlise do contato ¢ a
determinacfio da distribuic@io de carga entre os dentes. Na andlise do contato considerou-se 0
contato também fora do plano de agdo, modificagdes de projeto, erros de fabricag@o e deflexdes
dos dentes sob carga que foram calculadas através do método dos coeficientes de influéncia.
Além disto, desenvolveu-se um método interativo com aplicacdo gradual de carga para
determinacfio da distribuicdo de carga entre os vérios dentes em contato. O procedimento
proposto foi implementado em forma de programa computacional e exemplos numéricos foram
calculados. Os resultados obtidos foram analisados e comparados com os obtidos em outro
programa de reconhecida confianca e as diferencas encontradas foram investigadas e justificadas.
Os resultados deste trabalho sfo importantes para o estudo e compreensio do contato entre 08

dentes e também para trabalhos futuros de previsdo do ruido de engrenagens em um modelo

dinidmico.

Palavras Chave:

- Erro de transmiss#o, contato de dentes, engrenagens helicoidais, distribuicio de carga, deflexao

de dentes.



Abstract

WINK, Carlos H., Calculation of the transmission error of gear pairs with modified tooth
surface. Campinas, 2002. 154 p. Dissertacio (Mestrado) - Faculdade de Engenharia

Meciénica, Universidade Estadual de Campinas.

A procedure for the analysis of static transmission error of helical gears under load is
presented in this work. It gets rid of the assumption that the tooth contact will occur on the plane
of action. A complete tooth contact analysis is considered taking into account lead and profile
modifications, manufacturing errors and tooth deflections under load. Coefficients of influence
method was employed to calculate the tooth deflections and a method to determine the load
distribution on gear meshing was developed. The procedure was fully implemented through a
computer code and some numerical examples were verified. The results were analyzed and
compared to results of other reliable computer program and the differences between results were
discussed and their causes were presented. This work presents a relevant contribution to the study
and understanding of tooth contact under load, and contributes in the direction of a future work

such as the dynamic model for gear noise prediction.

Key Words:

- Transmission error, tooth contact, helical gears, load distribution, tooth deflection.
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Capitulo 1

Introducao

A crescente evolu¢do tecnolbégica que se tem verificado nas dltimas décadas deve-se
principalmente: ao conhecimento cientifico, o qual fornece subsidios para a melhor compreensao
dos fendmenos fisicos e & evolucio dos recursos computacionais, que permitem a manipulacio e
processamento de grande volume de dados. Além disso, os recursos para simulagio e testes sdo
hoje bem difundidos e auxiliam no projeto e desenvolvimento de novos produtos tornando-se

parte integrada do sisterna de desenvolvimento de produtos e tecnologia da maioria das empresas.

A tecnologia de informac@o também tem dado grande contribui¢dio para divulgagido e
ampliagdo do conhecimento cientifico, fazendo com que informagdes neste campo tornem-se
disponiveis aos pesquisadores e estudiosos em todas as partes do mundo. Hoje as descobertas

cientificas sdo mais rapidamente divulgadas e conhecidas através dos meios eletrénicos.

Como conseqiiéncia dentro da area de projeto mecdnico, o interesse pelo melhor
desempenho dos componentes aumenta, a0 mesmo tempo que seu custo e facilidade de obtengio
devem ser mantidos ou mesmo reduzidos. Neste cendrio a evolucio dos recursos computacionais
tem contribuido para que estes objetivos sejam seguidos, com os “softwares” de CAD (“computer
aided design™) que permitem projetar com facilidade novos componentes em trés dimensdes,
proporcionando excelente visualiza¢do, maior dominio sobre o componente, eliminando
potenciais problemas dimensionais e os “softwares” de simulag@o que tornam possivel avaliar a
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performance do produto antes deste ser fabricado e submetido a um teste real, possibilitando a
otimizacdo, reduzindo as despesas com desenvolvimento e reduzindo o tempo necessdrio para
introdugdo do produto no mercado, como por exemplo os aplicativos de cdlculos por elementos

finitos.

GRILLO (1988) afirma em seu trabalho que as engrenagens quando comparadas a outros
componentes demonstram pouca aplicacio de novos conceitos. O autor menciona ainda, que
efetivamente muito progresso tem havido, porém dificilmente estes sdo trazidos & pratica, devido

principalmente & alta complexidade do projeto e fabricagdo das engrenagens.

A maior evoluciio no projeto de engrenagens tem sido observada na otimizacdo de
performance guanto a resisténcia e durabilidade deste componente. Os projetos sfo usualmente
avaliados quanto a resisténcia a ruptura do dente por fadiga a flexd3o e quanto a resisténcia 2
fadiga de contato das superficies dos dentes. As empresas que projetam este tipo de componente
valem-se normalmente de programas para computador desenvolvidos internamente, os quais
utilizam a formulagdo difundida na literatura técnica especifica com fatores ajustados pela prética

trazida do histérico de desempenho dos projetos e testes realizados.

Este enfoque de projeto voltado para a durabilidade das engrenagens tem sofrido uma
transformagdo em funcéo de novas exigéncias do mercado e da maior competitividade necesséria
a sobrevivéncia das empresas nas economias globalizadas. Atualmente o projeto ndo € somente
voltado para a maxima resisténcia. Parte-se do pressuposto gue a engrenagem deve ser isenta de

falha durante toda a vida ttil do produto e busca-se um diferencial em conforto actistico.

Nos trabalhos de HOUSER (1990) e HOUSER (1991) as seguintes situagdes sdo apontadas
como causa desta maior importincia que se tem dado & qualidade sonora nos projetos de

engrenagens:

- Regulamentagio dos limites de ruido: leis e normas que estabelecem niveis de ruido

permissiveis para comercializacio do produto. Para os veiculos automotores, por exemplo, assim
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como os niveis de emissdo de poluentes, também o nivel de ruido gerado pelos veiculos sdo
limitados. Normas técnicas como a NBR 8433/1984 e a ISO 362/1981 foram criadas para

determinacio do nivel de ruido em veiculos rodovidrios automotores em aceleragdo.

- Desconforto acistico: mesmo o nivel de ruido nfo excedendo os limites legais, este pode
ainda incomodar o usudrio. O ruido caracterfstico gerado pela maioria das engrenagens € em

geral inaceitavel pelo usudrio final do produto.

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

critérios de aprovacgao dos lotes de producdo baseados em niveis prescritos de ruido.

Segundo HOUSER (1991), nos sistemas de transmissdo de poténcia por engrenagens o
nivel de ruido tem sido uma preocupac@o constante porque o rufde caracteristico de engrenagens
é muito proximo do tom puro e possui um alto nivel de pressdo sonora onde as freqiiéncias
predominantes sdo préximas da regifo sensitiva do ouvido humano. Isto se justifica pelo fato da
engrenagem ser um elemento rotativo onde cada par de dentes engrenado executa um movimento

periédico numa dada fregliéncia, f,, chamada fregiiéncia de engrenamento, a qual € definida pela

equacao 1.1.
1
fm=—N |, (1.1)
60
onde:
fm = freqii€ncia de engrenamento em Hz;
N = numero de dentes da engrenagem;
n = rotacdes por minuto da engrenagem.



1.1 Origem do ruido caracteristico de engrenagens

O ruido caracteristico de engrenagens, chamado de “whine noise”, ou choro de
engrenagem, € provocado por excitagdes do par engrenado quando em movimento, Na maioria
dos casos a excitagdo € gerada por imperfeicdes no contato entre os dentes do par engrenado.
Estas imperfei¢bes no contato das engrenagens resultam em forcas dindmicas nos dentes, as quais
excitam vibragbes nos corpos das engrenagens e nos eixos sobre os quails as engrenagens estao
apoiadas, ver os trabathos de BEACHAM et al. (1999), DONLEY, I.LIM & STEYER (1992),
HOUSER (1990), HOUSER (1991) ¢ SMITH (1987). Um efeito da vibracio dos corpos das
engrenagens € a transmissdo de raido pelo ar, chamado de “airborne noise”, o qual chegaria ao
ouvido do usuario caso nio houvesse a barreira fisica formada pela carcaca que normalmente
envolve os sistemas com engrenagens. Como as paredes da carcaca sdo mds transmissoras de
ruido, este normalmente nio atinge o ouvido do usudrio, ver HOUSER (1990) ¢ HOUSER
(1991).

Segundo DONLEY, LIM & STEYER (1992), HOUSER (1990), HOUSER (1991) e
SMITH (1987), o caminho mais importante do ruido ¢ pela estrutura do sistema, chamado de
“structureborne noise”, ou seja, as vibracdes geradas pela excitacio da acdo irregular dos dentes
engrenados no proprio corpo da engrenagem, eixos e rolamentos excita também a carcaga que por
fim atua como um auto falante irradiando o ruido para fora do sistema e atingindo o ouvido do

usuario.

Outro caminho de propagacdo do ruido é através da excitagdo do sistema onde a caixa de
engrenagens estd fixada. Desta forma, a vibragdo vinda pelos eixos e carcaga excita outros

componentes proximos, gerando ruido, ver HOUSER (1990) e HOUSER (1991).

Baseado no fluxo da energia de vibrac@io e propagacio acistica, torna-se claro que uma

maneira eficiente para reduzir o ruido € a reducfio da excitagio gerada pelo engrenamento.



As figuras 1.1 e 1.2 ilustrarn a explica¢do anterior.
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Figura 1.1 — Fluxo de vibracio e ruido de uma caixa de engrenagens.
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Figura 1.2 - Transmissao do ruido de engrenagens



Segundo HOUSER (1990) e HOUSER (1991), os fatores que t&m sido propostos como
excitadores das engrenagens e que sdo periédicos na freqiiéncia do engrenamento, sio os

seguintes:

- Impactos entre os dentes das engrenagens guando no inicio do contato;
- Alteragdes na forga de atrito devido ao escorregamento entre os dentes;
- Bolhas de ar que se formam no 6leo;

- Fluxo do dleo lubrificante;

- FErros de transmissio.

Os impactos entre a ponta do dente da engrenagem movida e o fundo do dente da
engrenagem motora podem ocorrer no inicio do contato devido i deflexfio do dente quando
submetido & carga, e devido aos erros de espacamento gerados no processo de fabricacdo. Estes
impactos resultam em forgas dindmicas que causam, além de alto nivel de ruido na freqiiéncia de
engrenamento, também uma reducdo na vida a fadiga do dente da engrenagem. Modificacdes nas
superficies dos dentes sfo empregadas para evitar ou pelo menos minimizar este efeito. As

figuras 1.3a e 1.3b ilustram esta condicdo.

Sem carga aplicada

L—""sem deflexdo
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i

Figura 1.3a — Condi¢3o de contato sem carga aplicada.
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Figura 1.3b — Condigfo de contato com carga aplicada.

A acdo de engrenamento € caracterizada pelo rolamento e escorregamento entre as
superficies dos dentes em contato. Quando o dente inicia o contato, a velocidade de deslizamento
¢ maxima (posigéo 1 da figura 1.4), e € reduzida & medida que o contato aproxima-se do didmetro
primitivo, onde se torna nula e somente rolamento puro existe (posicao 2 da figura 1.4). A partir
deste ponto a velocidade de deslizamento muda de direcdo, e aumenta 2 medida que o dente sai
do engrenamento (posicdo 3 da figura 1.4). Esta transicio na direcio da velocidade de
deslizamento causa uma reversfio brusca na direcdo da forca de atrito. Se esta forga for
significativa pode excitar a engrenagem. Este conceito tem sido considerado secundério em

importéncia, principalmente para engrenagens helicoidais, ver HOUSER (1990) e HOUSER
(1991).

As bolhas de ar no dleo geramn ruido principalmente em engrenagens com alfa rotagéo,
devido as bolhas serem comprimidas junto com o Oleo entre os flancos dos dentes engrenados.
Em sistemas de engrenagens de alta rotagfo, a velocidade do ar comprimido entre os dentes em
contato pode atingir a velocidade do som, e resultar em ruido na freqgiiéncia de engrenamento, ver

os trabalhos de HOUSER (1990) e HOUSER (1991).



’ Engrenagem 5

' motora
Posicdo I: Posicao 2: Posicio 3:
Velocidade de escorregamento Velocidade de escorregamento zero Velocidade de escorregamento
negativa na engrenagem motora Existe somente rolamento puro posiiiva na engrenagermn motora

Figura 1.4 — Velocidade de escorregamento em engrenagens.

Ainda segundo HOUSER (1990) e HOUSER (1991), o fluxo do &leo lubrificante pode
também gerar ruido na freqiiéncia de engrenamento quando as folgas sdo inadequadas para que o

6leo que estd entre os dentes seja expulso durante o movimento.

Segundo HOUSER (1990), HOUSER (1991) e MUNRO (1989), a rigidez do engrenamento
€ definida como a relaco entre a forca e a deflexgo do dente a0 longo da linha de acdo. A rigidez
varia com a rotagio do dente no ciclo de engrenamento. Observando um par de engrenagens em
movimento de rota¢do, podemos definir o ciclo de engrenamento como o periodo que
compreende o inicio do contato de um par de dentes das engrenagens motora ¢ movida até o
estagio em que este par de dentes perde o contato. Em engrenagens de dentes retos, normalmente
durante o ciclo de engrenamento alternam-se um e dois pares de dentes em contato. Considerando
um modelo onde o dente € representado por uma mola, ternos em dado momento a rigidez de
uma mola e em outro a rigidez de duas molas em paralelo. Nas engrenagens helicoidais a rigidez
pode ser considerada como sendo proporcional & somatéria dos comprimentos das linhas de
contato. Desta forma quando esta somatéria é mantida constante durante o ciclo de

engrenamento, a rigidez serd constante ¢ seu efeito no rufdo sera reduzido.



O erro de transmissdo ¢ o fator mais importante na geracdo de ruido e vibragdo, ver por
exemplo os trabalhos de BEACHAM et al. (1999), HOUSER (1990), MARK (1989),
OZGUVEN & HOUSER (1988) e ZHANG & FANG (1997).

O erro de transmissio € definido por WELBOURN (1979) como a diferenca entre a posi¢io
real da engrenagem movida e a posiclo tedrica que ela deveria ocupar. O erro de transmissio
pode ser expresso em unidade angular (E7,) ou como um deslocamento linear (£7;) ao longo da
linha de acf@io. O erro de transmissdo € periddico na freqtiéncia de engrenamento e tem relacio
direta com a amplitude do ruido caracteristico da engrenagem, ver os trabalhos de BARON,
FAVRE & MAIRESSE (1988) e SMITH (1987). A figura 1.5 ilustra a definicdo do erro de

transmissfo através de uma representacio simplificada.

As seguintes equagdes representam o erro de transmissio:

N
ET =6,~-—-6, f[rad] , (1.2)
N2
ou
N i
ET, =r,,(6,-—-6,) [mm] , (1.3)
N Z
onde:
N, = pimero de dentes da engrenagem motora;
N = niimero de dentes da engrenagem movida;
8, = posicio angular da engrenagem motora;
8, = posi¢do angular da engrenagem movida;
P2 = raio de base da engrenagem movida.
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Figura 1.5 — Defini¢go do erro de transmiss#o através de uma representacio simplificada.

O erro de transmissdo mostrado na figura 1.5 apresenta um dnico valor, porém o erro de
transmissdo deve ser considerado como uma fungio contfnua, Como exemplo, a figura 1.6 mostra
um gréfico de rotagdo de uma engrenagem movida correspondente a rotagfio da engrenagem par
motora. A linha tracejada representa as rotagSes de um par engrenado ideal, ou seja, isento de
erros de fabricacdo, sem modificagdes nas superficies dos dentes e sem carga aplicada. J4 a linha

continua representa uma condicio real.
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Rotagio da engrenagem motora

Figura 1.6 — Rotagdo das engrenagens com e sem erro de transmissio.
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Ainda com referéncia a figura 1.6, o erro de transmissio é o desvio da linha tracejada
(tedrica) para cada posi¢do da engrenagem motora. A representacio mostrada na figura 1.7 torna-
se mais conveniente para a andlise do erro de transmissfo. Na figura 1.7 o erro de transmissdo €

apresentado em relagfio a linha tracejada da figura 1.6.

ansimissio

Erro de tr

i
i Rotacio da engrenagem motora
[

Figura 1.7 — Apresentacio do erro de transmissao.

As principais causas do erro de transmissao sio:

- imprecisdes da fabricacio das engrenagens, tais como: erros de perfil, erros de

espacamento, erros de hélice e excentricidade;
- deflex&o eléstica do dente devido a carga transmitida;
- modificacdes especificadas no projeto para a topografia dos dentes ndo adequada;
- deflexdo dos eixos e mancais que apoiam o par engrenado;

- desgaste devido ao uso, ver o trabalho de CHOY et al. (1996).

Erros de fabricacdo de engrenagens sdo intrinsecos de cada processo utilizado. Processos
mais sofisticados como as retificas de dentes de engrenagens, por exemplo, geram menores

valores de erros de fabricacio e também pecas com pequena dispersdo dentro de um lote.

[1



Os dentes quando submetidos & carga de trabalho e sujeitos & variacio de rigidez dentro do
ciclo de engrenamento, como mencionado anteriormente, sofrem deflexdes eldsticas. Estas
deflexdes sdo afetadas principalmente pelas caracteristicas da geometria dos dentes da
engrenagem, come modulo, dngulo de pressdio, angulo de hélice, altura e espessura do dente.
Estas caracteristicas também sao chamadas de macrogeometria e sio definidas no projeto em

fungao da resisténcia ou vida requerida para o par, ver ROUTE (1973).

O erro de transmissio é muito sensivel s modificacdes na topografia dos dentes, também
chamadas de modificagdes de microgeometria. As modificaches mais comuns sio alivios no
passo e no perfil evolvente, e o tipo de modificagio e sua amplitude podem levar a reducdo ou
aumento do erro de transmisséo. Diversos estudos tém sido feitos para reduciio do erro de
transmissdo através destas modificagbes, como por exemplo os trabalhos de HOUSER ( 1990),
KAWAMOTO et al. (1991), KUROKAWA, ARTURA & OHTAHARA (1996), NORMAN
(1995) e UMEZAWA (2000).

1.2 O fluxo usual de projeto e dimensionamento

Como ja mencionado, o nivel de ruido tem sido um ponto de grande preocupagdo nos
projetos de engrenagens devido a crescente importancia que este tem recebido nos tltimos anos

em funcdo, principalmente, das novas regulamentacdes e das exigéncias do mercado.

Diante deste novo cendrio, o projetista de engrenagens tem procurado projetar os novos
pares de engrenagens com énfase também no nivel de ruido, porém na maioria dos casos usando
seu antigo “software” de projeto voltado apenas para a resisténcia e vida da engrenagem. Desta
forma, apenas algumas linhas gerais sdio aplicadas, como projetar o par para ¢ maximo grau de
recobrimento, o seja, maior nimero de dentes em contato no ciclo de engrenamento, e assim com

melhor distribuigdo de carga entre os dentes.
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Quanto as especificaces de projeto para modificacSes de microgeometria, normalmente
sdo adotadas modificacdes padronizadas, que sfo definidas pelo histérico de bom resultado
pratico em outros projetos. Porém ¢€ intuitivo que deve existir uma modificagdo 6tima diferente
para cada par de engrenagens, que € funcéo da carga de trabalho a qual o par € submetido, da
rigidez do dente e do contato entre os dentes. Assim, geralmente muito pouco € feito em termos
de refinamento ou otimizagdio do novo projeto e de methoria no nivel de rufdo dos pares ja
existentes em producgdo, nos quais custos com ferramentas e dispositivos de fabricacdo estdo
envolvidos, além do tempo e altos custos ja despendidos com testes de validacdo destes pares

quanto a resisténcia.

Um procedimento de projeto usual é o dimensionamento das engrenagens considerando a
condigio de méxima solicita¢do. Porém na prética, os pares de engrenagens trabalham a maior
parte do tempo sob cargas inferiores ao valor maximo. Nesta condicfio o contato entre os dentes
nio atinge o comprimento ideal, gerando um nifvel de ruido elevado, ver MATSUMURA,

UMEZAWA & HOUJOH (1996).

As anédlises convencionais de contato entre os dentes consideram que 0 contato ocorre
sempre no plano de acdo. Assim, os possiveis pontos de contato fora deste plano séo
negligenciados. No caso de engrenagens perfeitas e nfo submetidas & carga, esta aproximagio
estd provavelmente correta. Mas em um par de engrenagens com erros de fabricagio,
modificacdes de topografia na superficie dos dentes e deflexdes dos dentes devido a carga
aplicada, o contato poderd ocorrer fora do plano de agfio. Neste caso, 0s procedimentos
convencionais de andlise de contato apresentam uma imprecisdo, ver HONDA (1993) e

KUROCKAWA, ARIURA & OHTAHARA (1996).
1.3 Objetivos

O modelamento do erro de transmissdo pela anélise de contato tem sido extensivamente
estudado. Segundo BEACHAM et al. (1999) sfo trés as abordagens bdsicas usadas para o calculo

da deflexdo de dentes de engrenagens helicoidais:
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- 2 teoria de fatias finas que considera a engrenagem como uma série de fatias

bidimensionalis separadas;

- 0 método dos coeficientes de influéncia, o qual gera uma matriz de rigidez com relacio

direta e cruzada para todos os pontos no dente carregado e no dente adjacente;

- e o método dos elementos finitos que permite simular o contato completo entre os dentes

engrenados.

Ainda segundo BEACHAM et al. (1999), o método dos coeficientes de influéncia tem
mostrado boa correlacdo tedrico experimental e possibilita que modificagdes de microgeometria

sejam feitas com facilidade.

Observa-se que em diversos trabalhos foi aplicado o métodd dos coeficientes de influéncia
para simulacdo analitica do contato dos dentes e calculo do erro de transmissdo, como por
exemplo nos trabalhos de BEACHAM et al. (1999), HOUSER (1982), KAWAMOTO et al.
(1991), NORMAN (1995), PARK & LEE (1993), UMEYAMA, KATO & INOUE (1998},
UMEZAWA (2000), ZHANG & FANG (1997).

Constata-se que poucos trabalhos mencionam a influéncia da interacdo das modificacdes de
passo, de perfil e contato fora do plano de acfio devido as modificacdes e deflexdes dos dentes em
contato. Além disso, sdo desconhecidos na literatura disponivel trabalhos sobre o estudo do
comportamento do erro de transmissdo em baixos torques, sendo que geralmente para aplicacGes
de caixas de engrenagem os maiores problemas de ruido incdmodo ao usudrio ocorrem nesta

condicio, ver MUNRO (1990).
Assim, das afirmacdes anteriores conclui-se que:

- Atualmente € necessério que o projeto de engrenagens seja voltado também para o baixo

nivel de ruido;
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- O projetista de engrenagens necessita ter a sua disposicdo um método eficiente de
previsdo do nivel de ruido na fase de projeto que possibilite a obtengfio de pares engrenados

dentro dos limites de ruido desejados;

- Para que a otimizagdo do projeto quanto ao nivel de ruido seja realista, € necessdrio um
método de dimensionamento que promova boa precisio considerando desde as modificacdes de
microgeometria dos dentes até a andlise da carcaca que envolve o par engrenado, ou seja, todo o

sistema envolvido no fluxo da energia de vibracéo e acustica;

- A principal fonte de excitac@o € a irregularidade no contato dos dentes causada pelo erro
de transmissdo, que por sua vez sofre grande influéncia das modificagdes de microgeometria.
Assim a correta previsio do erro de transmissio € fundamental para a alimentacio de um modelo

dindmico completo para previsio do nivel de ruido do sistema em termos absolutos;

- O modelo de previsdo do erro de transmissdo deve possibilitar a andlise do contato

também fora do plano de agdo e deve ter boa correlagfio em baixos niveis de carga;

- Os pontos de contato mudam com a aplicacdo da carga. A carga gera deflexdo dos
dentes o que faz na prética com que ocorra um deslocamento angular da engrenagem motora e
consequentemente um movimento de translacfio dos pontos de contato. Os métodos usuais de
cilculo, por considerarem o contato somente no plano de acfo, negligenciam este fenémeno. O

modelo de previséo do erro de transmiss@o deve considerar uma aproximacéo do fendmeno real.

Desta forma, o presente trabalho propde-se a contribuir para o estado do erro de
transmissdo de pares de engrenagens helicoidais através da andlise e implementacdo de um
método numérico para o cdiculo do erro de transmissdo estatico que considere as modificacdes
de microgeometria dos dentes, erros intrinsecos do processo de fabricacio, assim como os efeitos
de desalinhamentos e deflexdes dos eixos, possibilitando assim uma andlise quantitativa no

ambiente de projeto.
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Devido a larga aplicagfio, principalmente em sistemas de engrenagens onde sfo exigidos
menores niveis de ruido, serdo abordadas neste trabalho as engrenagens cilindricas de dentes

helicoidais com eixos paralelos.

Para atender aos objetivos desejados, o procedimento de cilculo deverd possibilitar a
analise do contato ndo sé no plano de agfo, mas em qualquer regiio na superficie dos dentes,
além de possibilitar a previsdo do erro de transmissfio de pares engrenados submetidos a baixas

solicitagdes. Para tanto deve-se completar as seguintes etapas bdsicas:

1. Desenvolver um procedimento para cdlculo do erro de transmissio:

2

. Implementar este procedimento através de um simulador numérico;

. Prever o erro de transmissdo através do sirmulador numérico desenvolvido considerando

(%]

pares de engrenagens com modificagdes de microgeomeiria e torques baixos;

4, Validar o modelo através da andlise critica dos resultados tedricos obtidos.

Para a verificacio do método os resultados obtidos através do simulador numérico
desenvolvido serfio comparados com os resultados obtidos em um outro simulador numérico de

reconhecida confianca.
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Capitulo 2

Revisdo da Literatura

As principais abordagens encontradas na literatura para o tratamento do erro de transmissio
referem-se a regras gerais para redugdo de ruido e vibragio de engrenagens baseadas em

resultados experimentais.

Entre os trabalhos que propdem uma revisdo da literatura sobre o assunto destacam-se:

- WELBOURN (1979) que estabelece uma definicio cldssica para o erro de transmissdo e
que € citada na maioria dos trabalhos relacionados. Segundo sua definic@o o erro de transmisséo €
a diferenca entre a posicdo real da engrenagem movida e a posi¢ao tedrica que ela deveria ocupar.
Seu trabalho também estabelece, através de uma revisfo ampla da literatura disponivel na época,
relacdes de influéncia do ruido com diversos fatores no intuito de fornecer linhas gerais para o
projeto e para a solugdo de problemas. O erro de transmisso ¢ citado como causa fundamental do

ruido de engrenagens.

- HOUSER (1988) fez uma revisio valiosa de 188 trabalhos cientificos sobre os modelos
matematicos usados na andlise dindmica de engrenagens destacando a importincia do erro de

transmissao para esta analise.
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HARRIS (1958) foi o primeiro a reconhecer a importincia do erro de transmissio. Ele usou
um modelo matematico com um grau de liberdade para engrenagens retas. Segundo seu trabalho,
existem trés fontes internas de vibracdo: erros de manufatura, variacdes na rigidez dos dentes e
ngo linearidade na rigidez dos dentes devido a perda de contato. Ele considerou a excitagdo como
periddica e mostrou o comportamento do erro de transmissdo em diversos torques em forma de
graficos, onde o eixo das abscissas era representado pelos valores lineares do erro de transmissdo
¢ pelos valores de torque aplicados e o eixo das ordenadas representado por posi¢des no ciclo de
engrenamento. Esta forma de representacdio do erro de transmissio é atualmente muito usual e

conhecida como mapa de Harris.

O procedimento proposto por CONRY & SEIREG (1973) para previsdo da variacido do
erro de transmissdo e da distribuicdo de carga ao longo da linha de acio tem sido bastante
utilizado. Este procedimento € baseado no método para projeto de corpos eldsticos em contato,
CONRY & SEIREG (1971), e usa um algoritmo de otimizacio simplex modificado para resolver
o conjunto de equagGes de elasticidade linear que descrevem as deflexdes de pontos discretos ao

longo do engrenamento.

HOUSER (1990) fez uma revisdo das possiveis causas do ruido de engrenagens e usou um
modelo matemdtico baseado no procedimento proposto por CONRY & SEIREG (1973) para
avaliar a influéncia de fatores como a largura da engrenagem, modificaces de microgeometria e
o desalinhamento dos eixos devido & deflexdio no comportamento do erro de transmissio de
engrenagens cilindricas de dentes helicoidais, assumindo que o erro de transmissio é a maior
excitagdo do ruido de engrenagens. Ele simulou através de seu modelo uma razodvel quantidade
de amplitudes das varidveis e os resultados mostraram grande influéncia do desalinhamento dos
eixos, porém ele se limitou a um tnico par de engrenagens com apenas um nivel de carregamento

e ndo realizou uma correlagdo experimental para comprovacio dos resultados.

SUNDARESAN, ISHII & HOUSER (1990) propuseram um procedimento para projeto de

engrenagens helicoidais com baixo erro de transmissdo e baixa sensibilidade a erros de
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fabricacdo. Eles usaram neste procedimento o modelo matemdtico proposto em HOUSER (1990}
e as técnicas estatisticas de otimizagdo para controle de qualidade. O ftrabalho propde
combinacdes de modificacSes de passo e perfil, avaliando inclusive modificagdes cruzadas,
chamadas “cross modifications” ou “bias-in / bias-out”. Através de simula¢des computacionais,
os autores conclufram que diversas combinagfes de modificagdes de microgeometria levam a
resultados proximos. Foram considerados como forma de comparacfio dos resultados: a méxima
variagio do erro de transmissdo dentro de um ciclo de engrenamento e a somatdria das trés
primeiras harmdnicas do erro de transmissdo. Segundo os resultados, a modificag@o cruzada gera
0 menor erro de transmissdo, porém € muito sensivel ac erros de fabricag@o. Os pares de
engrenagens com graus de recobrimento préximos de niimeros inteiros mostraram melhores
resultados tanto em relagfio ao erro de transmissfo quanto a variacio dos erros de fabricagdo. O
trabaiho limitou-se & andlise tedrica sem experimentos de comprovacdo dos resultados. As
simulagbes realizadas ndo consideraram o desalinhamento dos eixos e fixaram duas varidveis

relevantes: a amplitude da modificacio no passo e a carga aplicada no par.

O trabalho de KAWAMOTO et al. (1991) mostrou que as forgas de excitag@o sdo muito
dependentes do grau de recobrimento total e s@o pouco afetadas pelo grau de recobrimento de
valor inteiro. Estes autores confirmaram também que os erros ou modificagdes de
microgeometria sdo a maior causa do erro de transmiss@io e que o erro de transmissdo pode ser
reduzido por alivios na topografia dos dentes. Para isto fizeramn uma andlise tedrica, usando um
programa para computador baseado no procedimento de CONRY & SEIREG (1973), e
realizaram uma série de experimentos com torque varidvel considerando dez modificacdes
diferentes de microgeometria e dois pares com diferentes caracteristicas de macrogeometria. A
grande maioria das medificagdes usadas no trabalho nfo sfio usuais em ambientes de producio e
tentam simular condices de erros acentuados de fabricagfo, ¢ néio propostas de especificacio de

Projeto.

KUROKAWA, ARIURA & OHTAHARA (1996) propdem um método para calcular o
contato entre os dentes de engrenagens de dentes retos considerando a hipétese de ocorrer contato
no engrenamento fora do plano de agfio. Segundo os autores, o contato de pares de engrenagens
com modificacdes de microgeometria, erros de fabricac@io e deflexdes devido as cargas aplicadas
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pode gerar deslocamento do contato para fora do plano de agio, o que é negligenciado na grande
maioria dos procedimentos de cdlculos. Para isto, estes autores fazem uma anélise bidimensional
considerando os afastamentos entre pontos discretos de uma se¢dio dos dentes das engrenagens,
que representa modificacoes e erros médios de microgeometria. A condiciio de contato fora do
plano de acdo € mostrada através da comparacio do grau de recobrimento calculado com o
tedrico. Os experimentos realizados com trés diferentes modificacdes de microgeometria e com
diferentes niveis de carga mostraram boa correlaciio com os resultados dos cdlculos. Os autores
definiram para o cdlculo dos afastamentos entre os pontos discretos, a rotacdo da engrenagem
movida em dire¢do & motora, o que no fendmeno fisico ocorre de forma inversa. O trabalho ndo
faz referéncia ao método usado para calculo da deflexfo das superficies dos dentes e se esta foi
considerada. O método dos coeficientes de influéncia foi usado para o cilculo da deflexdo dos
dentes. O procedimento proposto € interessante, porém € limitado s engrenagens de dentes retos.
Para a aplicacdo em engrenagens de dentes helicoidais seria necessdrio uma anilise
tridimensional. Os autores néo mencionam o erro devido & consideracio de valores médios de

modificagdes e erros de microgeometria.

Segundo ZHANG & FANG (1997) os métodos usados até entdo para prever o contato dos
dentes e o erro de transmissdo apresentam bons resultados para engrenagens submetidas a baixas
cargas, porém para altas cargas ndo tém grande precisdo por nio considerarem a deflexio da
superficie dos flancos em contato. Estes autores entfio propuseram um procedimento, baseado no
trabalho de CONRY & SEIREG (1973), e que define os elementos da matriz de flexibilidade
pelo método dos elementos finitos. Este modelo proposto é chamado de LTCA (“loaded tooth
contact analysis™) e possibilita obter resultados mais realisticos do erro de transmissio em

comparagdo com as andlises de contato usuais.

BEACHAM et al. (1999) desenvolveram um procedimento para previsdo do ruido de
engrenagens (“whine noise”) em decibels. Este procedimento propde modelamento da excitagéo
do engrenamento, da resposta dindmica do eixo e da resposta da carcaga. O sistema completo &
modelado, permitindo analisar efeitos de alterag@es de micro e macrogeometria das engrenagens,
de lejaute dos eixos e da carcaga. Para modelar a excitaciio eles usaram o método dos coeficientes
de influéncia proposto no procedimento de CONRY & SEIREG (1973), destacando a vantagem
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deste método sobre outros métodos devido & boa correlacio com o erro de transmissfo
encontrado em aplicagBes automotivas e pela facilidade de alteraciio das caracteristicas de
microgeometria dos dentes. O procedimento desenvolvido por estes autores mostrou boa
correlacdo com resultados experimentais. Os experimentos foram feitos variando a rotagdo das
engrenagens e considerando dois niveis de carga em dois pares de engrenagens com graus de
recobrimento diferentes. NZo foi explorado o efeito de modificagdes diferentes de
microgeometria, assim como o comportamento do modelo quando as engrenagens sio

submetidas a cargas baixas,

UMEZAWA (2000) propds uma classificagfio das engrenagens quanto ao nivel de vibragéo
de acordo com o grau de recobrimento de face e o grau de recobrimento de perfil. Em seu
trabalho ele realizou uma série de experimentos onde foram avaliadas vérias modificacdes de
microgeometria, assim como a influéncia do erro no angulo de pressdo e de hélice. Uma atengio
especial foi dada a investigacdo da influéncia do desalinhamento dos eixos, ¢ foi avaliada a
influéncia da amplitude e da direcio do desalinhamento. Um simulador numérico também foi
desenvolvido para possibilitar uma andlise tedrica principalmente da influéncia dos desvios na
superficie dos dentes. Seu trabalho mostrou que as modificagbes de microgeometria,
considerando amplitude e direg8o, afetam o nivel de vibracfo do par de engrenagens. O trabalho
dedicou-se bastante a andlise da vibracdo, tanto analitica como experimental, em trés faixas de

rotacdo, baixa, média e alta velocidade, porém em um Unico nivel de torque.
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Capitulo 3

Modelagem Tedrica

O algoritmo proposto aplica-se 4 andlise estatica dos pares de engrenagens helicoidais
considerando 0 movimento de rotagdo uniforme e constante de tal forma que os efeitos dindmicos
sdo desconsiderados. E fato que a analise estdtica é um modelo bem simplificado do fendmeno
real, uma vez que se impde uma aplicagio constante de torque e também os efeitos dindmicos ndo
sdo levados em conta. Por outro lado, este procedimento oferece subsidios para uma investigacio
mais aprofundada visto que se determina o erro de transmissdo, o qual € periddico na fregii€ncia

de engrenamento, e € o principal responsével pelo surgimento de cargas dinamicas.

Em engrenagens helicoidais o contato tedrico entre os dentes de um par de engrenagens
perfeito e com rigidez infinita ocorre sobre uma linha, a qual € definida pela interse¢io da
superficie do dente com um plano tangente aos didmetros de base do par de engrenagens,
chamado de plano de ac¢do, ver LITVIN (1994) e LITVIN et al. (1995). Porém, como nas
aplicaces reais as engrenagens apresentam desvios da superficie tedrica dos dentes e os dentes
sdo eléasticos, deformando-se quando submetidos & carga, o contato entre os dentes conjugados
pode ocorrer fora deste plano de aclio, ver os trabalhos de HONDA (1993) e KUROKAWA,
ARIURA & OHTAHARA (1996). Desta forma toda a superficie dos dentes deve ser considerada

pelo modelo proposto, afim de identificar a regifo em contato.
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Durante o movimento de engrenamento, a regiio de contato entre os dentes conjugados
desloca-se com a rotagdo das engrenagens em movimento de rotagio e translacdo. Desta forma,
além da regifio dos dentes que estd submetida 2 carga, também o nimero de pares de dentes em
contato muda afetando a distribuicio de carga. Com isto ocorre a variagio da rigidez dos dentes,
e consequentemente o erro de transmissdo também varia. Por este motivo, o procedimento de
cdlculo exige que as diversas posicdes no ciclo de engrenamento e diversos pares de dentes

candidatos ao contato sejam analisados.

O erro de transmiss@o para uma dada posi¢io no ciclo de engrenamento serd definido como
a minima variacdo angular da engrenagem motora, 66,, necessaria para que ocorra o contato entre
as superficies dos dentes do par de engrenagens, considerando a engrenagem movida fixa, ou
seja, sem grau de liberdade de rotacdo. A figura 3.1 ilustra esta condicio para uma dada secdio
transversal do par engrenado. De forma a n#o limitar a anélise do contato somente no plano de
acdo, toda a superficie dos dentes ¢ considerada. Assim, a regido do dente que apresentar menor
afastamento angular em relac@o a superficie dos dentes da engrenagem par é considerada em

contato, independente de estar ou ndo no plano de agéo.

Forma real dos dentes
{com eros, modificacdes e deflexdes)

Engrenagem Movida
(FIXA)

Ponto de contate tedrico

o

Engrenagem
motora

Seciio transversal do par de engrenagens c

Figura 3.1 — Condic#o de contato tedrico e real numa dada secfo transversal do par engrenado.
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Para efeito prdtico de implementaciio de tal andlise, ¢ adotado como aproximacdo do
modelo ideal o método de discretizac@o das superficies dos dentes, no qual as superficies sdo
representadas com um grau de precisdo aceitdvel por pontos discretos uniformemente
distribuidos. Para isto, faz-se necessdrio estabelecer func¢des que possam definir estes pontos
discretos nas superficies através de um sistema de coordenadas conveniente. Estas fungbes

devem ser adequadas para representar:

- as superficies tedricas dos dentes de engrenagens helicoidais;
- as modificacdes nas superficies impostas no projeto;
- 08 erros comuns aos processos de fabricacdo de engrenagens;

- as deflexdes das superficies dos dentes e as deflexdes dos dentes quando submetidos a

carga.

Neste capitulo apresenta-se a fundamentacfo tedrica de cada estdgio do procedimento de
célculo, com uma critica s suas limitacdes e imprecisGes. Além disso, comenta-se as principais

caracterfsiticas dos modelos adotados para as deflexdes dos dentes quando submetidos a carga.
3.1 Fundamentos para a representacio das superficies dos dentes

Pela definicdo do erro de transmiss3o estabelecida anteriormente € conveniente aos
objetivos propostos neste trabalho, representar os pontos discretos das superficies dos dentes
através de coordenadas no sistema polar a partir de um plano de referéncia fixo na face de contato
das engrenagens (plano yz da figura 3.2). Desta forma um raio, um &ngulo e a distincia do ponto
ao plano de referéncia tornam-se suficientes para a definicdo de qualquer ponto discreto na

superficie dos dentes, como ilustrado na figura 3.2.
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Figura 3.2 ~ Coordenadas de um ponto qualquer P na superficie do dente.

3.1.1 Superficies tedricas dos dentes de engrenagens helicoidais

Os perfis de dentes de engrenagens largamente usados devido 2 sua facilidade de fabricacdo
e montagem s2o os do tipo evolvente, ver DRAGO (1991) e DUDLEY (1991). Assim considera-

se somente este tipo de perfil neste trabalho.

Para um perfil evolvente do dente, dado um raio qualquer r,, acima do raio de base da

engrenagem ¢ possivel determinar o &ngulo correspondente ¢, , conforme mostrado na figura 3.3.
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Figura 3.3 — Defini¢g0 das coordenadas relativas a uma sec@o transversal do dente.

Conhecidos o circulo de base da engrenagem cujo raio € r, e a espessura circular do dente

no circulo de base no plano de referéncia, sg,., 0 dngulo @, ¢é definido como:

¢, = 48 _ Ju 3.1
o2, 2, ’ S
ZCB=invo, =tano, —o (3.2)
onde:
AB = sg¢ € 0 comprimento do arco de raio r, definido entre os pontos A ¢ B;
ZCB ¢é o adngulo formado entre os pontos C e B no raio de base.
Por sua vez o ngulo do ponto P pertencente ao perfil evolvente € definido por:
@, tgagwinvam , (3.3)
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onde invog, € a funcio evolvente no raio r, , dada pela equacio 3.2, sendo o dngulo de pressio o

no raio r, calculado pela equacio a seguir:

r,
cos a , = -;m ) (3.4)

Através da equagdo 3.3 € possivel definir as coordenadas de qualquer ponto pertencente ao
perfil evolvente em um plano de referéncia fixo que passa pelos eixos y e z pertencentes a um
sistema de coordenadas cartesianas xyz mostrado na figura 3.4 e definido como sistema de
coordenadas §. A andlise deve ser tridimensional, ou seja, deve-se considerar pontos discretos
que representem toda a superficie dos dentes e o efeito angular imposto pelo angulo de hélice ao

longo do eixo de rotacdo x deve ser considerado.

Figura 3.4 ~ Ponto P distante x, do plano de referéncia.

Da teoria de geometria de engrenagens, tem-se que o ngulo de hélice f3 varia em funcio
do raio, ou seja, para cada posi¢éo radial tem-se um angulo de hélice correspondente definido

pela equagdo 3.5, ver LITVIN (1994):
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tan f, = —= (3.5)

onde fB, € o dngulo de hélice no circulo de base da engrenagem.

Considerando um ponto qualquer P, pertencente a superficie do dente e distante x, do plano
YZ como mostrado na figura 3.4, pode-se definir o efeito angular devido & hélice da engrenagem,

g, como sendo:

DP x, - tan ﬁﬁ

I

Q By — (36)

r 7

A figura 3.5 mostra um corte axial do dente no raio referente ao ponto P e a indicacdo do

efeito angular devido a hélice no plano transversal de referéncia.

Desta forma, incluindo o efeito da hélice na equagdo 3.3, obtém-se a equacio que define o
angulo no plano formado pelos eixos yz do sistema de coordenadas § para qualquer ponto na

superficie tedrica de um dente evolvente de uma engrenagem helicoidal:

0, =@, ~invo, T, (3.7)

7P

onde o sinal positivo (+) de ¢, indica sentido da hélice a direita e o sinal negativo (-) indica

sentido da hélice a esquerda.

29



W

Xr
I S
"~

.
o™ e

| /D .
Secdo AA

|

Figura 3.5 - Efeito angular devido ao dente helicoidal.

Para a aplicag@o no presente trabalho considera-se somente os pontos nos intervalos:

Foap S ¥p S Feqp € 05 X5 5 leons,
onde,
Fp € O raio de infcio do perfil ativo do dente;
Feup € O Talo relativo ao final do perfil ativo do dente;

l.ons € @ largura de contato entre os dentes.

3.1.2  Desvios das superficies teéricas dos dentes: erros e modificacbes

ModificagGes nas superficies dos dentes s3o usualmente impostas visando melhorar a
condigdo de contato entre os dentes de forma a se obter ganhos de vida e menor nivel de ruido.
De maneijra geral, o projetista de engrenagens utiliza-se de alguns pardmetros para especificar
estas modificacao na topologia dos dentes, de tal forma a facilitar o controle destas modificagdes

no ambiente de producio. Como por exemplo:
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- desvios ou afastamentos da curva evolvente tedrica a partir de um traco obtido no

sentido do perfil do dente, chamados de especificacio de perfil (figura 3.6);
- desvios ou afastamentos do passo tedrico do dente da engrenagem tomados a partir de

umn traco no sentido axial e na altura do raio primitivo, chamados de especificacdo de passo

(figura 3.7);

:':__*'_’j;‘—sé____.
—
Perfil
tedrico
Perfil
modificado /
N
~—__ {iB

Figura 3.6 — Controle do desvio no perfil do dente.

Passo
modificado

c \ Passo

tedrico

Figura 3.7 — Controle do desvio no passo da engrenagem.
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Nos métodos usualmente empregados para a fabricacdio de engrenagens as modificacdes
usadas s@o os alivios no perfil e no passo segundo uma forma parabélica. Assim, através dos
pardmetros citados anteriormente e com os valores dos desvios representados em forma de angulo
de afastamento da superficie tedrica, os 4ngulos referentes a todos pontos discretos pertencentes

a ela podem ser obtidos por interpolagio polinomial por exemplo.

Além das modificagBes intencionais de projeto, cutros desvios da superficie teérica dos
dentes sdo encontrados devido aos erros de fabricacdo. Qs erros mais comuns sio: os desvios do
angulo de pressdo tedrico (fHoy), os desvios do angulo de hélice tedrico (fHB) e os desvios do

espagamento tedrico entre os dentes (fp), ver norma DIN 3960 (1987).

Os erros de fabricac@o s&o tratados de modo similar s modificacdes de projeto, ou seja, 0s
desvios lineares correspondentes a cada ponto discreto sfo transformados em afastamentos
angulares. Admite-se porém que os erros podem ser diferentes de um dente para outro numa
mesma engrenagem. Assim, o procedimento proposto considera os valores dos afastamentos
angulares para cada dente em anilise, diferentemente das modificagdes intencionais de projeto

que sdo assurnidas como sendo iguais para todos os dentes de uma mesma engrenagem.

Convenciona-se neste trabalho que erros ou modificagSes nas superficies dos dentes
recebem o sinal negativo quando hé remogdo de material, e sinal positivo para quando hé adicio

de material em relacdo a superficie teérica.

3.1.3 Desalinhamento e deflexfio dos eixos que suportam as engrenagens

UMEZAWA (2000) destacou em seu trabalho a influéncia do desalinhamento dos eixos no
nivel de vibragdo gerado pelo par engrenado. O desalinhamento dos eixos provoca uma

inclinagdo no corpo da engrenagem refletindo em uma irregularidade no contato entre os dentes.
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Este desalinhamento € proveniente de duas fontes principais:

- erro de posicionamento dos eixos na montagem devido a erros de fabricacdo das

carcacas;

- desalinhamento devido a deflexdo dos eixos quando submetidos & carga.

Quando o erro de posicionamento € devido aos desvios dimensionais na fabricagdo das
pegas, considera-se que este erro é fixo, ndo variando com a carga aplicada. J4 no caso do

desalinhamento provocado por deflex@o dos eixos, o valor varia com a carga aplicada.

Usualmente nos estudos de contato dos dentes e cdlculo do erro de transmissdo, a
abordagem dada para a determinacio da influéncia da deflexdo dos eixos é feita através da
modelagem simplificada dos componentes envolvidos, onde os eixos sdo biapoiados e com secio
constante. Estas consideragdes ndo refletern com precisdo os eixos reais da maioria das
aplicacdes em caixas de engrenagens. Portanto, devido & complexidade construtiva dos eixos
reais, este estudo néio se propde ao cdlculo detalhado das deflexdes destes componentes, deixando
isto a cargo de procedimentos de cdlculo especificos para este fim. No entanto, devido i relevante
influéncia dos desalinhamentos no erro de transmissdo, prevé-se no presente trabalho a
consideracdo € a andlise de tais efeitos dados a rigidez dos eixos ¢ 0 dngulo de deflexdo dos eixos
por unidade de carga aplicada na posi¢io onde as engrenagens estdo localizadas. Portanto,

considera-se que uma relacéo entre a deflex@io, o dngulo resultante da deflex@o e a carga aplicada

possa ser estabelecida através de fungdes com preciso adequada aos fins propostos.

Os efeitos dos erros de posicionamento ou alinhamento dos eixos no contato dos dentes s3o
estudados em dois planos distintos conforme mostrado na figura 3.8. Jd a deflex@o dos eixos é
considerada somente no plano onde sua amplitude ¢ médxima devido a acdo da componente radial

da forca, ou seja no plano XY.
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Figura 3.8 — Erros de posicionamento dos eixos.

sendo o sinal positivo para 4dngulos no sentido

conforme mostrado na figura 3.9.
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Convenciona-se neste trabalho que os desalinhamentos sdo expressos na forma angular,

horédrio e negative no sentido anti~hordrio,
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Figura 3.9 — Convencdo de sinais para os desalinhamentos.

Os desalinhamentos causam inclinacdes de todo o dente devido ao tombamento da
engrenagem motora e/ou da engrenagem movida. Isto resulta em um dngulo de inclinagéo de toda
a superficie na direcéio do passo diferente para cada dente em funcfo da posigdo do dente em

relacdo ao plano do desalinhamento.

Da figura 3.10 pode-se concluir que o angulo de inclinagdo no passo, ¥z . devido ao

desalinhamento € dado por:

Yvz = Xxz (3.8)

para a posi¢éo 1, ou seja, £=0, e,

tany,, =tan y,, -tane, (3.9
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x . s
para a posicdo 2, ou seja, & = 5

onde, ¢, € 0 Angulo de pressdo transversal no raio primitivo da engrenagem e yxz € o angulo

devido ao desalinhamento no plano XZ conforme mostrado na figura 3.8.

Assim, pode-se definir o dngulo de inclinac@o no passo, Jxz . para gualquer posi¢io como

sendo:
Yy =tan” [tan ¥, -tan¢, -cos(m —&E)]+sen[sen ¥, -sen(m ~E)] (3.10)

onde, o, € o dngulo de pressio transversal no raio primitivo da engrenagem.
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Figura 3.10 — Efeito das inclinagbes em funcio da localizacdo do dente — Plano XZ.

Ja no plano XY mostrado na figura 3.11, pode-se definir de forma similar os efeitos do

desalinhamento neste plano.
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Figura 3.11 ~ Efeito das inclinacdes em funcao da localizag¢@o do dente — Plano XY.

No plano XY considera-se também o desalinhamento provocado pela deflexio dos eixos. O
dngulo de desalinhamento, ¥, , ¢ dado por:

Desal. Defl.
Xy = Xav o+ Xap (0

XY

4

3.1

onde: ;{%;ﬂ ’

(#) € uma funcdo conhecida, através da qual é possivel determinar o dngulo devido a

deflex@o do eixo para um dado torque ¢ e XD”“[-

XY

€ o dngulo devido ao desalinhamento do eixo
no plano XY conforme mostrado na figura 3.8.

O angulo de inclinagédo no passo, Yyy , devido ao desalinhamento € dado por:

tan Yy, =tan ¥,y - tano

528 ?

(3.12)

onde, o, € 0 dngulo de pressdo transversal no raio primitivo da engrenagem,
para a posi¢do 1, ou seja, £=0, e,



Yer = Xxr (3.13)

- . i
para a posicdo 2, ou seja, & = 5

Assim, pode-se definir o &ngulo de inclinago no passo, ¥y . para qualquer posicio como

sendo:

Yy =tan [tany,, -tanet, -cos&]+sen”'[sen y,, -sené] | (3.14)

onde, ¢, € 0 dngulo de pressdo transversal no raio primitivo da engrenagem.

Como as inclinagbes nos dentes ocorrem devido ao tombamento das engrenagens, todo o
dente € inclinado, ou melhor, o eixo do centro do dente sofre uma inclinagfio em relagéio ao eixo
tedrico de rotacdo da engrenagem. Desta maneira, considera-se o afastamento longitudinal e

angular resultantes no dente constantes radialmente.

Os afastamentos angulares, Az e Ay . numa dada posigio da largura da engrenagem,

dada pela coordenada x, no eixo de rotacfio x sfo calculados respectivamente por:

X -tan

Ayxzumﬁ,wrﬁ ) (3.15)
X, -tany

Ay, =L —22 (3.16)

7

A convengdo de sinais para estes afastamentos serd mostrada oportunamente.

Além do efeito de tombamento da engrenagem causado pela deflexdo dos eixos, também

considera-se o efeito gerado no contato dos dentes devido ao aumento da distincia entre centros.
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Conhecida a rigidez dos eixos, calcula-se a amplitude da flecha, fI;, correspondente a uma carga

aplicada através de um torque 7, como sendo:
fll=— (3.17

onde o indice i € igual a 1 para a engrenagem motora e igual a 2 para a engrenagem movida;

Ke; &€ uma constante de rigidez do eixo que considera o torque aplicado.

Desta forma o aumento da distincia entre centros é dada por:

Ape =D fl. . (3.18)

2
-

r

Com esta formulagcdo obtém-se a distincia entre centros para andlise considerando a

deflexio dos eixos, ab, como:

ab=a+A,. (3.19)

onde g é a distdncia entre centros nominal.

3.2 Modelo proposto para a analise de contato

O modelo proposto para a andlise de contato € baseado no procedimento de KUROKAWA,
ARIURA & OHTAHARA (1996) para engrenagens retas, e estendido para as engrenagens
helicoidais. Isso implica numa anélise tridimensional de maior complexidade quando comparada
com a andlise bidimensional que foi usada para as engrenagens retas. Além disto, propdem-se
duas alteracdes basicas de abordagem do procedimento original com o objetivo de representar

com maior exatiddo o fendmeno real, que sdo descritas brevemente a seguir:
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- O procedimento de KUROKAWA, ARIURA & OHTAHARA (1996) considera o
deslocamento angular da engrenagem movida em diregio & engrenagem motora. No modelo
proposto neste trabalho, ao contririo, considera-se para uma dada posicio no ciclo de
engrenamento, o deslocamento angular da engrenagem motora em diregio & engrenagem movida

como ocorre no fendmeno real;

- Quanto a distribui¢do da carga, no procedimento original a carga total é aplicada nos
pontos de contato e um processo iterativo ¢ realizado até que se obtenha a convergéncia dos
resultados. No presente trabalho, € proposto um processo também iterativo de aplicacdo de
pequenas cargas nos pontos discretos de contato, analisando as deflexdes nos dentes, eixos e seus
efeitos no deslocamento dos dentes que faz com que surjam novos pontos de contato. O contato é
entdo reavaliado até que a carga total tenha sido aplicada. Esta questdo é abordada com mais

detalhes na secdo 3.4.

O sistema de coordenadas S discutido anteriormente, mostra-se conveniente para a
definicdo dos pontos discretos que representam as superficies dos dentes mesmo considerando o

par engrenado com diferentes leiautes. Assim impde-se a configuragio mostrada na figura 3.12:

o |

\ /é\ Engrenagem

| Movida
|

Engrenagem
/ Motora

Figura 3.12 ~ Representagiio do modelo.
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- A engrenagem motora possui rotacdo no sentido hordrio. Ji a engrenagem movida

possui sentido de rotagdo anti-horério;

- A origem do sistema de coordenadas localiza-se no centro O; e na face da engrenagem

maotora;

- Os pontos discretos das superficies das duas engrenagens sdo definidos pelo mesmo

sistema de coordenadas §;

- Pelas caracteristicas do movimento de um par de engrenagens estabelece-se a premissa
que um ponto qualquer P, da superficie do dente da engrenagem movida deve pertencer a uma
circunferéncia definida com centro em O; e passando por P;, sendo que P; e P; estio contidos
num mesmo plano YZ distante x, do plano YZ de referéncia , sendo que os eixos em x coincidem

com o eixo de rotacdo da engrenagem motora;

Figura 3.13 — Representacdo dos pontos Py e Py .
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Pode-se definir através da equacdo 3.20, uma relago entre os raios r,; e r,; para assegurar
que o angulo de aproximacfio 86; entre os pontos P; e P, correspondente a uma dada posicio no
ciclo de engrenamento 8, , seja caiculado respeitando-se 0 movimento caracteristico do problema

real. O raio r,; € calculado como:

ra=lab=r,,c0s0,, ) +(r,, -seng )’ (3.20)
onde:
N, o
@Q:Qfgydi¢@2+Aym2+Aywz+AﬂJTR?“(%ﬁ+Aaﬂ : (3.21
2 2

e sendo 4f; e Axe o montante de desvios da superficie tedrica do dente da engrenagem movida
devido aos erros de fabricacdo e modificagBes intencionais de projeto tomados no sentido da

hélice e do perfil respectivamente, conforme mencionado anteriormente.

Na equacdo 3.21 o sinal positivo (+) indica sentido da hélice da engrenagem movida a

esquerda e o sinal negativo (-} indica sentido da hélice i direita.

Das equagfes 3.20 e 3.21, pode-se concluir que para cada ponto discreto da superficie do
dente da engrenagem movida € possivel determinar um respectivo ponto candidato ao contato na

superficie do dente da engrenagem motora, bem como o &ngulo de aproximacao entre eles.
Atraves da equacio 3.22 determina-se o angulo de aproximacio 86;:

¥, -8€n
56, = sen'i{—”:————vgff—} -0, - (3.22)

I‘p]

onde:
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gbpi = 6} T ((pﬁpi + AYXZ? + AyXY] + Aﬁi) + (qop} + Aai} ? (323)

e sendo AfB; e Aa; o montante de desvios da superficie tedrica do dente da engrenagem motora
devido aos erros de fabricacfio e modificages intencionais de projeto tomados no sentido da

hélice e do perfil respectivamente, conforme mencionado anteriormente.

Na equacio 3.23 o sinal positivo (+) indica sentido da hélice da engrenagern motora a

direita e o sinal negativo (-) indica sentido da hélice & esquerda.

Torna-se oportuno neste momento a definicio da convengdo de sinais para os dngulos de
afastamento devido aos desalinhamentos e efeitos da deflexfo dos eixos nos planos XZ e XY,
definidos nas equagbes 3.15 e 3.16 respectivamente e apresentados nas equagdes 3.21 e 3.23,

Define-se a convencio de sinais conforme a tabela 3.1.

xxz>0  pxz <0 |xxy>0 [yxy <0

Engrenagem motora | + - - +

Engrenagem movida 2 - + + -

Tabela 3.1 — Convencio de sinais para A¥z 2 € AYeyr2 , respectivamente.

Desta forma, a partir de uma matriz com os pontos discretos que representam a superficie
da engrenagem movida, calculam-se pelas equacdes 3.20 e 3.23 os respectivos pontos na
engrenagem motora e finalmente pela equagfio 3.22 obtém-se uma terceira matriz formada pelos
angulos de aproximacido. A figura 3.14 ilustra a discretizacio da superficie da engrenagem

movida e a forma da matriz X, correspondente.
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s
Ts
I
I2
I

by
|
—_— - | -
0 z o1 R
Xnmzrum
X, %)) Xp(r 1% ) Xt X, )
X{1ys 5%, ) Yooty 220%5 ) oo X5 (F0 200X, )
2= . . )
xmi(rmf' m!"xf ) xm.?(rm’ m.?"xz ) xmn(rm’ mn’xn )

onde xy é 0 ponto discreto na superficie do dente representado pelas coordenadas r, O e x;,
sendo i=1,2,3,...,m (m € o nitmero de pontos discretos radiais — na altura do dentej e;

J=12.3,...n (n ¢ o miimero de pontos discretos axiais - na largura do dente).

Figura 3.14 — Discretizacfo da superficie — engrenagem.

Como mais de um par de dentes conjugados podem estar em contato, numa dada posi¢do no
ciclo de engrenamento, faz-se necessdrio a andlise simultinea de diversos pares de dentes.

Define-se o dngulo de espacamento entre dois dentes de uma engrenagem como:

_Zr
£ = N (3.24)
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onde N; € o niimero de dentes das engrenagens, sendo i =1 para a engrenagem motora e i = 2 para

engrenagem movida.

Ja o erro angular de espacamento devido aos desvios introduzidos pelo processo de

fabrica¢do para um dado dente j, € dado por:

A&l :f&i

¥

of

) (3.25)

onde fp;/ é o valor longitudinal do desvio do espagamento entre dentes definido pela norma DIN

3960 (1987); e r,; € 0 raio primitivo das engrenagens, sendo i =1 para a engrenagem motora e i =

2 para engrenagem movida.

Pode-se complementar as equacdes 3.21, 3.23 e 3.22 para anilise em diferentes dentes,

como mostrado respectivamente nas equagdes 3.26, 3.27 ¢ 3.28:

. N T . Lo
2 =6, '—N“‘Li(@;spz +AY 72 T AY o T ABY) “‘““A‘,“*(@pz +Aay)+(j-&, “*“ZAC; ). (3.26)

2 2 szl

; . . i
¢;;’1 =6, = ((pﬁpi + Ayle +AY i + Aﬁlj) + (@pi + Aalj) +(J "51 + ZAaiw) * (3.27)
Wl
. J
58{" - Sen‘l(w@) - ¢,;”1 , (3.28)

T

onde o indice j € o ntimero do dente em anélise conforme mostrado na figura 3.15.
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Desta forma uma nova matriz pode ser construida contendo cada dente da engrenagem

motora como uma submatriz, como mostrado na figura 3.15.

Para cada posicdo discreta do ciclo de engrenamento 6; , é obtida uma matriz com os
angulos de aproximacfo entre os pontos das superficies dos dentes, 86,, considerando diversos
dentes em acgdo. Considera-se como pontos candidatos ao contato os pontos que apresentam
menor &ngulo de aproximagdo, ou seja, aqueles pontos de menor deslocamento angular da

engrenagem maotora para encostar na engrenagem movida, sem gue esta se mova.

O éngulo de aproximagdo calculado pela equacio 3.28 refere-se ao deslocamento angular
da engrenagem motora. Como convenciona-se que o erro de transmissio & tomado em
deslocamento angular, ou defasagem angular, na engrenagem movida onde o sinal negativo
indica atraso na rotagio de saida do par engrenado, é possivel proceder a transformacfo através

da equacfo 3.29:

0, =-06, L . (3.29)

Sendo que o menor valor de 86 encontrado é o erro de transmissio angular sem carga

aplicada para uma dada posi¢fio do ciclo de engrenamento.
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Figura 3.15 — Obten¢@o da matriz com os pontos discretos da engrenagem movida para

diversos dentes numa dada posicdo do ciclo de engrenamento 6;.
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3.3 Deflexoes do modelo submetido 4 carga

Quando um par de engrenagens helicoidais ¢ submetido a torque, observa-se que devido as
deflex&es dos dentes, a posicdo da engrenagem movida fica defasada em relagcdo 2 motora de um

certo dngulo de rotagdo ou de atraso.

Transferindo-se este efeito do fendmeno real para o modelo proposto, pode-se interpretar
este Angulo de atraso como um afastamento adicional entre os pontos discretos das superficies
das engrenagens motora e movida. Assim, o ngulo de afastamento total entre estes pontos dar-
se-d pela contribuigio das modificacdes na topologia dos dentes causadas por modificagBes
intencionais de projeto e pelos erros gerados pelo processo de fabricacfio, além do afastamento

devido as deflexbes dos dentes geradas pela carga aplicada.

As deflexBes que surgem nos dentes das engrenagens quando submetidas A carga podem ser
calculadas por diversos métodos. Segundo BEACHAM et al. (1999) os principais métodos

usados sdo:
- o método dos elementos finitos;

- 0 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;

- 0 método dos coeficientes ou fungdes de influéncia, o qual tem sido muito usado devido
principalmente a sua flexibilidade no que se refere 4 facilidade de alterar a micro e

macrogeometria do modelo, além de apresentar boa correlagdo com resultados experimentais;

- métodos mistos, onde o método de coeficientes de influéncia é usado considerando uma

matriz de rigidez definida pelo método dos elementos finitos.

Como o modelo proposto neste trabalho considera que o contato pode ocorrer em qualquer
ponto discreto da superficie dos dentes, torna-se necessério o emprego de um método que permita
calcular além das deflexdes locais nos pontos discretos em contato onde forgas sio aplicadas,
também as deflexdes em qualquer outro ponto da superficie dos dentes, causadas pela influéncia

destas forcas.
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Adota-se no presente trabalho o método dos coeficientes, ou fungdes de influéncia para o
calculo das deflexdes. Através do método dos coeficientes de influéncia pode-se calcular a
deflexdo gerada em um ponto em andlise devido a uma forga aplicada num ponto qualquer do
dente. Assume-se que a deflexdo eldstica total num dado ponto € igual a somatéria das deflexdes
eldsticas naquele ponto causadas por uma forca aplicada diretamente nele e por forcas aplicadas

em outros pontos do dente.

As seguintes deflexdes séo consideradas neste estudo:

1. Deflexao daregido de contato (achatamento da superficie);

2. Deflex@o do dente como um todo, que € considerada préxima daquela que surge em

uma placa engastada de dimensdes andlogas que venham a representar o dente;

Assume-se que as principais componentes da deflexo total sdo estas citadas acima e ainda
as deflexdes dos eixos que suportam as engrenagens que foram descritas na segéio 3.1.3. Outras

componentes de deflexio do sistema nfo s&o consideradas neste trabatho.
3.3.1 Deflexdo da regiao de contato (achatamento da superficie)

Seguindo a formulacio usada por CONRY & SEIREG (1973), baseada na tensZo de
contato de Hertz segundo um modelo de dois cilindros em contato, a deflexfo na superficie, ou
achatamento, € considerada somente no ponto onde a forca é aplicada, ndo havendo influéncia
desta forga sobre outros pontos discretos da superficie. Contudo, deve-se considerar os resultados
experimentais apresentados por UMEZAWA & ISHIKAWA (1973) que mostram que a deflexio
provocada por uma dada forga unitéria € maior préxima das arestas livres do que no centro do
corpo. Este efeito das deflexdes deve ser considerado na analise dos dentes de engrenagens, ja
que os dentes possuem a aresta correspondente ao didmetro externo, além das arestas nas duas

extremnidades dos dentes. Assim a fun¢do de correcdo ¢(X) para a deflexdo proposta por

UMEZAWA & ISHIKAWA (1973) & utilizada no cédlculo da deflexfo neste trabalho. Pontos
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distantes até 15 mm da aresta livre sfo afetados por esta fungfio de correcfo. Esta fungio

encontra-se no Anexo L

O2 O

|

N 1

b V“i . (a) ./'i\y \. (b)
J

I Ton

. | |

bl % - Cdld i
1 X O X

i ! >

Figura 3.16 -~ Distancia da aresta livre Af para diferentes leiautes.

A distincia do ponto de aplicacdo da forca a aresta livre deve ser determinada para que se
possa definir o valor da fun¢do de correcdio ¢{X). O procedimento deve levar em conta diversas

configuracdes usuais de leiaute.

A figura 3.16 mostra duas configurages bésicas de leiautes que atendem a grande parte das

aplicacdes de pares de engrenagens.

Calcula-se a distincia da aresta livre X para um dado ponto distante x, da origem do eixo x,
através da andlise dos critérios da tabela 3.2, o qual é usado na equagdo 3.30 para o célculo da

distincia da aresta livre na diregio do passo da engrenagem como mostrado na figura 3.16.
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Observa-se que além dos leiautes basicos mostrados na figura 3.16, também as diversas

variacGes destes leiautes estdo abrangidas pelos critérios estabelecidos na tabela 3.2 para

determinacdo da distincia da aresta livre.

Distancia da aresta livre
Critério .
X
I .
x +Af ——>0 a=L-x,-Af
Engrenagem ! 2
motora l, s
xﬁ—i—Afm—i—ﬁO X, =x,TAf
Leiaute (a) l
Af 20 x, =—=>0 X ,=1,~x
/ Engrenagem ) P22 Tp
movida L, a
X, ~ 5 <0 X =X,
d >0 x . =1
X e X, =l —x
Engrenagem P Pl T
motora l, R
x, = By s 0 Xpp =X,
Leiaute (b)
[
< -2 X = o —
Af =0 Engrenagem %, +Af | 5 >0 %, =1 —x, —[Af]
movida I, X
xP+EAf{——2"i—SO %,, =x, +|Af|

Tabela 3.2 — Critérios para determinacio da distincia da aresta livre para o célculo da

funcZo de correcdo (k).
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Yi

o Secdo AA

Figura 3.17 - Distancia da aresta livre na diregio do passo f .

Portanto, a distincia da aresta livre na direcdo do passo, {, conforme mostrado na figura

3.17, é definida pela equac@o 3.30 e pela tabela 3.2.

-~

X

~
£ =
= pi

pi
o5 ﬁp , (3.30)

onde:

4 ,€ a distdncia da aresta livre referente ao ponto P tomada na direcio do passo da
engrenagem, sendo que o indice { =] refere-se & engrenagem motora e i = 2 refere-se 2
engrenagem movida;

% € adistancia da aresta livre tomado no eixo x e obtida pelo critério da tabela 3.2.

Para o célculo da deflexdo da superficie, considera-se a forca aplicada perpendicularmente
a superticie do dente. Isto pode ser feito através de uma aproximacio da superficie do dente a
superficie evolvente tedrica, considerando que os desvios na superficie real s3o pequenos. Assim,

a seguinte equacdo aproximada pode ser utilizada:
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.
Py=Pp ';’i-w/H{tanﬁg)z : (3.31)

£

onde: py € aforca normal a superficie do dente;
p € aforga tangente a circunferéncia de raio r, aplicada no dente;
rp € 0 raio correspondente ac ponto P;
¥y € 0 raio de base da engrenagem;

B. € o &ngulo de hélice no raio de base.

A equacdo 3.32 € proposta para o cilculo da deflexdo local da superficie. Esta equacéo é
baseada na equacio apresentada por CONRY & SEIREG (1973) com a funcio de correcio
proposta por UMEZAWA & ISHIKAWA (1973):

_25-0-v")-p,

. -c(f 3.32
——c(§) e (3.32)

H

onde:
wpy € a deflexdo tomada perpendicularmente i superficie;
pn € a forca perpendicular 4 superficie aplicada no ponto discreto;
E € o modulo de elasticidade (traco e compressio);

v € o coeficiente de Poisson;

c(f ) e c(f}) sdo os valores da funcdo de correcio da deflexdo devido & proximidade da

aresta livre nas direcdes axial e radial respectivamente (Anexo I).

Para se obter a deflexdo da superficie no plano transversal da engrenagem, plano YZ, outra
correcdo deve ser aplicada. A equac@o 3.33 mostra a correcdo usada para projetar a deflexfo
perpendicular a superficie para o plano YZ e na forma angular, para que esta possa ser adicionada

aos outros afastamentos. A figura 3.18 ilustra a projeco da deflexio para a forma desejada.
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N z 2
5 r,o—r —wycos B,
Awy, = tan) ————— |—tan (3.33)
i r
Fe ) g

Plano Transversal

Figura 3.18 — Transferéncia da deflexdo da superficie para o plano transversal e forma angular.
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3.3.2 Deflexao do dente

O procedimento semi-empirico proposto por UMEZAWA (1972b) determina as deflexdes
do dente devido cargas concentradas a partir de um modelo bidimensional que aproxima o dente

da engrenagem a uma placa engastada de dimensdes representativas e largura finita.

PARK & LEE (1993) propuseram algumas correcdes nos fatores usados por UMEZAWA
{1972b). Os fatores propostos foram obtidos a partir de um modelo em elementos finitos.
Conforme os autores, 0 uso destes fatores corrigidos torna mais realista o comportamento das

deflexdes quando comparado ao problema real porque consideram o efeito da fundagéo do dente.

Desta forma, adota-se neste trabalho o procedimento proposto por UMEZAWA (1972b)
com os fatores corrigidos propostos por PARK & LEE (1993). Para tanto, parte-se da hipétese de
que um dente helicoidal pode ser razoavelmente representado por uma placa retangular engastada

de espessura linearrnente varidvel (sec¢io trapezoidal).

Estuda-se as deflex6es em todo o dominio quando uma forca unitdria € aplicada em um

ponto ({’,n’) arbitrdrio, conforme mostrado na figura 3.19.

Adota-se o seguinte procedimento para a determinacio das dimensdes da placa andloga:

1. Calcula-se as espessuras do dente no plano normal nos didmetros externo e de raiz

através das equacdes 3.34 e 3.35 ou 3.36.

1 Sc X .
Sinn = 2Ty ~sen(—£-——¥—'—— nva,,, } cos B, - (3.34)

Te

onde:
Smin n € @ espessura minima do dente da engrenagem;

Teap € O rai0 eXterno da engrenagem;
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Scgs € a espessura circular da engrenagem no didmetro de base e no plano transversal;
NV Qe € 0 valor da funcio evolvente correspondente ao Angulo de pressdo no raio externo;

Bear € 0 Angulo de hélice no raio externo.

ol

Figura 3.19 — Placa de secdo trapezoidal andloga ao dente helicoidal.

Para o cilculo da espessura méxima do dente, ou seja a espessura na base do dente, deve-se
considerar duas condigbes de geometria tfpicas dos dentes de engrenagem. A primeira onde o
didmetro de base estd localizado abaixo do didmetro de raiz e a segunda condiciio tipica onde o
didmetro de base estd acima do difmetro de raiz, conforme ilustrado nas figuras 3.20 (a) e (b)

respectivamente.
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Figura 3.20 — Duas condi¢Oes de geometria tipicas dos dentes de engrenagens.

Para a primeira condico, figura 3.20(a), define-se a maior espessura através da equacio

3.35.
—n I ch.\' .
Smci,rr - =" rmiz -sen E ) r - lnvamfz -COS ﬁmia ? (335)
onde:

Smdxn € @ €spessura maxima do dente da engrenagem;

Fraiz € O 1alo de raiz da engrenagem,;
inv Oy € 0 valor da fungédo evolvente correspondente ao 4ngulo de pressdo no raio de raiz;

Bruiz € 0 Angulo de hélice no raio de raiz.

Como por definigio ndo existe perfil evolvente abaixo do raio base, para os casos da figura

3.20(b) calcula-se a espessura médxima no raio base da engrenagem e considera-se esta espessura

projetada para o raio de raiz do dente. A equag3o 3.36 é aplicada nestes casos:
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1 S,
Spin =277, -sen| —-—% Lcos B . (3.36)
v

Desta forma, conhecidas as espessuras médxima e minima do dente é possivel calcular o

dngulo de inclinagfo da placa andloga y conforme a equacfio 3.37:

tany = Wsm; "f;m , (3.37)

onde H € a altura referente a distincia de Spirn @ S » conforme mostrado na figura 3.21.

Smiéx n i

Figura 3.21 — Angulo de inclinacdo da placa andloga.

Observa-se através da figura 3.21 que a placa andloga poderia ser melhor ajustada as
dimensdes do dente da engrenagem. Neste sentido sugere-se um préximo passo no procedimento

para definicdo das dimensdes da placa.

2. Calcula-se a espessura na metade da altura do dente através da equaco 3.38:
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=2.r

médie

1 S,
gy -
) “Sen| — —— Ve, . COS B, s (3.38)

Yo

médion

onde:
Smédio n © @ €Spessura no raio médio do dente da engrenagem;
Fmedio € O raio médio da engrenagem dado pela média entre o raio externo e o raio de raiz;
Inv Ohmédio € © valor da func@io evolvente correspondente ac ngulo de pressdo no raio
médio;

Bineaio € 0 Angulo de hélice no raio médio.

Duas retas com éngulo de inclinagiio w e passando pela espessura média, Smegion » SH0

definidas conforme mostrado na figura 3.22(a).

3. Define-se entdo a espessura final para a placa andloga através de uma reta paralela e

eqiiidistante das duas retas anteriormente definidas conforme mostrado na figura 3.22(b).

e
Iy ' !
Ry ' A A
I'médio 7T
E N o=
fi/ \h
; 4 ' !
//’ T \-"‘_
S médio n (a) (b )

Plano normal

Figura 3.22 — Dimensdes finais da placa andloga.

59



As espessuras maxima e minima da placa podem também ser definidas conforme indicado

na figura 3.22(b).

4. Como a formulagdo proposta por UMEZAWA (1972b) ¢ PARK & LEE (1993) prevé o
célculo das deflexdes considerando uma placa andloga padronizada, faz-se necessdrio um ajuste
para aproximar a placa andloga calculada de uma placa padronizada. Baseado na figura 3.23 da
placa padronizada, as equagdes 3.39 e 3.40 definem o mdédulo equivalente, MP, e a largura da

placa, F, respectivamente:

2-Tr
MP =
n—4-tany (3.39)
Fe=—o! 3.40
cos 3, (3.40)
\ A
y

Mp
—
—

1,25 . MP
-

Figura 3.23 ~ Placa andloga padronizada.
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Algumas consideragdes devem ser feitas quanto ao método empregado:

- A analogia do dente helicoidal & placa apresenta dificuldade nas regiGes extremas das

laterais pois a formulagio de placa ndo prevé o caso real em que a se¢fo normal nas extremidades

nfo é completa (ver figura 3.23);

- Também néo se prevé a distorgdo da secfo normal devido a diferenca gradual no dngulo

de hélice entre o raio de raiz e o raio externo do dente;

- Assume-se que uma forca aplicada em um dente ndo causa influéncia direta na deflexdo

de um outro dente, ou seja, as fungdes de influéncia agem isoladamente em cada dente.

A formulagdo proposta por UMEZAWA (1972b) considera a aplicacdo de cargas

concentradas no plano neutro da placa andloga e também as deflexfes sdo obtidas neste plano.

Quanto a forca unitdria, a equagdo 3.4]1 é adotada para projetar a forga tangencial para a

forma perpendicular ao plano neutro da placa:

t
S

1

-
p=p-|1+| -+ tan B,

Iél

’ (3.41)

onde:

p’ € a for¢a normal ao plano neutro da placa;

p € a for¢a tangente a circunferéncia de raio , aplicada no dente.

Adota-se um sistema de coordenadas cartesianas S’ (x’, y’) especifico para a placa andloga.

Desta forma, fungdes de transferéncia do sistema de coordenadas S’ para o sistema de

coordenadas original § do modelo e vice e versa devem ser estabelecidas. A figura 3.24 mostra o
sistema de coordenadas cartesianas adotado para a placa andloga, onde os eixos §' e 17’
coincidem com os eixos x’ e y’ respectivamente e sfo usados para diferenciar pontos discretos

onde for¢as unitdrias sdo aplicadas em pontos discretos onde se deseja calcular a deflexdo.
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Figura 3.24 — Sistema de coordenadas cartesianas do plano neutro da placa anédloga.

A transformagdo de coordenadas entre os sistemas S e S’ de um ponto discreto qualquer P

pertencente a superficie do dente € dada da seguinte forma:

y'=r,

ean

~T7,COSQ, {(3.42)

v=—t_Lp (3.43)
cosfi, 2 ' '

Finalmente, define-se a equag@o para o cédlculo da deflexdo da placa de dimensdes analogas
ao dente helicoidal. A equagio 3.44 refere-se a deflexdio num dado ponto discreto P definido

pelas coordenadas (x’, y’) tomada na dire¢io perpendicular ao plano neutro da placa:

U-fA-%)8() - (7)o
W =" TR )

wp (X, ¥) =

AL 8 . (3.44)
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onde:
wp(x’,v’) € a deflex@o devido a todas as forcas aplicadas em pontos discretos da placa;

U ¢ o valor absoluto da deflex@o em funcfio do dngulo de inclinaciio da placa (Anexo II};

g(¥)= m € a fungdo comum das deflexdes na direciio da altura da placa, y* (Anexo
11Ty,

f(xH)= \/}’_(.f’j € a fungiio comum das deflexdes na dire¢io da largura da placa, x” (Anexo
v,

v(F,) ¢ uma funcdo comum das deflexdes dada pela distdncia entre um ponto discreto de

aplicacfo da forca e o ponto discreto onde se deseja calcular a deflexdo. Esta distincia € dada

pela equacio 3.45. (Anexo V);

—t

x . e C .
X'= T (demais varidveis com barra significam que s&o divididas pela altura da placa);

k=1.2,....N, onde N € o nimero total de forgas discretas aplicadas na placa;

a equacdo 3.45 calcula a distincia » do ponto em andlise (x’, y’) ao ponto onde a carga

concentrada é aplicada (£, n):
R=(AT-A0) G (3.45)

A € um fator de escala das coordenadas x” e { para ajustar a fun¢do vw(7%,) a uma dada

relaciio de largura e altura da placa (Anexo VI).

O presente trabalho propde-se somente a aplicag@o da formulagfo apresentada através das
equacdes 3.44 e 3.45. Maiores detalhes sobre esta formulagio sfo encontrados nas referéncias:

UMEZAWA (1972a), UMEZAWA (1972b) e PARK & LEE (1993).

No modelo proposto os afastamentos no plano transversal da engrenagem foram tomados
no plano YZ. Assim, torna-se necessario o emprego de uma funcfio de transferéncia da deflexdo
linear calculada perpendicular ao plano neutro para o plano ¥Z em forma de afastamento angular.
A equag@o 3.46 € adotada como uma forma aproximada para esta transferéncia, e € ilustrada na

figura 3.25.

63



[ Wy -cos B, \
7, COSQ,

Aw,, =tan” (3.46)

by A~
* / \ ~ Plano neutro da
41 DA placa deformada
(/j //// W5
i 7 o Plano neutro
\ %A »e ) ! da piaca
i < P
7
\ o 3

K\K\? P S

!

- Howg . COS8 Bp
Secdo AA

i d
! P
Plano neutro da /

placa deformada /

Plano transversal ! A

Figura 3.25 - Transferéncia da deflexio da placa para a forma de afastamento angular do modelo.

3.3.3 Deflexio total em um ponto arbitrario: método dos coeficientes de influéncia.

Como mencionado no inicio da secdo 3.3, o método dos coeficientes de influéncia foi
adotado no presente trabalho para a determinacdo da deflexfio total nos pontos discretos em
andlise. Por este método € possivel determinar a deflexdo gerada em qualquer ponto discreto
devido & carga aplicada no préprio ponto, bem como a deflexdo causada por cargas aplicadas em

outros pontos discretos da superficie do dente.

Assume-se que a deflex@o total num ponto discreto da superficie do dente é dada pela
somatoria da deflexfo da regido de contato, ver se¢fo 3.3.1 e da deflexio do dente como um todo,

ver secio 3.3.2.
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A deflexdo da regido de contato € considerada somente pontual, ou seja, somente no ponto
de aplicagdo da carga. Nos pontos onde n@o hd carga aplicada, pontos fora do contato, esta
deflexdo € considerada zero. Enquanto que a deflexdo do dente, ver se¢do 3.3.2, é calculada para
todos os pontos discretos da superficie do dente através da equacio 3.44, independentemente do
ponto discreto estar ou ndo em contato. Para isto assume-se que um ponto discreto mesmo nao
estando em contato poderd sofrer deflexdo por influéncia de uma forga aplicada em um outro

ponto discreto do dente.

No procedimento proposto considera-se que qualquer ponto discreto na superficie dos
dentes pode estar em contato e desta forma receber uma parcela da carga transmitida. Para
atender esta premissa, 0 emprego de uma matriz de rigidez em sua forma usual no método dos
coeficientes de influéncia exigiria a construgdo de uma matriz de grandes dimensdes. Assim para
a implementacdo do método dos coeficientes de influéncia usou-se identificar os pontos em
contato e calcular as deflexSes nestes pontos, bem como as deflexdes que cada um destes pontos
com carga aplicada provoca nos demais pontos discretos da superficie. A equacgio 3.44 foi usada

para estes cédlculos.

3.4 Distribuicao de carga

A transmissdo de torque por meio de um par de engrenagens € 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 estes dentes € aqui chamada de distribuicio de carga e serd usada para a
determinacdo das deflexdes. Para tanto, deve-se levar em conta que em cada posicio no ciclo de
engrenamento existe uma condigdo particular de contato. Assim a distribuicdo de carga deve ser

determinada para cada uma das posicdes.

As deflexdes dos dentes das duas engrenagens fazem com que haja uma pequena diferenga
na rotagio angular da engrenagem motora e da engrenagem movida, o que faz com que o contato

tedrico seja também alterado devido & cinemdtica caracteristica das engrenagens.
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Supondo-se uma aplicacfio gradual de carga € intuitivo que &4 medida em que a intensidade
de carga aplicada aumenta, novas deflexdes ocorrem e a regifio de contato muda, fazendo com

que haja uma distribuicio de carga diferente da inicial.

Na abordagem convencional para o problema da distribuicfio de carga, considera-se que as
deflexdes que ocorrem ao longo da linha de contato dos dentes € constante, ver os trabalhos de
PARK & LEE (1993) e UMEZAWA & ISHIKAWA (1973). Desta forma, resolvendo-se um
sistemna de equacdes lineares, € possivel determinar uma distribui¢io de carga aproximada. Porém

esta abordagem no atende aos objetivos propostos neste trabalho, devido a duas razdes bésicas:

1. Propde-se neste trabalho a anilise do contato em toda a superficie do dente e ndo

somente no plano de acdo tedrico;

2. Considera-se relevante a alteracdo de contato durante a aplicag@o de carga devido as

deflexdes eldsticas que ocorremt.

O problema de contato envolvido € ndo linear devido ao fato de existirem pontos das
superficies com afastamento que podem ou ndo entrar em contato conforme as deflexdes
resultantes da aplicacfo de carga. Outro fator que dificulta a determinacfio da distribuicdo de
carga estd relacionada a complexidade da geometria e cinemdtica das engrenagens helicoidais.
Propde-se neste estudo uma aproximacfo do modelo ao problema real através da discretizacio da
carga aplicada em incrementos de forcas e um processo de iteracio para se atingir o torque
desejado. Desta forma espera-se obter uma melhor aproximacdo do fendmeno real quanto a

alteracdo da regifio de contato e quanto a distribuic@o de carga.

O torque transmitido pelo par engrenado pode ser representado pela equagio 3.47:

M
T=3t=3pr . (3.47)
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onde: T € o torque na engrenagem motora a ser transmitido;
t é o torque discretizado;
p ¢ a forga aplicada nos pontos discretos em contato;
r ¢ o raio da engrenagem motora referente ao ponto em contato onde a forga p € aplicada;
i=1,2,....M, onde M € o nlimeros de iteracdes necessdrias para a aplicagdo do torque T

Jj=12,....J, onde J € o ntimerc de forcas aplicadas nos pontos discretos em contato nos

pares de dentes conjugados.

O procedimento proposto para determinar a distribuiciio de carga prevé a aplicacdo de
forcas de pequena intensidade nos pontos discretos em contato localizados numa primeira andlise
sem carga, em seguida calculam-se as deflexdes devido 4 aplicac@o destas forgas e se realiza uma
nova analise dos pontos de contato. A partir daf tem-se duas possibilidades: novos pontos de
contato podem surgir e pontos anteriormente em contato podem permanecer no conjunto de
pontos de minimo afastamento, significando que a forca aplicada ndo provocou deflexdo
suficiente para tird-los da zona de contato. Assim forcas de pequena intensidade sdo aplicadas nos
novos pontos em contato e forcas s3o somadas as anteriormente aplicadas nos pontos que
permanecem em contato. Este processo iterativo € realizado até que a somatéria dos produtos das
forcas aplicadas pelos raios de seus respectivos pontos discretos seja igual ao torque total 7. Este

processo € mostrado nas figuras 3.28 e 3.29 da secdo 3.5 através de um fluxograma.

Sdo neglicenciadas as aplicagdes excessivas de carga nos pontos discretos, ou seja, o
procedimento proposto ndo prevé a reducdo da forga aplicada num dado ponto devido, por
exemplo, & deflexdo local excessiva ou i alteracdes causadas no modelo por deflexdes em outros
pontos discretos. Com isto, a precisfio deste método estd relacionada com o ndmero de forcas
discretas adotadas, ou seja, a precisdo na determinacido da distribuicio de carga aumenta a
medida que a intensidade das forcas aplicadas em cada iteragdio diminui. O que por outro lado
aumenta © tempo de processamento computacional. Uma adequacio entre o tempo de
processamento € o nimero de forgas discretas aplicadas deve ser feita para se obter um nivel de
precisdo satisfatorio. O mesmo fato quanto a precisdo ocorre em relagdo ao nimero de pontos

nsados na discretizacado das superficies dos dentes.
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3.5 Discussao quanto a precisio do método e estrutura de programacio

A obtengdo do modelo ndo objetiva simplificar a andlise geométrica ou cinematica do par
engrenado. Embora um tanto complexa, toda a andlise geométrica e cinemdtica das engrenagens é

perfeitamente exeqtiivel em micro computadores, obtendo-se valores exatos como resultado.

Uma vez que o procedimento proposto se baseia em métodos numéricos onde os resultados
Sd0 necessariamente compostos por aproximacgdes, deve-se avaliar a precisdo resultante. Além
disso, cada um dos modelos mateméticos empregados representam apenas parcialmente o
fendmeno real, o que obviamente pode introduzir maiores imprecisdes. O procedimento proposto,
deve portanto ser comparado a resultados tedricos, bem como a outros métodos analiticos de
precisdo comprovada. Estas comparacbes sio mostradas e discutidas de forma detalhada no

capitulo 4.

Ao se colocar o algoritmo descrito em forma de programa computacional, algumas

consideracdes dever ser observadas:

1. definiu-se desenvolver o programa em linguagem Matlab, ver MATHWORKS (2002);

2. o programa deve ser modularizado para facilitar o entendimento e possibilitar alteracdes

sem que sejam necessarias grandes mudangas no programa;

3. o nivel de precisdo do célculo (fungio do nimero pontos discretos, como mencionado
anteriormente) ndo deve ser pré estabelecido, pelo contririo, deve ser definido pelo usuério

baseando-se no bindmio “precisdo - tempo de processamento”.

Visando tais propésitos o fluxograma da figura 3.26, que mostra a estrutura bdsica do

procedimento descrito neste capitulo, foi proposto.
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DADOS DE ENTRADA

U

PRE - PROCESSAMENTO

U

PROCESSAMENTO

1

POS - PROCESSAMENTO

Figura 3.26 — Fluxograma do procedimento proposto.

Os fluxogramas das figuras 3.27, 3.28, 3.29 e 3.30 mostram com mais detalhes cada uma

das fases do fluxograma mostradoe na figura 3.26.

Como o erro de transmisséo é periddico na freqiiéncia de engrenamento, diversos autores
apresentaram em seus trabalhos os valores das amplitudes das duas primeiras harmdnicas do erro
de transmissdo, ver os trabalhos de SMITH (1987), MUNRO (1990} e HOUSER, BOLZE &
GRABER (1996). O trabalho de SMITH (1987) mostra que existe uma boa correlagdo entre estas
duas harménicas e o ruido gerado por pares engrenados. Os resultados apresentados no capfitulo 4
tornam mais clara a importancia da anélise no dominio da fregiiéncia através das harmonicas do

erro de transmissao.

Desta forma foi implementado no programa desenvolvido a transformada rdpida de Fourier
do erro de transmiss@o. Para isto considerou-se que as dez posi¢des no ciclo de engrenamento
para as quais calculou-se os erros de transmissdo, correspondem a dez pontos discretos de um
sinal que pode ser representado matematicamente por uma combinagdo de senos e cosenos (sinal
periddico). Usou-se a funcio fft(x) do Matlab, ver MATHWORKS (2002), considerando o
nimero de elementos, N, do vetor x igual ao niimero de posi¢gdes no ciclo de engrenamento,

obtendo-se como resposta as amplitudes das harmdnicas do erro de transmiss#o.




DADOS DE ENTRADA

g

g iy

Macro geometria
do par de
engrenagens {1 ).

U

s

Micro geometria

p. Erros de fabricagdo

do par de
engrenagens.

{2}

Solicitagio imposta Dados dos Eixos Dados de controle
{Torque, 7).
Rigidez dos eixos: N®. pontos para discretizagio
Ke; e Ke,. 4— das superficies dos dentes (m
radial ¢ n axial} conforme
Figura 3.14.
Desalinhamentos em  dois

planos (figura 3.8):

N°. pontos para discretizacio

Mecdificagdes intencionais de

— projeto:

Afastamentos do traco terico
conforme figuras 3.6 e 3.7.

Xxzr € Xy (Agura 3.10); ¢ da carga aplicada. M da (g
Xxyr € Xyve (figura 3.11), equacio 3.47.
FungBo de  desalinhamento N pontos a serem analisados
devido ao torque aplicado: em um ¢iclo de engrenamento. g

Defl
k’x;’: (1) e
(equacdo 3.11).

)1{3;1; *) Charmados aqui de C.

{1} Nidmero de dentes das engrenagens:

Angulo de pressio:
Angulo de hélice:

Raios de base:

Distincia entre centros;
Espessuras no raio de base:
Largura das engrenagens:
Largura de contato:
Afastamento das faces:
Raios externos:

Raios de inicio perfil ativo:
Raios de raiz:

Erro de contato admissivel para

Chamados aqui de e.

NieNs {2) Errodo dngulo de pressio:  fHep e fHoy
Oon 3 Erro do Angulo de hélice:  fHB e fH;

o Erro de espacamento: Jprefm.
T, o) € F, 22 M
a; {3} Define-se o termo zona de contato (ZC) como o
Fgsor € S 5 conjunte de pontos discretos pertencentes  as
Lelys superficies dos dentes cujos afastamentos entre as
Lo 5 engrenagens motora e movida encontram-s¢ num
AL mesmo intervalo,
Feapi € Teapz 5 Este intervalo é dado pelo minimo afastamento
Tsaps € Tsapz 5 encontrado ¢ por afastamentos matores até um erro
Traizi € Fraiza - pré definido considerado aceitdvel devido & precisdo

dos métodos medicio ¢ da imprecisio provocada
pela discretizagio das superficies dos dentes.

Figura 3.27 — Fluxograma de entrada dos dados.
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PRE-PROCESSAMENTO

!

Define-se os pontos discretos das superficies de
oito dentes consecutivos (¥) da engrenagem
movida conforme figura 3.15 e equagio 3.26.
Cada dente ¢ representado pela sub matriz mx n
da figura 3.14 considerando os afastamentos
iniciais para a engrenagem movida, devido a:

- erros de fabricacio;

- modificacBes intencionais de proieto;

- desalinhamentos dos eixos.

!

Para cada ponto discreto da
engrenagern movida, calcula-se
o respectivo ponto de coniato
da engrenagem motora através
das equacdes 3.20 e 3.27.

iy

s

Calcula-se a intensidade da
forca discreta, p, a2 ser
aplicada em cada ponto em
contato. Equacdo 3.47.

Nota explicativa:

(*y Os pares de engrenagens helicoidais
apresentam vdrios dentes simultaneamente
em contato, geralmente de 2 a 4 dentes. E
ainda, no procedimento proposto o modelo €
rotacionado para que vdrias posicdes no ciclo
de engrenamento possam ser analisadas.
Desta forma adotou-se analisar 8 pares de
dentes em contato sendo 3 dentes a frente do
dente de referéncia (0 da figura 3.15) ¢ 4
dentes atras.

Assume-se que os erros de fabricacgfio
considerados nos § dentes em andlise
representam os demais dentes do par de
engrenagens.

Calculam-se os afastamentos entre as superficies das engrenagens motora e movida para cada par de
dentes conjugados sem a aplicagio de carga, conforme equaces: 3.28 e 3.29,
Define-se 0 menor afastamento entre as superficies de todos os pares de dentes em andlise como sendo

0 ET, sem carga. Menor valor de 668; = 065 ;

Define-se os pontos pertencentes a zona de contato (ZC), todos os pontos com afastamento menor que o
ET, sem carga + erro de contato admissivel. ZC = 88, + € .

Figura 3.28 — Fluxograma do pré-processamento.
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PROCESSAMENTO

L

Andlise da 1" posicio no ciclo de engrenamento: € = 1.

!

Toemam-se inicialmente os pontos discretos considerados em contato
no pré-pracessamento para a posicio em andlise (zona de contato).

1

Distribui¢io de carga;
Cria-se uma matriz D {8n x 8m) na qual cada elemento dy representa a
intensidade de forga aplicada, p, no respective ponto. Inicialmente todos os
valores sdo nulos.

!

Aplica-se forgas discretas em cada um dos pontos em
contato através da adigio da intensidade das fogas nos

elementos correspondentes da matriz D: dif=dij+p.

A partir do resfduo ajusta-se
a intensidade das forgas, p:
Residupo=T, -T

1yl

? = O torque aplicado T} € menor
ou igual a0 torque total T 7

Sendo gue 7} é a somatdria dos
produtos das forgas, 4, e os
respectivos  raios  dos  pontos
discretos, rpy:

I 7
T, =szu ply

im] =i

onde: =123 .. ¢ i=8n;
j=1.23. . Je J=8m.

Figura 3.2% — Fluxograma do processamento.
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!

Calcula-se as deflexdes
devido a carga aplicada.

' . |

Deflextes das superficies nos Defiexfes dos dentes sob carga em Desvios no contato devido &
pontos discretos onde forgas sdo cada ponto das superficies através do deflexdo dos eixos sob carga:
aplicadas: wy ¢ Awy, conforme método dos coeficientes de influéncia: Apise » A¥z € Ay conforme
as equagdes 332 e 3.33 wg € Awg, conforme as equagbes 3.44 as equagdes 3.18,3.15¢ 3.16
respectivamente. e 3.46 respectivamente. respectivamente.

1l 1l 1

Recalculam-se os valores de ¢ ;2 {equagdo 3.26) da matriz £, da engrenagem movida usando os novos valores

de Az € A¥ys;
Somam-se 0s afastamentos provocados pelas deflexdes, Awp,; € Awg,z , aos valores calculados de ¢ ;2 ;

Define-se uma nova matriz da engrenagem motora relativa aos respectivos pontos da engrenagem movida

através das equagfes 3.19, 3.20 e 3.27 usando os valores calculados de Apiy. A¥ezr , A%y € ¢>;2 ;

Aos valores de ¢ J,f ; calculados pela equagdo 3.27 sio adicionados os afastamentos provocados pelas deflexdes,

Awyyy e Awgyy;

Recalculam-se os afastamentos entre as superficies das duas engrenagens para cada par de dentes conjugados
através das equages 3.28 ¢ 3.29, 66, e 66 respectivamente;

Identifica-se o menor afastamento entre as superficies, ou seja o menor valor de 66: (58a5.):

(s pontos discretos da zona de contato sdo definidos: ZC = 80y, + € .

U

Figura 3.29b — Fluxograma do processamento.
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0

TA

Retorna para mais uma
iteragio com a matiz
dos pontos discretos em
contato atualizada.

Retorna para iniciar a
andlise para uma nova
posigio:

C=C+1.

Nao

Sim

? = O torque aplicado T} é igual
a0 torque total T7

Sendo gue T, & a somatdria dos
produtos das forgas, d, ¢ os taios
dos respectivos pontos discretos,

¥
I

T, mzzd:j -ply;

i=] j=i

onde:  i=123..0el=8n
j=1.23.JeJ=8m.

Registra-se o menor afastamento entre as
superficies dos pares de dentes conjugados,
ET(P)=288
Este valor é oE7, com carga para uma

IMia

dada posi¢go, C, no ciclo de engrenamento.

1l

Nao

Sim

inicia—se 0
POS-PROCESSAMENTO.

74

? = Todas as posigbes no
ciclo de engrenamento, C,
ja foram analisadas ?

Figura 3.29¢ — Fluxograma do processamento.




POS PROCESSAMENTO

!

Calcula-se o erro de transmissdo longitudinal, E£T,, a
partir dos valores do erro de transmissfo angular, ET,,

conforme a equagdio 1.3.

!

Procede-se a FFT do ET7, a partir do vetor com os valores
doe ET, e com a respectiva posigio no ciclo de

engrenamento.
Calcula-se as harmonicas do £7; com carga,

gl

Apresentam-se os seguintes resultados:

Erro de transmissao longitudinal para cada posicdo, ET);
Erro de ransmiss@o angular para cada posicio, E7,;
Méxima variacio do ET, num ciclo de engrenamento, ou
seja o pico-a-pico do ET;:

PPET=|Midx ET, - Min £T, |;

Amplitude das harménicas do ET,.

g

FIM

Figura 3.30 — Fluxograma do pés-processamento.
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Capitulo 4

Verificacdo do Método

Alguns métodos t€m sido empregados para medi¢io do erro de transmissfo, entre os quais
predominam as mdquinas comerciais de medi¢do de precisdo, que sdo usadas no ambiente
produtivo para inspegdo das engrenagens em processo de fabricacdo. Nestas mdquinas o par de
engrenagens € submetido a uma carga muito baixa, somente para arraste e manutengfo do contato
entre os dentes, e também baixa rotago. Este tipo de ensaio é chamado em inglés de “single flank
test”, ver os trabalhos de HOUSER & BLANKENSHIP (1989), MUNRO (1990) ¢ SMITH
(1987).

MUNRO (1990) destacou a importéncia do uso destas maquinas devido & precisdo obtida e
pelo fato de que o ruido incémodo € normalmente encontrado sob baixa carga. Além disso, sob
altas cargas outras deflexdes envolvidas como: deflexdes dos eixos e das carcagas tornam-se
significativas. Nestes casos € adequado medir o erro de transmissdo na prépria caixa de

engrenagens onde o par ird operar.

Por outro lado, HOUSER & BLANKENSHIP (1989) afirmaram que poucos trabalhos de
verificac@o experimental dos modelos desenvolvidos para previs@o do erro de transmissio foram
feitos, principalmente na condigdo real de operacio do par de engrenagens. Estes autores

apresentaram uma revisdo dos diferentes métodos para medigdo do erro de transmissdo.
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Ainda segundo HOUSER & BLANKENSHIP (1989), para medicio do erro de transmissdo
sob carga alguns equipamentos usados sfo os dinamdmetros e os sisternas de circuito fechado,
mais conhecidos como “four square machines” ou “back-to-back”. Nesse tipo de equipamento,
duas caixas de engrenagens iguais sdo montadas uma contra a outra de forma a manter a mesma
poténcia no sistema, porém apresenta como desvantagem a dificuldade em isolar o resultado do

par em estudo, pelo fato de usar dois pares de engrenagens no teste.

Quanto a instrumentacdo necessdria para a medicio, sdo dois os equipamentos que se
destacam: os que utilizam “encoders” 6ticos de alta resolugdio e os que utilizam acelerdmetros
torcionais. Cada um destes sistemas de medi¢@o apresenta vantagens e desvantagens conforme
suas caracteristicas, sendo que os acelerdmetros torcionais necessitam de uma atencfio especial
quanto a calibra¢do para a obtencio de resultados precisos, além de um tratamento matemadtico do

sinal adquirido, ver HOUSER & BLANKENSHIP (1989).

Torna-se evidente que um equipamento de precis@o adequada para medicio do erro de
transmissdo com carga € um equipamento especifico de alto custo. Constatou-se que poucos
laboratSrios e instituicdes de pesquisa dispdem de tal equipamento, sendo que estes ainda
possuem limitacOes quanto ao tamanho das engrenagens aplicdveis. Provavelmente isto justifica
porque poucos trabalhos cientificos apresentamn comprovagdes experimentais para os modelos

propostos para previsio do erro de transmissio.

Como o erro de transmissdo € a principal fonte de excitagio para a geracio do ruido, muitos
trabalhos determinam o erro de transmissdo teoricamente e aplicam-no em outros modelos para a
previsdo do nivel de rnido do sistema, sendo que a comprovagfio do modelo completo é feita

através da medig¢do do ruido gerado pelo par de engrenagens e n#o do erro de transmissio.

Devido a dificuldade imposta pela necessidade de equipamento especifico para medicio do
erro de transmissao e da escassez de trabalhos publicados com resultados experimentais, levando-
se em conta ainda que os poucos trabalhos disponiveis nfio apresentam explicitamente as

caracteristicas dos pares de engrenagens testados e as condigdes impostas, adotou-se como forma
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de verificacde do procedimento proposto, comparar resuitados obtidos através da formulagdo
proposta neste trabalho chamada de ETE com os resultados de um outro programa computacional

de reconhecida confianca conhecido como LDP.

O programa LDP (“Load Distribution Program”) foi desenvolvido pelo laboratério de
engrenagens da Faculdade de BEngenharia Mecinica da Universidade Estadual de Ohio - EUA,
ver HOUSER (1990). Este programa foi desenvolvido na década de 80 e é constantemente
atualizado com recursos de um consércio formado por grandes empresas norte-americanas, as

quais atualmente utilizam este aplicativo no processo de desenvolvimento de seus produtos.

A formula¢o do programa LDP estd baseada nos seguintes pontos:

- cdlculo das deflexdes através dos coeficientes de influéncia;

- as deflexOes relevantes sio a deflexdo da superficie e a deflexio do dente como um todo;

- deflex@o do dente € calculada pela aproximacfio do dente a uma placa de dimensdes
analogas;

- considera a deflexdo da superficie somente no ponto de aplicagio da forga;

- considera o contato do dente somente no plano teérico de acéo;

- considera os erros e modificacGes na microgeometria dos dentes.

Portanto, a diferenca significativa entre o procedimento proposto € o LDP estd na andlise
do contato entre os dentes: o LDP considera o contato somente no plano tedrico de a¢do,

enquanto o procedimento proposto analisa o contato em toda a superficie dos dentes.

Diversos trabalhos relacionados com erro de transmissfo e ruido de engrenagens foram
feitos usando o LDP como simulador numérico do erro de transmissdo, ver por exemplo os
trabalhos de HOUSER (1982), HOUSER (1990), SUNDARESAN, ISHII & HOUSER (1990),
VINAYAK & HOUSER (1992) e HOUSER, BOLZE & GRABER (1996).

A versdo usada do programa LDP para fins de comparaciio de resultados neste trabatho foi
a versdo 10.8B2 de 25/08/2000.
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No presente trabalho adotou-se calcular o erro de transmissio em dez pontos discretos
igualmente espagados do ciclo de engrenamento para todos os casos analisados, tanto no

programa desenvolvido, o ETE, quanto no LDP.

Como o erro de transmissdo € periddico na fregiiéncia de engrenamento, diversos autores
adotaram em seus trabalhos apresentar como resultado as amplitudes das duas primeiras
harménicas do erro de transmissfo, ver SMITH (1987), MUNRO (1990) e HOUSER, BOLZE &
GRABER (1996). Os trabalhos de SMITH (1987) e MUNRO (1990) mostram que existe uma
boa concordéncia entre as amplitudes das duas primeiras harménicas do erro de transmissdo e o

nivel de ruido gerado pelo par engrenado.

Desta forma no presente trabalho, além do erro de transmissfio longitudinal em dez
posicoes discretas do ciclo de engrenamento, também sdo comparadas as amplitudes das duas
primeiras harménicas do erro de transmissio obtidas a partir da transformada de Fourier. A 1" e
2* harmbnica do erro de transmiss3o correspondem respectivamente a fregiiéncia fin e a

freqliéncia fm multiplicada por dois na equagédo 1.1.

4.1 Verificacio inicial do modelo

Embora o objetivo do procedimento proposto € o céleulo do erro de transmissiio de pares de
engrenagens helicoidais, um par de engrenagens retas foi usado nas verificagdes iniciais para
facilitar a andlise e entendimento das diferencas encontradas entre os dois programas. Os dados

das engrenagens utilizadas nestas andlises estdo na tabela 4.1.

Os célculos feitos nos dois programas consideraram dez posi¢bes no ciclo de
engrenamento, porém devido a critérios diferentes adotados nas modelagens, a posi¢éo inicial
(posigdo 1) dos dois programas nfo sio coincidentes. A figura 4.1 ilustra a condicfio original

adotada nos dois programas.
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Engrenagem .| Engrenagem

Caracteristicas

Motora Movida
Nidmero de dentes 27 43
Relac¢do do par 1,593
Disténcia entre Centros 70 mm
Médulo normal 2
Angulo de pressdo normal 20°
Angulo de hélice normal 0
Didmetro externo 58 mm 90 mm
Didmetro de raiz 48 mm 80 mm
Didmetro inicio do perfil ativo 51,535 mm 83,365 mm
raijo de base 25,371 mm 40,407 mm
Grau de recobrimento de perfil 1,572
Espessura circular 3017mm | 3,117 mm
Largura das engrenagens 15 mm 15 mm

Tabela 4.1 - Caracteristicas das engrenagens retas usadas na

comparacéo entre a metodologia ETE e LDP.

Engrenagem movida Raig base

i

Linha de acio tedrica

Posicdo inicial do LDP |

Raio base

!
w»-——m«m—ir—»ﬁ—h.._ [

Il

Engrenagem motora i

Figura 4.1 - Posices no ciclo de engrenamento.
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Na condigo mostrada na figura 4.1, os resultados obtidos com os dois programas ficariam
deslocados um em relagdo ao outro, o que dificultaria a comparacdo e andlise. Desta forma, um
deslocamento angular inicial de 0,101821 rad foi introduzido no programa ETE de modo a

rotacionar o par engrenado para a mesma posicio 1 do LDP, como mostrado na figura 4.2.

Engrenagem movida Raic base

7_\ Qsigéo inicial do LDP
|

Linha de acio tedrica

it ;
il C e el Py
/| PosicBo inicial do ETE 1 |

| com o deslocamento |

Raio base .\

i
\\_/
l |
Engrenagem motora i i \
0,101821 rad | eesg—om—o

Figura 4.2 - Posi¢des no ciclo de engrenamento apés o deslocamento.

Em pares engrenados perfeitos, isto €, sem modificacdes ou erros, e ndo submetidos 2
carga, 0 erro de transmissdo deve ser zero para qualquer posicio no ciclo de engrenamento.
Assim, numa primeira avaliacio, os dados das engrenagens da tabela 4.1 foram introduzidos no

programa desenvolvido ETE, e nenhuma modificacgo, erro ou carga foi considerada.

Calculou-se o erro de transmissdo em dez posicdes do ciclo de engrenamento para vérios
graus de discretizag@o das superficies. Considerou-se de 100 a 1000 pontos discretos no sentido
radial (altura do dente) e apenas 1 ponto discreto no sentido axial (largura da engrenagem) por
tratar-se de engrenagens perfeitas e sem carga. Os pontos no sentido radial foram distribuidos de

tal forma que ficassem igualmente espagados, com o primeiro ponto correspondente ao raio de
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infcio do perfil ativo e o dltimo ponto correspondente ao raio externo. Os resultados obtidos sdo

mostrados na figura 4.3.

Erro de transmissao - Engrenagem reta
- Sem modificacao - Sem Carga -

0,08 o~ -
LOE+00 ),_-G}-— =G & & £)
- -5,0E-08 5

& ¥

- E ?D/

o5 -1,0E-05

5 2 /

g 2 -1,5E-05

=

0o 2E 2,0E-05 /

EgE ey

g ® -2,5E-05

EE

52 -3,0E05 &

o8

= - -3,5E-05

100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000

Nimero de pontos discretos radiais

Figura 4.3 — Varia¢do no resultado do erro de transmissdo devido & discretizacfo da superficie.

Observa-se na figura 4.3 que & medida que aumenta o grau de discretizago das superficies
dos dentes diminui ¢ erro devido a discretizagdo, ou seja, os valores obtidos aproximam-se do
valor tedrico que € zero para esta condic@io. O maximo desvio obtido em relacdo ao valor tedrico
com 1000 pontos foi -1,49x107 mm, que do ponto de vista prético é aceitdvel, porém do ponto de
vista numérico esperava-se encontrar valores proximos da precisdo do sistema usado

(equiparnento e software de programacio).

Para avaliar se existem outros erros ou imprecisdes da modelagem, alterou-se a forma de
dicretizacdo para esta verificacfo. Escolheu-se como pontos discretos no sentido radial da
engrenagem movida os pontos teéricos de contato nas dez posi¢Bes analisadas. Os resultados

obtidos nesta anélise sdo mostrados na figura 4.4.
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Erro de transmisséo - Engrenagem reta
- Sem modifica¢do - Sem Carga -

0,0E+00 : /,\ _
o ., -5,0E-16
€ E -1,0E-15 % A I —
s £ 15E15 .\\ / 5 \ / \ | '
Hoe D VN
£ 20E-15 ! -
g Vanue
E = -25E-15 : v —o—ETE
-3,0E-15 :

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Posi¢do no ciclo de engrenamento

Figura 4.4 ~ Erro de transmisso do par de engrenagens sem modificacdes, sem erros e sem carga

- pontos discretos coincidentes com os pontos tedricos de contato.

Observa-se na figura 4.4 que o maximo desvio em relagfio ao valor teérico (zero) foi obtido
na posicdio 5 do ciclo de engrenamento, e corresponde a —2,82x10mm, que pode ser

considerado adequado também do ponto vista numérico (zero numérico).

4.2 Verificacao do modelo com modificacoes nas superficies dos dentes

Uma vez que o modelo apresenta uma precisdo adequada quando comparado com o valor
tedrico para um par de engrenagens sem modificagBes, sem erros e sem carga (par ideal),
verificou-se 0 comportamento quanto as modificagdes nas superficies dos dentes ainda sem

considerar a aplicacdo de carga.

Para verificar o erro de transmissdo sem carga do mesmo par de engrenagens mostrado na
tabela 4.1, trés niveis de modificac@o no perfil evolvente foram utilizados, conforme mostrado na

tabela 4.2 e ilustrado na figura 4.5.
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Modificacdo no perfil evolvente Par 1 Par 2 Par 3

Afastamento do perfil tedrico no
0,010 mm 0.020 mm 0,050 mm
Taio externo

Raio de inicio da modificacdo Raio primitivo | Raio primitivo | Raio primitivo

Tabela 4.2 - Modificagdo no perfil evolvente para o par de engrenagens retas.

Afastamento do
perfil tedrico

Superticie
Raio | modificada
primitivo |

1 i
b |
i
|
i i
H i
§ L / /

Figura 4.5 — Tlustracio da modificacdo no perfil evolvente para o par de engrenagens retas.

Foram consideradas as duas engrenagens do par com a mesma modificacio de perfil
evolvente. A partir dos dados da tabela 4.2 foram calculados no programa ETE os afastamentos
do perfil tedrico para 0s pontos intermedidrios entre o raio primitivo e o raio externo usando-se
uma funcdo de interpolac@o polinomial. Os valores obtidos foram introduzidos também no
programa LDP para que os dois programas calculassem o erro de transmiss@o em funcio das

mesmas modificacBes.

Este tipo de modificacio € largamente aplicada na inddstria devido 4 sua facilidade de

obtencdo através dos processos de acabamento dos dentes por operacfio de raspagem (“shaving™).
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Adotou-se nos trés casos 500 pontos radiais (na altura do dente) e | ponto axial (na largura
do dente) para discretizag@io das superficies dos dentes do par de engrenagens retas. As figuras
4.6a, 4.7a ¢ 4.8a mostram os valores do erro de transmissdo obtidos com os pares 1, 2 e 3
respectivamente. J& as figuras 4.6b, 4.7b e 4.8b mostram as amplitudes das duas primeiras

harmdnicas relativas ao erro de fransmissso.

Erro de transmisséo - Engrenagem reia
- Modificacio de perfil 0,010mm ~

2,5

0.0 - : 5 ——LDP
~o,5;s; 1 - - 6—ETE
10 S — \ I
15 f :

D

-3.5

Erro de transmissio
longitudinal [x10* mm]

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Posicao no ciclo de engrenamento

Figura 4.6a - Erro de transmissio para o Par 1.

Harménicas do erro de transmissio
- Engrenagem Reta - Modificagio 0,010mm
1.4
T 12
E 1,0
=
.'_;_. 0.8
] 0.6
2
= 0.4
E o2
0,0
1a. harménica 2a. harménica
o= LDP 1,267 0,370
OETE 1,235 0,358

Figura 4.6b - Harmdnicas do erro de transmiss3o para o Par 1.
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Erro de transmissao - Engrenagem reta
- Modificacdo de perfil 0,020mm -

_*
o

36— LDP
o ETE

L o
o o

ssio

longitudinal {x10° mm]

-2,0
-3,0
-4,0

-5,0 ' \ /
80| N
7.0 —-— : —

1 b 3 4 5 & 7 8 9 10

Erro de transmi

Posigac no ciclo de engrenamento

Figura 4.7a - Erro de transmissfo para o Par 2.

Harmonicas do erro de transmissio
- Engrenagem reta - modificacio 0,020 mm -
3.0
25
€ 2,0 .
2 E s
.g._ 7 1,5 7
I x 1.0
0,5
G.0
1a, harmdnica 2a, harmdnica
LDP 2,553 0,724
METE 2,427 0,710

Figura 4.7b - Harmodnicas do erro de transmissao para o Par 2.
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Erro de transmissdo - Engrenagem reta
- Modificacé@o de perfil 0,050mm -
2.0 :
— 00 4— —3—1DP
£ ;
‘é g 20 " —6—-ETE
° *':3 -4.0 : : ﬂ
& = -80 ' : 1' \\ //
= m ’ : | 7,
5 £ | Z
g 5§ 100 ‘ : | :
i | N/
o & 12,6 : : \ /
G g 140 o : : N
- -160 i ; A :
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Posicde no ciclo de engrenamento

Figura 4.8a - Erro de transmiss3o para o Par 3.

Harménicas do erro de transmissio
- Engrenagem reta - modificacdo 0,050 mm -
7.0
8,0
gg
2E 40—
2% 3.0
g Es 2.0
1,0
0.G
1a. harmdnica 2a. harménica
aLpk 6,388 1,857
OETE 5,692 1,680

Figura 4.8b - Harmonicas do erro de transmissdo para o Par 3.

Observa-se nas figuras 4.6a, 4.7a e 4.8a que os valores do erro de transmissio calculados

com o ETE para cada posi¢#o sdo préximos aqueles obtidos com o aplicativo LDP.
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A maior diferenca em termos absolutos entre os resultados dos dois programas foi
encontrada na posi¢do 8 do par 3, ver figura 4.8a . Esta diferenca corresponde a 1,221x10° mm

ou em termos percentuais 8,2 % tomando-se como referencia o valor do LDP.

4.2.1 Verificacdo cinematica do erro de transmissio

Considerando que os pares em questdio ndo estdo submetidos & carga, o célculo para
determinar o erro de transmissdo envolve somente uma andlise da geometria dos dentes. No
sentido de verificar com mais profundidade as diferencas com relacio ao LDP, decidiu-se
modelar o par de engrenagens graficamente utilizando um aplicativo de CAD, no caso o©
AutoCAD 2000, ver AUTODESK (2002). Por se tratar de engrenagens de dentes retos ¢ possivel

modelar o engrenamento em duas dimensdes.

O processo necessirio para representar o par de engrenagens no aplicativo de CAD foi feito

através das etapas descritas a seguir:

1. O perfil evolvente tedrico das duas engrenagens fot discretizado em 50 pontos entre o
raio de inicio do perfil ativo e o raio externo. Foram calculadas as espessuras circulares e cordais

para cada ponto discreto;

2. Através dos raios e respectivas espessuras, foram determinados os pontos discretos.
Usou-se a funcio spline do AutoCAD, ver AUTODESK (2002), para interpolar os pontos e tracar

o perfil evolvente.

Para verificar a precisdo da interpolagdo dos pontos foram calculados 3 pontos
intermedidrios entre pontos usados para tragar o perfil e foram calculadas as espessuras
correspondentes nestes pontos. Os pontos escolhidos foram exatamente entre dois pontos usados
para tracar o perfil, onde o erro deveria ser maximo. Os pontos foram tracados e comparados com
o perfil desenhado, conforme ilustrado na figura 4.9, e as diferengas encontradas estdo na tabela

43.
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Engrenagem Movida
Raios Espessura cordal | Espessura cordal |  Diferenga
intermedidrios calculada [mm] |interpolada fmm]| [x10° mm ]
4481570 1,67787 1,67786 1,12
43,34130 2,88352 2,88350 2,03
41,86680 3,74798 3,74759 -1,31

Tabela 4.3 - Diferencgas encontradas entre pontos calculados ¢ interpolados.

Ponto referente a espessura
cordal calculada

Ponto referente a espessura cordal
resultante da interpolacio (medida)

Figura 4.9 - Tlustragio das espessuras calculada e interpolada.

A figura 4.10 mostra o comportamento do erro de transmissiio em fungio do afastamento
do perfil evolvente tedrico. O grafico mostrado foi feito tomando-se o maximo valor absoluto do

erro de transmissdo para cada um dos pares 1, 2 e 3 conforme foi mostrado nas figuras 4.6a, 4.7a

e 4.8a.

90



Influéncia do afastamento do perfil evolvente
no erro de transmissio

periil tedrico

20 /

L /

10 : E
—//: ;

0+t 2 3 4 5 6 7 8 8§ 10 11 12 13 14
Valor absoluto do erro de transmissao longitudinal [x10° mm]

Afastamento em relagdo ao

Figura 4.10 - Influéncia do afastamento do perfil evolvente no erro de transmiss#o.

Baseado no comportamento mostrado na figura 4.10, pode-se estimar o efeito do erro
encontrado na modelagem do perfil evolvente. Observa-se na tabela 4.3, que o médximo erro
imposto pela interpolag@o encontrado na verificacio foi de 2,03x10™ mm, o que pela figura 4.10
representa um erro de 4.850x10° mm no erro de transmissdo. Este valor é pequeno quando
comparado com a diferenca em investigagio de 1,221x10” mm referente a posicdo 8 do par 3.
Considera-se portanto, adequada a precisio obtida para o perfil evolvente através da interpolacéo

dos 50 pontos discretos.

3. Para a introdu¢io da modificagfo no perfil evolvente, uma funciio polinomial foi usada
para calcular os afastamentos em relagfo ao perfil evolvente tedrico nos 50 pontos discretos para
as duas engrenagens do par. A modificacfio usada foi a referente ao par 3 da tabela 4.2. Isto

porque neste par € que foi observada a maior diferenga entre os dois programas.

Os afastamentos correspondentes a cada ponto discreto foram calculados e os pontos foram
desenhados no aplicativo de CAD. Estes afastamentos sdo tomados perpendicularmente 2

superficie dos dentes como ilustrado na figura 4.11.
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Afastamento

Perfil evolvente
tedrico

Perfil evolvente
modificado

b
\ /
Raio base /Q{

Figura 4.11 - Ilustracdo dos afastamentos do perfil evolvente.

A interpolacdo dos pontos foi feita usando a funciio spline do AutoCAD, ver
AUTODESK (2002), e o erro devido i interpolagfo foi verificado de forma anédloga & verificacfio

do perfil evolvente tedrico descrita no item 2. Os resultados encontrados nesta verificagc@o estdo

na tabela 4.4.

Engrenagem Motora

Raios Afastamento Afastamento interpolado | Diferenca
intermedidrios | calculado [x10” mm] (x10” mm] [x107 mm]
25,99610 1,2788 1,2930 -1,42
27,18440 -0,8607 -0,8461 -1,46
28,570%0 -30,1592 -30,1780 1,88

Engrenagem Movida

41,91945 1,7192 1,6950 2,42
43,13815 -1,1415 -1,1216 -1,99
44.55995 -31,4785 -31,4884 0,99

Tabela 4.4 - Diferengas encontradas entre pontos calculados e interpolados nos
afastamentos do perfil evolvente.
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Considerou-se também adequada a precisdo obtida para a modificacdo do perfil evolvente.
Observa-se na tabela 4.4, que o méximo erro imposto pela interpolac@o encontrado na verificacio
foi de 2,42x10” mm o que pela figura 4.10 representa um erro de 5,868%10° mm no erro de
transmissdo. Este valor € pequeno quando comparado com a diferenca em investigacdo de

1,221x10” mm referente a posicdo 8 do par 3.

4. Como deseja-se estudar a posicdo 8 no ciclo de engrenamento, rotacionou-se o par de
engrenagens no angulo correspondente a posicdo 8, conforme a figura 4.1. Nesta condi¢fo os
dentes nilo estdo em contato devido a folga entre dentes existente no projeto do par. Assim a
engrenagem movida foi considerada fixa e rotacionou-se apenas a engrenagem motora até que os
perfis tedricos se encontrassem. Esta aproximacio foi feita manualmente no aplicativo de CAD e
o afastamento longitudinal encontrado e considerado adequado como critério de parada foi

1,482x10° mm.

Observa-se pela figura 4.12 que na posicdo 8, dois pares de dentes sfio candidatos ao
contato. No caso das engrenagens perfeitas os dois pares de dentes estariam simultaneamente em
contato, chamados de -1 ¢ 0 em concordancia com a figura 3.15 do capitulo 3. A tabela 4.5
mostra os afastamentos encontrados entre os perfis teéricos em cada um destes pontos, bem como

0§ respectivos raios.

Dente -1 DPente 0
Raio - Motora 26,158 mm 28,184 mm
Raio - Movida 44,063 mm 42,058 mm

Afastamento longitudinal medido 1,482x10° mm 4,309}(10’7 mm

Tabela 4.5 - Pontos de contato encontrados graficamente — evolvente tedrica

Diante dos valores de afastamento encontrados e mostrados na tabela 4.5, considera-se que
os dentes estdo em contato. Assim tomando-se como referéncia a linha de centro vertical da
engrenagem, mediu-se 0 dngulo formado entre esta linha e a linha de centro do dente 0. O angulo

obtido € mostrado na figura 4.13.
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Engrenagem movida

Linha de agfo tedrica

P{

Engrenagem motora

Figura 4.12 - Dentes em contato na posicdo 8 considerando evolventes tedricas.

Engrenagem movida

Engrenagem motora

Figura 4.13 - Angulo de referéncia para a posi¢édo 8.

5. Definido o angulo de referéncia na posicdo 8 do ciclo de engrenamento (figura 4.13),
rotacionou-se a engrenagem motora até que os perfis evolventes modificados (reais) entrassem
em contato. A tabela 4.6 mostra os valores encontrados para os afastamentos nos dentes -1 e Qe

OS respectivos raios.

94



Dente -1 Dente 0
Ponto real Ponto tedrico Ponto real Ponto tedrico
Raio - Motora 26,270 mm 26,158 mm 28,071 mm 28,182 mm
Raio - Movida 43,955 mm 44 064 mm 42,179 mm 42.059 mm
Afastamento 4,589x10" mm | 1255x10°mm | 1,834x10*mm | 2,037x10”mm
longitudinal medido

Tabela 4.6 - Pontos de contato encontrados graficamente - perfil evolvente modificado.

Os valores da tabela 4.6 mostram que o contato ocorre primeiramente no dente chamado de
-1, enquanto o dente O permanece afastado. Observa-se ainda que o contato no dente -1 ocorre em
um ponto diferente do ponto de contato tedrico, ou seja, em engrenagens com modificacBes nas
superficies, o contato ocorre fora da linha de ago tedrica. A figura 4.14 mostra esta condigé@o de

contato.

Engrenagem movida l

Ponto de/contato real __/
!

\

Perfillevolvente modificado

1

| da engrenagem movida

\ a

Linha de'\%gﬁo tedrica

Perfil evolvente modiﬁcad.o / Detalhe A

da engrenagem motora
Figura 4.14 - Condig¢8o real de contato na posi¢io 8.
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Considerando-se que o par de dentes -1 estd em contato, mediu-se o angulo resultante entre
a linha de centro vertical das engrenagens e a linha de centro do dente 0 da engrenagem motora.

O valor medido € mostrado na figura 4.15.

Engrenagem movida

Engrenagem motora

Figura 4.15 - Angulo resultante para a posigio 8.

6. Com o éngulo de referéncia, ver figura 4.13, e o &ngulo resultante, ver figura 4.15,
calculou-se do erro de transmissdo para a posiciio 8 utilizando-se a equacdio 1.3 do capitulo 1,

conforme mostrado a seguir:

Da equacéo 1.3,

N
Eszrgz(ez“”“N—l'ea) [mm] ,

2

pode-se transformd-la para o caso em questiio como,

N A -
ET; =rgo N—l (Angulo de referéncia— Angulo resultante) ,
2
onde: o raio base r,; € 0s nimeros de dentes N; e N sdo encontrados na tabela 4.1.
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Assim tem-se,

27

ET; = 40,406783 - ==
43

(3.551665 ° —3,582203 °)-£~aﬂ ~13.523x10 3 mm

Considerando-se como referéncia a premissa do LDP de contato somente na linha de agéo,
calcula-se o erro de transmissio teérico adicionando-se o afastamento encontrado na linha de

acdo tedrica, ver tabela 4.6, com o erro de transmissio real. Assim obtém-se :
ETZ(TE@RICO y = —(13,523 +1,255 )xlO"?’ =-14,778 x10 2 mm |

A tabela 4.7 mostra a comparacio e as diferencas entre os resultados obtidos analiticamente
pelos dois programa, ETE e LDP, assim como os resultados obtidos pelo método gréifico descrito.
Na coluna denominada “Medido graficamente”, os resultados obtidos graficamente na linha de
acdo e tora da linha de acdo (contato real) sfo mostrados nas linhas denominadas "LDP" e "ETE"

respectivamente, conforme os conceitos de célculo dos respectivos programas.

Erro de transmissao longitudinal [x10™mm]
Calculado Diferenca
o Medido graficamente
analiticamente [x1 0? mm}
LDP -14,890 -14,778 0,112(0,7 %)
ETE -13,669 -13,523 0,146 (1,1 %)
Diferenca [x 10~ mm] 1,221(8,2 %) 1,255 (8,5 %)

Tabela 4.7 - Comparac¢io dos resultados obtidos analiticamente e graficamente.

A tabela 4.7 mostra que a modelagem gréfica apresentou boa correlacdo quando comparada
com os resultados analiticos. As diferen¢as encontradas entre os métodos grafico e analitico sio
consideradas pequenas (préximas de 1 %) comparadas com a diferenga investigada entre os dois

programas analiticos (8,2 %).
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Conclui-se pelo estudo realizado que o LDP, assim como os métodos convencionais de
andlise de contato, apresenta imprecisdo pelo fato de considerar o contato somente no plano de
acdo e que o programa ETE foi eficiente na identificacio do ponto em contato € no célculo

correto do erro de transmissdo sem carga.

Neste estudo foi observado que existe uma relacéo entre o afastamento do perfil evolvente
tedrico com o desvio do contato da linha de acfo tedrica. Portanto espera-se que diferencas
maiores entre os dois programas sejam encontradas na condicdo com carga. Isto porque os
afastamentos provocados pelas deflexdes serdo somados aos iniciais o que fard com que o contato

ocorra ainda mais distante da linha de agéo tedrica.

Conforme mencionado nos capitulos 1 e 2, a grande maioria dos autores negligencia o
contato fora da Iinha de acdo tedrica, o que conforme foi demonstrado provoca um erro nos
resultados. Alguns poucos autores mencionam em seus trabalhos o contato fora da linha de acdo
como sendo a entrada prematura do dente em contato como mostrado na figura 1.3b do capitulo
I, ver os trabalhos de HOUSER (1990) e HOUSER (1991). Os trabalhos considerados na revisio

bibliografica n#o mencionam o contato deslocado radialmente do contato tedrico até o momento.

O programa LDP possui uma op¢do em sua programacio para um cdlculo chamado fora de
linha de ac3o, porém nesta opgao apenas € realizada uma andlise adicional do afastamento no raio
externo para verificar se existe ou néo o contato prematuro do dente. Para o caso em questdo,

esta analise ndo identifica o contato deslocado como foi observado nos exemplos calculados.

4.3 Verificacio do modelo com carga aplicada

Para a verificacdo do modelo com carga aplicada adotou-se 0 mesmo par de engrenagens
especificado na tabela 4.1 com as modificagdes nas superficies dos dentes do par denominado par
1 da tabela 4.2. Quanto a carga aplicada, adotou-se a aplicac@o de vdrios niveis de carga. Variou-

se o torque aplicado de 0 a 30 Nm.
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Para todos os cdlculos com carga considerou-se tanto no LDP com no ETE o mddulo de

elasticidade do material igual a 2,10x10° kgf/mm? e o coeficiente de Poisson igual a 0,3.

Mesmo se tratando de um par de engrenagens retas, a andlise com carga deve ser realizada
considerando um ntimero adequado de pontos discretos também na largura da engrenagem para
que as deflexdes dos dentes possam ser calculadas, diferentemente do que foi adotado para a
analise sem carga mostrada nas segbes 4.1 e 4.2. Como foi mostrado na figura 4.4, uma maior
precisdo € obtida com um maior nimero de pontos discretos. Para adequar o tempo de
processamento ao refinamento da discretizacdio realizou-se uma andlise do efeito da discretizacéio
nos resultados. A figura 4.16a e 4.16b mostram os resultados do erro de transmissio e as
respectivas harménicas para o par 1 ainda sem carga, considerando dois niveis de discretizacio.
Pode-se observar que o erro entre as duas condigdes é pequenc comparado com os valores do

erro de transmissio.

Erro de transmisséo - Engrenagem reta
- Modificagdo de perfil 0,010mm - SEM CARGA

0.5 ;
0,0 3

05 mx
1,0 /
N »
20 'Y o

| \
-3,0 \&/

-3,5

ssid0

longitudinal
[x10° mm]

Errhc;-de transmi

1 2 3 4 5 8 7 8 9 10

Posicao no ciclo de engrenamento

—A— ETE 180 pontos no perfil e 150 pontes na largura

—G— ETE 500 pontos no perfil e 1 ponto na largura

Figura 4.16a - Comparagdo do erro de transmissdo sem carga entre dois niveis de discretizagio.
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Harménicas do erro de transmissio
Engrenagem reta - Modificagdo 0,010 mm
- SEM CARGA -
5B
1,4 - N .y
@ = 10
SE e
2% 08
EX o4
0,2
0.0
1a, harménica 2a, hammédnica
ETE 150 pontos perfil e 150 pontos largura
£1ETE 500 pontos periil e 1 na fargura

Figura 4.16b - Comparacdo das harmdnicas do erro de transmissio sem carga entre dois niveis de

discretizacéo.

Para a andlise do efeito da discretizacfo das superficies com carga aplicada, calculou-se o
erro de transmissdo para o par 1 com um torque de 20Nm considerando 6 niveis de discretizagio
das superficies. Em todos os casos a carga total foi discretizada em 500 forgas. Os resultados sdo

mostrados na figora 4.17.

Erro de transmissdo - Engrenagem reta
Modificacdo 0,010 mm - Torque 20 Nm

-6,00 ;

-6,05
-6,10 /
8,15 /

-6,20 /

6,25 =
30 ]

2000 3000 4G00 5000 6000 7000 8000C 8000 10000

[x10-3 mm]

Valor maximo do erro de
transmisséo longitudinal

d

Namero total de pontos discretos na superficie dos dentes

Figura 4.17 — Efeito da discretizagfo das superficies com carga aplicada.
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Observa-se na figura 4.17 que existe uma relac@io entre a amplitude do erro de transmissio
longitudinal e o ntimero de pontos discretos que representam as superficies dos dentes. Uma
tendéncia de reduciio do erro de transmissio com o aumento do nimero de pontos discretos nas

superficies pode ser observada.

A figura 4.18 mostra o erro de transmissdo em dez posigdes no ciclo de engrenamento nos
dois extremos analisados, ou seja, com 2500 pontos e com 10000 pontos discretos. Observa-se
gue em algumas posi¢cGes, como por exemplo nas posigdes 6, 7 ¢ 9, houve uma variagdo maior no
valor do erro de transmissdo, chamando a atencéo para outras influéncias além da discretizacdo

das superficies.

Erro de transmisséo - Engrenagem reta
Modificag&o 0,010 mm - Torque 20 Nm

-4,2 A— 2500 pontos - 50 no perfil x 50 na largura
‘g -4,4 /Q’\S\ —&— 10000 pontos - 100 no perfil x 100 na largura
o -4.6 : ;
E : : :
£ 8 / : ] ‘
g & N
oz -5,0 : \ :
O g .52 e :
ke + H
g g -5,4 /K \ \Q /@“\ )
5% seu f ,\\ N B
« : :
= -5,8 ‘ - 7
s % S VA W 4
£ w2 | T N\ ,
i ' : Y

-6,4 ; ; ; . . , , :

1 2 3 4 5 6 7 8 g 10
Pusigbes no ciclo de engrenamento

Figura 4.18 — Efeito da discretizac8o das superficies com carga aplicada.

Uma outra analise foi realizada referente ao efeito da discretizacio da carga aplicada.
Calculou-se o erro de transmissio do par 1 para um torque de 20 Nm considerando 6 niveis de
discretizacdo da carga aplicada. Em todos os casos usou-se 2500 pontos discretos para
representar as superficies dos dentes (50 pontos radiais e 50 pontos na largura do dente). Os

resultados obtidos encontram-se na figura 4.19.
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Variacéo do erro de fransmissao - Engrenagem reta
Modificac&o 0,010 mm - Torque 20 Nm

2,6
24 4R
22

2,0 \\
1,8

1,6 S

1.4 S
1,2
1,0

Ix10 mmj

&
L

Pico-a-pico do erro de
transmissao longitudinal

0 40 80 120 160 200 240 280 320

Ndmero de incrementos de forga

Figura 4.19 — Efeito da discretizac@o da carga aplicada.

Através da figura 4.19, observa-se que a variac@o entre as 10 posi¢des no ciclo de
engrenamento, ou seja, a diferenca entre o valor méximo e minimo do erro de transmisséo entre

as posigdes analisadas, diminui com o aumento do grau de discretizacdo das forcas usadas no

célculo.

Para ilustrar este efeito da discretizacfio da carga € mostrado na figura 4.20 o erro de
transmissdo longitudinal para as diversas posi¢es no ciclo de engrenamento considerando os
casos extremos analisados: 20 e 300 incrementos de forca. Para 20 incrementos de forga a
variagio encontrada no erro de transmissdo calculado nas dez posi¢des do ciclo de engrenamento
foi de 2,462x10” mm com valor médio de —4,641x10° mm, enquanto que para 300 incrementos
de forca os valores encontrados foram 1,130)(10‘3 mm e ——5,83'7)(10‘3 mm respectivamente. Ou
seja, além da redugdo na variagio do erro de transmissZo calculado nas diversas posicoes,

observa-se um deslocamento do valor médio do erro de transmissdo com o aumento do grau de

discretizac@o da carga.

Quanto ao tempo de processamento computacional, gastou-se 5 minutos para o cdlculo do
erro de transmissao nas dez posigdes com 20 incrementos de forga e 27 minutos com 300
incrementos de forca. O equipamento utilizado foi um microcomputador Pentium III com

velocidade de 1 GHz e meméria RAM de 256 MB.
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Observando as figura 4.18 e 4.20, € intuitivo que existam interagdes entre as discretizactes

das superficies e da carga aplicada. No presente trabalho estas intera¢tes néo foram estudadas.

Erre de transmissao - Engrenagermt réta
Modificagdo de perfil 0,010mm - Torque 20 Nm
3.0 4 —a— 20 incrementos de forga 7 f
E 3,6 4] =300 incrementos de forga ‘ i
s - BN
E-) 4.0 : L
= N
2z /T / \
|§ g -4.5 !L\ / \ / \
% 50 S
22 f \/
£ 6.5 g- : ‘ :
o \ \/ :
a H H
[ 5.0 : S = - e
6.5 - - r :
* 2 3 4 ] 5 7 8 g 18
Pesi¢io no cigle de engrenamento

Figura 4.20 — Efeito da discretizagfo da carga aplicada nas diversas posi¢des do ciclo de
engrenamento.

Torna-se evidente através da andlise realizada que um nmero maior de pontos usados tanto
na discretizacdo das superficies dos dentes quanto na discretizagio da carga aplicada conduz a
uma maior precisfo dos resultados obtidos - melhor aproximacio do continuo. Por outro lado o
tempo de processamento € 0s recursos computacionais necessdrios também aumentam. Buscou-se
um compromisso entre precisio e tempo de processamento para os cilculos dos vdrios exemplos
com carga aplicada mostrados a seguir. A tabela 4.8 mostra os pardmetros de discretizagfo

usados nos célculo para os diversos torques.

Nidmero de pontos discretos utilizados - ETE
Torque Na altura fio dente Na largura. do dente Incrementos de forga

Nm (radial) (axial)

0 500 1 0

5 150 150 500

10 150 150 1000

15 150 150 1500

20 150 150 2000

25 150 150 2500

30 150 150 3000

Tabela 4.8 — Discretizacdo usada nos cdlculos com carga.
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A figura 4.21 mostra os resultados obtidos com os torques da tabela 4.8. Os valores obtidos
com o programa desenvolvido, ETE, séo comparados com os resultados obtidos com o programa
I.DP. Para facilitar a comparagao sdo mostrados na figura 4.21 apenas os valores méximo e
minimo do erro de transmissdio nas dez posigdes do ciclo de engrenamento obtidos para cada
torque. Observa-se que o comportamento do erro de transmisséo obtido pelos dois programas é
similar, embora existam algumas diferencas entre os valores calculados. A maior diferenca foi

encontrada no torque de 15 Nm e corresponde a 3,32x10” mm ou 6,2 % em relacdo ao LDP.

Erro de transmissio - Engrenagem reta
- Modifica¢éo de perfil 0,010mm -

0,0 &

1,0 ‘ }é : —¢—Min.LDP |
= ~ TR | ~&—Min.ETE
5 -2,0 ; - Max. LDP |
E ] . Q:_:. - -+ X-- Max.
...? 50 ‘~::;:,:.:.§i2 --0O-- Max. ETE ||
;é T " T :
g ME -4,0 ..:.--::* :
.E 2 b = :
25 50 '
e e \
é "
o -6,0
T

7.0

-8,0 ; ; : .

0 5 10 15 20 25 30
Torque [ Nm |

Figura 4.21 — Comparacio do erro de transmissio longitudinal com carga obtido com o ETE e LDP.

Comparou-se também as amplitudes das duas primeiras harménicas do erro de transmissio

para cada torque. Esta comparagdo é mostrada na figura 4.22.
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As amplitudes das harmonicas do erro de transmissfio calculadas pelos dois programas e
apresentadas na figura 4.22 mostram comportamentos similares para os vérios niveis de torque.
No entanto, observa-se que existem diferencas entre os valores calculados com o ETE e com o
LDP principalmente para os torques de 15 e 20 Nm. Por outro lado obteve-se boa concordéncia

nas amplitudes referentes aos torques de 5, 10 e 30 Nm.

Harmédnicas do Erro de transmissao - Engrenagem reia
- Modfificacao de perfil 0,010mm -
1,3

12 &:%m-\ ——— 1a, harmonica - LDP
1,1 ] e 18 Narmonica - ETE
1,0 \\E ~- X« -2a. harmbnica - LDP
T 09 : : X, -- Q- - 2a, harménica - ETE
«,E 08 ' \\
= el 3 ’\\\)
§ 0.5 4 j : \ &
< 03@”:,”_’- et
’ B, oL
02+ RS TR
01 N - .-
0.0 b i
0 5 10 15 20 25 30
Torque [ Nm ]

Figura 4.22 — Comparago das harmdnicas do erro de transmissio com carga.

Para a investigacfo destas diferencas torna-se necessdrio a analise dos valores do erro de
transmissdo calculados pelos dois programas para cada uma das dez posicdes do ciclo de

engrenamento. A figura 4.23 mostra os valores do erro de transmissdo para o torque de 10 Nm.

Observa-se na figura 4.23 que os valores calculados pelos dois programas nas dez posigbes
apresentam valores proximos. A méxima diferenca foi encontrada na posi¢do 7 e corresponde a

1,470x10™* mm ou 3.3 % em relacdo ao LDP.
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Erro de transmisséo - Engrenagem reta
- Modificacio de perfil 0,010mm - 10 Nm
—¢—LDP |
o E ~e—ETE
Hd E
2]
@
E 2
g X
S8
L =
B 8 40
)
S
ui § -4.5
-5,0 ; : : - , .
1 2 3 4 5 8 7 8 9 10
Posicéo no ciclo de engrenamento

Figura 4.23 — Comparacio do erro de transmissio longitudinal com 10 Nm.

Para a condic@o de 15 Nm, mostrada na figura 4.24, nota-se que as maiores diferencas entre
os valores calculados pelo ETE em relagdo LDP ocorrem nas posicBes 8 e 9, correspondendo a

2,866x10* mm (ou 5,6 % em relacdio ao LDP) e 3,320x10™ mm (ou 6,2 % em relagio ao LDP)

respectivamente.
Erro de transmissao - Engrenagem reta
~ Modificacédo de perfil 0,010mm - 15 Nm
-3,0 : : ,
_ : : : || —x~LDP ||
o E -35 —
@ s : : 1
8 o / : ‘ S ETE
E 2 -40 : j : : :
% E : | : \ | ;
2 2 us :
2\ Z X
° g ' >
N -5,0
i § =
55 — 7
1 2 3 4 5 6 7 8 @ 10
Posicdo no ciclo de engrenamento

Figura 4.24 — Comparacdo do erro de transmisséo longitudinal com 15 Nm.
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A figura 4.25 mostra os valores do erro de transmissédo calculados nas dez posigdes do ciclo

de engrenamento com os dois programas para o torque de 20 Nm.

Erro de transmissao - Engrenagem reta
- Modificacao de perfil 0,010mm - 20 Nm

-4.0 T i
. ; - LDP
o E ] -
2 2 f
E 2 : ; -
g X N\
83 : ;
Pl = ’ 5
- | V/X—a\

e 5 A > X
o g 60 ; : )
-6,5 ; ; ;

1 2 3 4 5 6 7 8 g 10
Posicéo no ciclo de engrenamento

Figura 4.25 — Comparagdo do erro de transmissio longitudinal com 20 Nm.

Observa-se na figura 4.25 que as maiores diferencas entre os valores calculados pelo ETE ¢
pelo LDP permanecem nas posigdes 7, § e 9, correspondendo respectivamente a 2,874x10™ mm
(ou 5,0 % em relacdo ao LDP), 2,568x10™ mm (ou 4,4 % em relacdo ao LLDP) e 2,365x10™ mm
(ou 3,9 % em relacdo ao LLDP).

J4 os valores calculados pelo ETE para o torque de 30 Nm e mostrados na figura 4.26
apresentam uma boa concordéncia com os valores calculados pelo LDP. Observa-se na figura
4.26 que as diferen¢as nos resultados nas posicbes 7, 8 e 9 sdo menores quando comparadas as
diferencas encontradas no torque de 20 Nm (ver figura 4.25). As diferencas dos valores do ETE
em relag8o ao LDP para as posi¢des 7, 8 e 9 sio 9,315x10° mm (1,3 %), 1,121x10” mm (1,6 %)
e 4,009x10”° mm (0,6 %) respectivamente,
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Erro de transmissao - Engrenagem reta
- Modificacao de perfil 0,010mm - 30 Nm
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Figura 4.26 — Comparacio do erro de transmisséo longitudinal com 30 Nm.

Verificou-se através da andlise das figuras 4.23 e 4.26 que uma boa concordancia entre os
valores do erro de transmissdo obtida pelos dois programas para as dez posi¢es resultou em
amplitudes das harmonicas do erro de transmissdo préximas, ver figura 4.22. Nas figuras 4.24 ¢
4.25 verificou-se que as diferengas nos valores do erro de transmisséo calculados pelos dois
programas, principaimente nas posicdes 7, 8 e 9, resultaramn nas diferencas das amplitudes das

harménicas mostradas na figura 4.22, nos torques de 15 e 20 Nm.

Com o objetivo de investigar a origem das diferencas encontradas entre a metodologia
proposta (ETE) e o aplicativo LDP foram analisadas as posi¢des 7, 8 € 9 com os vérios niveis de
torque. Nestas trés posicOes investigadas, existem dois pares de dentes candidatos ao contato.
Pela andlise semn carga feita nas secdes 4.1 e 4.2, sabe-se que devido s engrenagens possuirem
modificagdes no perfil evolvente, os dois pares de dentes ndo entram em contato
simultaneamente, pois seus afastamentos iniciais sfo diferentes. Espera-se que o par de dentes de
menor afastarnento inicial entre em contato inicialmente. Em fungfio dos afastamentos iniciais e
das deflexdes dos dentes devido & carga aplicada, o segundo par de dentes podera entrar ou nio
em contato. Com a entrada do segundo par de dentes em contato haverd uma distribuicdo da

carga entre os pares de dentes.
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A tabela 4.9 mostra que existem diferengas nos afastamentos iniciais (sem carga)
calculados pelo ETE e pelo LDP nos dois pares de dentes para as posi¢des 7, 8 e 9. Estas
diferencas nos afastamentos iniciais sao justificadas pelo fato do contato real ocorrer fora da linha

de acdo tedrica como ja mencionado.

Pente -1 Dente 0
Ponto real Ponto tedrico Ponto real Ponto tedrico
~ETE - -LDP - -ETE - -LDP -
Posicio 7 | -4,314x10"mm | -4,410x10°mm | -1,840x10° mm -1,890x10” mm
Posicio 8 | -2,975x107mm | -3,040x10°mm | -3,073x10” mm -3,160x10” mm
Posicio 9 | -1,909x10”mm | -1,955x10°mm | -4,740x10° mm -4,870x10” mm

Tabela 4.9 — Afastamentos iniciais sem carga nas posi¢des 7, 8¢ 9.

As figuras 4.27a ¢ 4.27b ilustram a condi¢do de contato fora da linha de acfio na posigio 9

nos dentes —1 e 0 respectivamente.

Engrenagem Reta - Posicdo 9 - DENTE -1

-1,8 .
—
261 V4 : )
27 ; N
sopd %

43,70 43,75 43,80 43,85
Raio da engrenagem movida {mmj

[x10%mem]

engrenagens motora e movida

Afastamento entre os pontos
candidatos ao contato das

[ eeaa- Linha de agao

e PONEOS discretos do ETE
‘ ) Ponto de minimo afastarmento do ETE
| = Ponto de minimo afastamento do LDP

Figura 4.27a — Afastamentos na posicdo 9 no par de dentes —1.
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Engrenagem Reta - Posicédo 9 - DENTE 0
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------- Linha de agao

G POMEOS discretos do ETE
™ Ponto de minimo afastamento do ETE
] Pente de minimo afastamento do LDP

Figura 4.27b — Afastamentos na posicio 9 no par de dentes 0.

Nas figuras 4.27a ¢ 4.27b sfo mostrados os afastamentos sem carga entre 0s pontos
candidatos ao contato da engrenagem motora e engrenagem movida nos pares de dentes —1 e
respectivamente, Tomou-se como referencia no eixo das abcissas dos grificos os valores dos

raios da engrenagem movida.

Observa-se nas figuras 4.27a e 4.27b que o ponto de minimo afastamento identificado pelo
ETE esta deslocado da linha de ag#io tedrica e que o LDP por considerar o contato somente no

plano de agdo negligencia estes pontos deslocados da linha de ac#o teérica.

Afim de verificar se os célculos dos afastamentos iniciais feitos pelo ETE e mostrados nas
figuras 4.27a e 4.27b estdo corretos, introduziu-se entre os pontos discretos do ETE pontos
coincidentes com os pontos de contato na linha de ago tedrica, nesta condicfio espera-se obter
valores de afastamento iguais aos calculados pelo LDP. Os resultados obtidos nesta condicio
apresentaram diferenca de 0,2 % em relag@io ao valor do afastamento minimo do LDP para o

dente 0 e valores idénticos para o dente -1.
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A investigacdo das posicdes 7, 8 e 9 mostrou ainda que existe uma relacdo entre os
afastamentos iniciais (sem carga) dos dois pares de dentes candidatos ao contato e a distribuigo
de carga entre eles. Para tanto, tomou-se as diferencgas entre a carga aplicada no dente ~1 e no
dente 0 em termos percentuais para o torque de 30 Nm nas posi¢bes 6, 7, 8 e 9 que foram
determinadas pelo ETE e pelo LDP para os célculos das deflexdes dos dentes. Estas diferencas na
distribuicdo de carga nos dois dentes em contato foram comparadas com as diferencas entre os

afastamentos iniciais determinados pelos dois programas. A figura 4.28 mostra esta comparagao.

Relacéo entre a distribuicao de carga e o afastamento
inicial

H | :
_ : N

4 ?osigéo—? ‘ / :

/ i f :
SFA © 0 X LDP-30Nm

: ?5@@98 §//)6/ \\X\ ° FTE- S0 Mm
?/ | | | g Po?igéég i

0 10 20 30 40 50 60 70 80

contato [x 103 mmj
Lo+]

Diferenca entre os afastamentos
inicials dos dentes candidatos ao

Diferenca entre a carga aplicada em cada dente em contato {%)]

Figura 4.28 — Comparagio entre os afastamentos iniciais e a distribuic@io da carga.

A figura 4.28 mostra que tanto 0 LDP como o ETE apresentam comportamentos proximos
nas posi¢des consideradas e constata-se que quanto maior a diferenca nos afastamentos iniciais
entre os dois dentes candidatos ao contato ( -1 ¢ 0 ) maior € a diferenca na distribuigdo da carga

entre eles.

Uma vez que se verificou a existéncia de diferencas nos afastamentos iniciais dos dois
pares de dentes candidatos ao contato calculados pelo ETE e pelo LDP devido ao fato do contato
real ocorrer fora da linha de agfio, ver tabela 4.9 e figuras 4.27a e 4.27b, e que se identificou uma

relacdo entre estas diferencas nos afastamentos iniciais e a distribnicfio de carga entre os dentes,
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ver figura 4.28, investigou-se entdo a influéncia destes dois fatores, afastamentos iniciais e
distribuicdo de carga, nos resultados do erro de transmissdo obtidos pelos dois programas nos

varios niveis de torque nas posicdes 7, 8 e 9.

A figura 4.29 mostra 0 comportamento dos afastamentos determinados pelo ETE e pelo
LDP na posi¢io 9 para os vdrios niveis de torque. Para facilitar a interpretacdo do grafico os
valores de afastamento estdo expressos em moédulo. Observa-se que até aproximadamente 10 Nm
de torque apenas um par de dentes estd em contato (dente —1) e que nesta condiciio o LDP e o
ETE apresentam valores muito proximos. Isto mostra que a metodologia para os cilculos das

deflexdes dos dentes empregada no ETE estd adequada quando comparada com o LPD.

Engrenagem Reta - Posicdo 8
7.80
8,50
E
o
£ 55
o L
A —
X, e E
Q 4,50
2
o
[
g - | DP - Dente «1
§ 850 ! : e LDP-Dente 0 [T
< !
-o—EYE - Dents -1 :
2,50 / “ERETE- Dette 0 Lo
!
1,50 i ‘ : ; i
o 5 10 15 20 25 30
Torgue aplicado [Nm]

Figura 4.29 — Comparagio entre os afastamentos com carga do ETE e LDP para a posicdo 9.

Observa-se ainda na figura 4.29 que a partir da entrada do segundo par de dentes em
contato (dente 0) a taxa de aumento do afastamento com o torque diminui. Isto se deve 2

distribui¢ao da carga aplicada entre os dois pares de dentes em contato. Nota-se que como o LDP

112



considera um maior afastamento inicial entre o dente —1 e o dente 0, este segundo dente entra em
contato com um certo atraso em relagdo ao célculo do ETE o que faz com que a distribuicdo de
carga, as deflexdes € consequentemente o afastamento nesta regifio de torque sejam diferentes
entre os dois programas. Com o aumento do torque aplicado os resultados dos dois programas
tendem a convergéncia devido ao equilibrio na distribuicdo de carga entre os dois dentes, ver

figura 4.30.

A figura 4.30 mostra a distribuicdo de carga entre os dois pares de dentes candidatos ao

contato na posi¢ao 9 para vdrios niveis de torque determinada pelo ETE e pelo LDP.

Engrenagem Reta - Posigio 9

100 ¥ K

90

80

70

&0

50 ~¥—LOP - Dente -1

i DI« Dente 0

40

w ETE - Dente -1

30 ~E-ETE - Dente §

0! | =
— |

Q 5 10 15 20 25 30

% de carga aplicada em cada dente

Torque aplicado [Nm]

Figura 4.30 — Comparacéo entre a distribuicdo de carga do ETE e LDP para a posicio 9.

Observa-se na figura 4.30 que o par de dentes —1 suporta 100 % da carga aplicada até a
entrada do segundo par de dentes em contato (dente 0). A partir de aproximadamente 10 Nm os
dois pares de dentes passam a dividir a carga aplicada, e com o aumento do torque existe uma

tendéncia para uma distribuicdo uniforme da carga entre os dois dentes em contato. Nota-se que o
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ETE apresenta comportamento similar ao LDP na distribuigio de carga e que a diferenca
observada deve-se principalmente as diferencas nos afastamentos iniciais calculados pelos dois

programas mostradas na tabela 4.9 e na figura 4.29.

Na andlise realizada comparou-se a influéncia dos afastamentos iniciais nos resultados do
erro de transmiss3o com carga aplicada. Para isto, na andlise dos afastamentos iniciais,
comparou-se somente o ponto de minimo afastamento de cada par de dentes, assumindo que 0s
pontos subsequentes com afastamentos maiores seguem um mesmo comportamento para o ETE e
para o LDP. Porém considerando que o ponto de minimo afastamento encontra-se fora do plano
de agdo tedrico, ver figuras 4.27a e 4.27h, € esperado que o contato dos pontos com afastamentos

superiores aos de afastamento minimo também ocorra fora do planeo de agio tedrico.

E intuitivo que a medida que novos pontos ou regides dos dentes entram em contato,
ocorram alteragbes na distribuigsio de carga e nas deflexdes dos dentes, e que desta forma o
comportamento para um maior grau de discretizacio do torque aplicado nfio deva ser proximo ao

linear como apresentado na figura 4.29.

Conclui-se que as diferencas encontradas nos cdlculos do erro de transmissdo nas diversas
posi¢bes do ciclo de engrenamento entre os dois programas, devem-se as diferencas nos
afastamentos iniciais calculados, as quais s@o funcio da aproximagdo do LDP na anilise do
contato somente na linha de acfo conforme explicado anteriormente. Estas diferencas no
afastamento inicial provocam, por sua vez, diferencas na distribuicio de carga entre os dois pares
de dente em contato, ¢ que influéncia no célculo das deflexdes dos dentes gerando valores
diferentes no erro de transmissfo. A formulac@o proposta pode ser considerada mais precisa por

considerar o contato real entre os dentes.
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4.4 Verificacdo da metodologia de calculo do erro de transmissio para um

par de engrenagens helicoidais

Para a verificagdo do método de célculo do erro de transmissdio aplicado as engrenagens

helicoidais, o par de engrenagens mostrado na tabela 4.10 foi usado.

De forma andloga ao par de engrenagens retas, o cdlculo do erro de transmissdo das
engrenagens helicoidais foi feito usando os dois programas, o ETE desenvolvido neste trabalho e
o LDP considerando dez posi¢des no ciclo de engrenamento. Também foi necessério aplicar uma
transformacgio de coordenadas nas posigdes do programa ETE para que as mesmas posicdes no
ciclo de engrenamento fossem usadas pelos dois programas. Uma rotacio de 0,097422 rad foi
aplicada na engrenagem motora no sentido anti-hordrio e o valor correspondente a este

deslocamento da engrenagem motora foi aplicado na engrenagem movida.

Engrenagem | Engrenagem

Caracteristicas )

Motora Movida
Nimero de dentes 27 43
Relagdo do par 1,593
Disténcia entre Centros 70 mm
Moédulo normal 1,93
Ang. de pressdo normal 20°
Ang. de hélice normal 15°
Didmetro externo 58 mm 90 mm
Didmetro de raiz 48 mm 80 mm
Didmetro inicio do perfil ativo 51,20 mm 83,05 mm
Grau de recobrimento de perfil 1,643
Grau de recobrimento transversal 0,640
Grau de recobrimento total 2,284
Espessura circular normal 3,031 mm 3,031 mm
Largura das engrenagens I5 mm 15 mm

Tabela 4.10 - Caracterfsticas das engrenagens helicoidais.
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Verificou-se inicialmente o erro de transmissdo do par de engrenagens helicoidais sem
modificagdes, sem erros de forma dos dentes e sem carga aplicada. Nesta condicdo, é esperado
que ndo exista erro de transmissdo (o erro de transmissdo deve ser zero). As engrenagens da
tabela 4.10 foram analisadas no programa desenvolvido, ETE, e os calculos do erro de
transmissdo foram realizados com virios niveis discretizagdo das superficies afim de verificar a

convergéncia para o valor tedrico desta condicio.

A tabela 4.11 mostra a quantidade de pontos discretos usada para a verificaciio do célculo

do erro de transmissdo e os valores obtidos.

Nimero total de pontos N{zme:;} d?:isponzos Numefx?aeispontos Erro de transmissio
discretos na superficie (altura do dente) {largura do dente) ETE [mm]
400 20 20 -4,468E-06
800 30 30 -8,533E-07
1600 40 40 -1,540E-07
2500 50 50 -1,351E-07
3600 80 80 -5,337E-08
4900 70 70 -3,300E-08
5400 80 80 -1,130E-08
8100 90 90 -2,581E-08
10000 100 100 -1,211E-08

Tabela 4.11 - Discretizacao da superficie dos dentes — engrenagens helicoidais.

No caso de engrenagens helicoidais, o contato tedrico dos dentes se d4 em linhas com um
certo angulo de inclinacdo em relagéo ao eixo de rotacdo da engrenagem, diferentemente do que
ocorre com as engrenagens retas, ver DUDLEY (1991) e LITVIN (1994). Desta forma, a anélise
do contato deve considerar a discretizagio também na largura das engrenagens mesmo para esta
verificagao inicial onde considera-se as engrenagens perfeitas e sem carga aplicada. A figura 4.31

mostra o efelto da discretizaciio conforme os dados da tabela 4.11.
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Erro de transmisséo - Engrenagem helicoidal
- Sem modificacbes - Sem Carga -
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Figura 4.31 — Variacdo da convergéncia no erro de transmissdo devido a discretizagdo
engrenagens helicoidais.

Observa-se na figura 4.31 um comportamento similar ao observado no par de engrenagens
retas (ver figura 4.3), ou seja, um maior nimero de pontos discretos levam a uma maior precisio

na representacdo das superficies dos dentes como esperado.

4.4.1 Verificacdo do cadlculo do erro de transmissio do par de engrenagens

helicoidais com modificacoes nas superficies dos dentes

Para verificar o célculo do erro de transmiss@o pelo ETE para o par de engrenagens
helicoidais da tabela 4.10 com modificacdes nas superficies dos dentes, trés niveis de
modificagdes foram considerados: o primeiro € similar ao usado no par de engrenagens retas (ver
tabela 4.2 da se¢do 4.2); no segundo, além do alivio no perfil evolvente considerou-se também
um abaulamento circular na direco axial das engrenagens; e no terceiro considerou-se o0s
mesmos tipos de modificacSes do segundo par com os afastamentos ampliados. A tabela 4.12

apresenta as modifica¢des consideradas.
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Modificacdes nas superficies Par 4 Par § Par 6
Afastamento do perfil tedrico no raio externo 0,010 mm 0,010 mm 0,015 mm
Ralo de inicio da modificacio Raio primitive | Raio primitivo | Raio primitivo
Afastamento no passo da engrenagem nas 0 0,005 mm 0,008 mm

posicoes x =0 e x =15mm

Tabela 4.12 - Modifica¢des nas superficies para as engrenagens helicoidais.

Os afastamentos da tabela 4.12 referem-se 4 remocdo de material em relagio a superficie

tedrica, ver figuras 3.6 e 3.7 da segfio 3.1.2 e a figura 4.5 da secfio 4.2.

Foram consideradas as duas engrenagens de cada par com as mesmas modificacdes nas

superficies dos dentes. A partir dos dados da tabela 4.12 foram calculados no programa ETE os

afastamentos do perfil e do passo para os pontos intermedidrios usando-se funces de

interpolagdo polinomial. Os valores obtidos foram introduzidos no aplicativo LDP para que 0s

dois programas calculassem o erro de transmissio em funcio das mesmas modificacdes. Adotou-

se em todas as andlise com o ETE, 6400 pontos discretos na superficie de cada dente em anélise,

sendo 80 pontos na altura e 80 pontos na largura do dente.

Verificou-se micialmente o comportamento do modelo para engrenagens helicoidais com

diferentes modificactes nas superficies dos dentes sem a aplicacfo de carga.

Os resultados obtidos com o par 4 da tabela 4.12 sdo mostrados na figura 4.32a e 4.32b.
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Erro de transmissao - Engrenagem helicoidal
~ Modificacdo de perfii 0,010 mm - Sem carga
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longitudinal [x10™° mm]

Posicéo no ciclo de engrenamento

Figura 4.32a ~ Erro de transmisso para o Par 4.

Harménicas do erro de transmissio
- Engrenagem helicoidal -
Modificagdo perfil 0,010mm - Sem carga

G.14
0,12 4
0,10
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0,04
0,02
0,00

Amplitude [x10” mm]

1a. harin@nica 2a. harmbnica
LDP 0,121 0,100
OETE 0,110 0,080

Figura 4.32b ~ Harmbnicas do erro de transmisso para o Par 4.
Observa-se na figura 4.32a que os valores do erro de transmissio longitudinal calculados

através do ETE apresentam-se muito proximos dagueles obtidos peio LDP, exceto na posigio 4

onde foi encontrada uma diferenca de 5,28x10°mm ou 17 ,1 % em relacdo ao ETE.
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A andlise grafica realizada para as engrenagens retas na se¢iio 4.2, como forma de
investigacdo das diferencas encontradas entre os dois programas, torna-se impraticdvel para as
engrenagens helicoidais devido a sua maior complexidade geométrica, pois requer uma andlise
tridimensional. Além disso, a diferenca investigada no par de engrenagens retas era muito
superior a do par de engrenagens helicoidais da figura 4.32a, ou seja, 0 método grifico usado na

secdo 4.2 ndo apresenta precisio suficiente para a andlise requerida nesta condic¢fo.

Uma forma encontrada para investigar as diferengas entre os dois programas na posigio 4
foi analisar os valores calculados pelos dois programas e comparar os pontos em contato e 0s

afastamentos nestes pontos, conforme mostrado na figura 4.33 e na tabela 4.13.

Contato - Dente 0 na posicac 4

42,801 i
— | inha de contato tedrica j

¥ Ponto de contato - LOP ;

: # Ponto de contato - ETE

42757 @ -

[d Ponto discreto 1 - ETE i
A Ponio discreto 2 - ETE

\ O Ponio discreto 3 - ETE
42,713 = : | :

Raio da engrenagem movida [mm]

42,669 A
42,625 : ; e
0,000 0,190 0,380 0,570 0,760 0,950 1,139 1,329

Largura do dente [mm]

Figura 4.33 — Pontos discretos na posicdo 4 - Par 4.

A figura 4.33 mostra os pontos discretos considerados em contato pelo ETE e pelo LDP. As
linhas verticais e horizontais da figura 4.33 representam a grade de pontos considerada pelo ETE
na discretizagio da superficie. Alguns outros pontos discretos do ETE, préximos ao ponto de
contato do LDP também foram analisados. O dente chamado O refere-se a figura 3.15.
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Pontos discretos Afas!;a’mgnio Raio da Posicdo na
- “7 posicio 4 longitudinal | engrenagem | largurado

no dente posicao [x10"mm] | movida[mm] | dente [mm]

Ponto de contato -~ LDP -0,362 42,691 0,469

Ponto de contato - ETE -0,309 42,757 0

1 — outro ponto discreto do ETE -0,345 42,713 0,380

2 — outro ponto discreto do ETE -0,423 42,669 0,570

3 — outro ponto discreto do ETE -0.312 42,713 0,190

Tabela 4.13 ~ Pontos discretos na posicdo 4 — Par 4.

A tabela 4.13 apresenta os valores considerados na figura 4.33. A coluna chamada
afastamento longitudinal corresponde 2 distdncia longitudinal entre as superficies dos dentes da
engrenagem movida para a motora no ponto discreto. O sinal negativo é para manter a convengio

definida para o erro de transmiss&o, ver capitulo 1.

O LDP considera pontos discretos distribuidos sobre a linha de agfo tedrica. Como se pode
observar na figura 4.33, o ponto considerado em contato pelo LDP encontra-se sobre esta linha.
Observou-se que o LDP ndo considerou nenhum outro ponto discreto sobre a linha de acio

tedrica mais proximo da face da engrenagem.

O ponto discreto considerado em contato pelo ETE, ponto de menor afastamento entre as

superficies, estd localizado na face da engrenagem. Regido esta que nio foi analisada pelo LDP.

Na figura 4.33 observa-se que o ponto considerado em contato pelo LDP encontra-se entre
quatro pontos discretos analisados pelo ETE. Dois destes pontos s#o destacados na figura 4.33 e
chamados de pontos 1 e 2. A tabela 4.13 mostra que existe uma coeréncia entre os afastamentos

nos pontos 1 € 2 com o afastamento no ponto em contato do LDP, o que indica que caso um
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maior nimero de pontos discretos fosse considerado no ETE, de tal sorte que um destes pontos
coincidisse com o ponto do LDP, os valores encontrados seriam iguais. Esta condicio foi
induzida no ETE criando-se um ponto discreto coincidente com o ponto do LDP e a diferenca
entre o afastamento encontrado pelo ETE neste ponto comparado com o LDP foi de 1,3x10°mm

ou 0,3 %.

Observa-se ainda na figura 4.33 que existe um ponto discreto do ETE, chamado de ponto 3,
localizado proximo da linha de ag@io e mais préximo da face da engrenagem do que o ponto do
LDP. Conforme mostrado na tabela 4.13, no ponto 3 o afastamento € menor do que o afastamento
encontrado pelo LDP, o que indica que o LDP encontraria afastamentos menores caso pontos
discretos mais proximos da face da engrenagem fossem considerados, mesmo sobre linha de acio

tedrica.

Conclui-se portanto que a diferenca entre os resultados obtidos pelos dois programas no
célculo do erro de transmissdo do par 4 mostrado na figura 4.32a deve-se a impreciséio da
discretizacdo da linha de agfo considerada pelo LDP. Ja o programa ETE mostrou um resultado

consistente na andlise do contato.

A analise do erro de transmissdo dos pares 5 e 6 da tabela 4.12 mostrou resultados
proximos entre o ETE e o LDP, conforme mostrado nas figuras 4.34a, 4.34b, 4.35a e 4.35b. Isto
deve-se a modificagdo imposta no passo das engrenagens, ou seja, a modificagdo introduzin um
alivio nas extremidades das engrenagens deslocando o ponto de contato na direcdo do centro do

dente, como mostrado na figura 4.36.
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Erro de transmissao - Engrenagem helicoidal
com modificagdes - Sem carga
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& 3 P
° 5 20- ——ETE [
o = \ : ;
= g‘ -2,4 -
w g
= .28 - : ; ;
1 2 3 4 5 8 7 8 s 10
Posicao no cicio de engrenamento
Figura 4.34a - Erro de transmissé@o para o Par 5.
Harmdnicas do erro de transmissao
- Engrenagem helicoidal -
com modificagbes - Sem carga
E 1,40
,,,E 120 40—
=) 1,00 4
-
> 0,80
@ 0,80 e
)
3 0.40
= 0.20
E 0,0G £ - -
1a. harmonica 2a. harmbnica
[ LDP 1,280 0,304
OETE 1,269 0,309

Figura 4.34b — Harmdnicas do erro de transmiss@o para o Par 5.
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Erro de transmissdo - Engrenagem helicoidal
com modificacbes - Sem carga

R R

1.0 ] ‘ ' \
PN A
A VR A
.40 / [ Scioe —,
50 \ )( —oETE |

1 2 3 4 5 6 7 8 2 10

Erro de transmissio
longitudinal [x1 0* mm]

;

Posicao no ciclo de engrenamento

Figura 4.35a — Erro de transmissio para o Par 6.

Harménicas do erro de transmissio
- Engrenagem helicoidal -
com modificagdes - Sem carga

T
£
B
X
[:4)
-l
2
=4
£
<
1a. harmdnica 2a. harménica
E1LDP 2,481 0,594
i OETE 2,401 0,581

Figura 4.35b — Harménicas do erro de transmissio para o Par 6.

Embora o comportamento do erro de transmissfio nos pares 5 e 6 sejam semelhantes,
observa-se através das figuras 4.34a e 4.35a que o erro de transmissdo aumentou com a
ampliagio das modificagbes das superficies imposta no par 6. Nota-se também, comparando-se as
figuras 4.34b e 4.35b gue as amplitudes das harménicas do erro de transmissdo tiveram um

aumento significativo.
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Contato - Dente 0 na posicdo 4
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Figura 4.36 ~ Pontos discretos na posicfio 4 - Pares 4, 5S¢ 6.

Observa-se na figura 4.36 o deslocamento dos pontos de contato na dire¢do do centro do
dente devido & meodificagdo imposta nos pares 5 e 6. Observa-se ainda que os resultados
encontrados pelo LDP e pelo ETE para o par 5 estio mais préximos do que nos pares 4 ¢ 6 0 que

reflete os resultados encontrados para a posi¢io 4 mostrados nas figuras 4.33a, 4.34ae 4.35a .

Quanto as diferencas nos resultados obtidos pelos dois programas nos pares 5 e 6,
observou-se a maior diferenca em termos absolutos na posi¢io 10 do par 6, sendo 3,11x10™mm.
A figura 4.37 mostra os pontos de contato encontrados pelo LDP e pelo ETE (o dente chamado
de —1 na figura 4.37 refere-se a figura 3.15). Observa-se que o contato ocorre fora da linha de
acdo tedrica devido aos alivios no perfil evolvente e no passo das engrenagens, fato este ja

mencionado em andlises anteriores neste capitulo.
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Contato - Dente -1 na posicao 10
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Figura 4.37 — Pontos discretos na posi¢do 10 - Pares 4, 5¢ 6.

Observa-se ainda na figura 4.37 que o LDP encontrou o menor afastamento entre os dentes
num mesmo ponto discreto para os pares 5 e 6, o que € justificado pela discretizacdo da linha de
agfo usada. Ja o ETE encontrou pontos em contato préximos, porém distintos para os pares S e 6

devido & uma maior densidade de pontos discretos usada.

4.4.2 Verificacdo do calculo do erro de transmissio do par de engrenagens

helicoidais com carga aplicada

Para verificagio do modelo do célculo do erro de transmissdo com carga aplicada adotou-se
o mesmo par de engrenagens helicoidais especificado na tabela 4.10 com as modificacdes nas
superficies dos dentes do par denominado par 5 da tabela 4.12. Quanto & carga aplicada, adotou-

se a aplicagdo de varios niveis de carga. Variou-se o torque aplicado de 0 a 50 Nm.
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Para todos os calculos com carga considerou-se, tanto no LDP com no ETE, o médulo de

elasticidade do material igual a 2,10x10° kgf/mm?' e o coeficiente de Poisson igual a 0,3,

Quanto a discretizagio das superficies e da carga aplicada adotou-se os pardmetros

mostrados na tabela 4.14.

Ntimero de pontos discretos utilizados - ETE
Torque Altura do dente Largura do dente Nuamero de incrementos de

Nm {radial} (axial) forca
0 80 80 0

5 &80 60 50
10 &0 &80 100
i5 80 60 250
20 60 60 300
25 80 60 400
30 80 80 1000
35 80 80 1000
40 80 80 1000
45 80 80 1000
50 80 80 1000

Tabela 4.14 — Discretizagio usada nos célculos do erro de transmissdo do par 5.

Assim como ocorreu com as engrenagens retas (ver figura 4.19), nas engrenagens
helicoidais também verificou-se uma influéncia significativa da discretizagio da carga aplicada
nos resultados obtidos. A figura 4.38 mostra os resultados do erro de transmissio para dois niveis
de discretizagio da carga aplicada para um torque de 30Nm. Observa-se na figura 4.38 um

comportamento semelhante ao da engrenagem reta mostrado na figura 4.20.

Adotou-se a discretizagio que gerou a menor varia¢@o no erro de transmissio entre as dez

posi¢Bes no ciclo de engrenamento. No caso de 30Nm adotou-se 1000 incrementos de forca.
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E intuitivo que deva existir uma condigfio de discretizacdo da carga que resulte na minima
variagdo do erro de transmissdo, pois quanto maior o grau de discretizagio menor € o erro devido
a discretizagao, até o limite de erros computacionais. Este assunto ndo foi explorado neste

trabalho.

Brro de transmissdo - Engrenagem helicoidal
Par 5 - Torque 30 Nm

-84 ‘ : :
.g 95 i, | —A—500 incrementos de forca
= /A/ \ —&— 1000 ingrementos de forca
k=) -9,6 5 ]
-E '“é" -97 /9-\ \ !
g E / \Q\ f
7, -88 ; , :
3= ’ : \G \ A
g = .99 : : \\& /f
o -10,0 i )
- ‘W\G\ //Q/
S 101 _ - ‘ :
-10,2 ‘ ] , . : .
12 3 4 5 8 7 8 8 10

Posigdo no ciclo de engrenamento

Figura 4.38 - Efeito da discretizagdo da carga aplicada no erro de transmissio do par 5.

A figura 4.39 mostra os resultados obtidos para o erro de transmissdo nos diversos torques
aplicados, ver tabela 4.14. Esta figura mostra o méximo e o minimo valor obtido para o erro de

transmissdo no ciclo de engrenamento através do programa ETE e do LDP.

Observa-se na figura 4.39 que os resultados obtidos pelo ETE nos diversos torques
calculados sdo proximos e seguem um mesmo comportamento dos resultados obtidos pelo LDP.
Nota-se ainda que embora a amplitude do erro de transmissio cresce com o aumento do torque, a
variacdo minima no erro de transmiss#o num ciclo de engrenamento para o par 5 é encontrada
entre 25 e 30Nm. Nesta faixa de torque espera-se que o par engrenado apresente as menores

amplitudes das harm&nicas do erro de transmissio.
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Erro de transmissdo - Engrenagem helicoidal
- Modificac@o no perfil 0,010mm e no passo 0,005 mm-
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Torque [ Nm ]

Figura 4.39 — Comparacio dentre os erros de transmissdo longitudinais com carga obtidos com o
ETE e LDP para o par 5.

A maior diferenca em termos absolutos entre os resultados do ETE e do LDP, mostrados na
figura 4.39, foi encontrada no torque de 5 Nm e corresponde a 3,47x10™*mm ou 7,1 % em relagdio
ao LDP. A figura 4.40 mostra os resultados neste torque para cada uma das posi¢des no ciclo de

engrenamento.

Observa-se na figura 4.40 que os valores do erro de transmissdo calculados pelo ETE nas
dez posigdes do ciclo de engrenamento sdo semelhantes aos resultados obtidos pelo LDP. A
maior diferenca entre as posicdes foi encontrada na posicdo 10, sendo de 6,01x 10 mm ou 21,2 %
em relagdo ao LDP. Credita-se esta diferenca aos pontos de contato e aos afastamentos iniciais

encontrados nesta posi¢@o sem carga conforme mostrado anteriormente, ver figura 4.37.
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Erro de transmisséo - Engrenagem helicoidal
com modificacdes - Torque 5 Nm
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Erro de transmisséo
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Posicéo no ciclo de engrenamento

Figura 4.40 — Erro de transmissdo do par 5 para 5 Nm.

Como o comportamento entre o0s resultados obtidos pelo ETE e pelo LDP foram
semelhantes para o torque de 5 Nm, as harménicas do erro de transmissio neste torque também

apresentaram boa concordancia, conforme mostrado na figura 4.41.

Harmoénicas do erro de transmissao
- Engrenagem helicoidal -
com modificacdes - Torque 5 Nm
'fé" 1,40
E 1,20
"-:c,_ 1,00
X, 080
% 0,80
2 040
B 0,20 -
g o0 el ]
1a. harmdnica 2a. harmfnica
BLDP 1,192 0,161
OETE 1,184 (0,148

Figura 4.41 ~ Harmdnicas do erro de transmisso do par 5 para 5 Nm.
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As harmdnicas do erro de transmissao para os outros niveis de torque correspondentes aos

erros de transmissao calculados e apresentados na figura 4.39, so mostradas na figura 4.42.

Harmdnicas do Erro de transmissio - Engrenagem helicoidal
- Modificagio no perfit 0,010mm e no passo de 0,005mm-

13
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0.2
0,1
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1a, harménica - LDP

[d1a. harmonica - ETE

i*2a. harmonica - LDP

%24, harmbnica - ETE

Amplitude [x10° mm]

0 5 10 15 20 25 30

Torque [ Nm ]

Figura 4.42 — Comparacdo das harménicas do erro de transmissdo com carga obtido com o ETE e
LDP para o par 5.

Como era esperado, as amplitudes das harmdnicas sfo menores para menores varia¢oes no

erro de transmissdo no ciclo de engrenamento.

Observa-se na figura 4.42 que as amplitudes das duas primeiras harménicas do erro de
transmissdo calculadas pelo ETE seguem a mesma tendéncia dos valores obtidos pelo LDP.
Embora em alguns niveis de carga, como por exemplo no torques de 30 e 35 Nm, diferencas mais

significativas nas amplitudes sdo observadas.
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As majores diferencas em termos absolutos das amplitudes das harmdnicas calenladas pelos
dois programas foram encontradas nos torques de 30 e 35 Nm e correspondem a 1,12x10*mm e

1,59x 10" mm respectivamente.

A figura 4.43 mostra o erro de transmissdo calculado pelos dois programas nas diversas

posi¢bes do ciclo de engrenamento para o torque de 30 Nm.

Erro de transmissao - Engrenagem helicoidal
com modificagoes - Torque 30 Nm
“9,6 3 H H : H H
= 97 : /Q\ : : :
0 g /G/ \9\ ! —¢-LDP
§o w2 : B
ES ) e \ —o—ETE :
N P
= 8 100 :
o =
- T
o 2 101
-
w g 102 7%
-10,3 : : : : - ; : :
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
! Posi¢do no ciclo de engrenamento

Figura 4.43 — Erro de transmissdo do par 5 para 30 Nm.

A maior diferenga encontrada nos resultados do ETE comparados com os do LDP foi de

2.56x10* mm ou 2,6 % na posicdo 3 mostrada na figura 4.43.

Observa-se na figura 4.43 que existem divergéncias entre os valores calculados nas diversas
posi¢des e que embora sejam consideradas pequenas (méxima diferenca de 2,6 %), causam

diferengas significativas nas amplitudes das harmdnicas como mostrado na figura 4.42.

Afim de investigar a origem das diferencas nos valores do erro de transmissdio observadas

na figura 4.43, comparou-se inicialmente a distribuigdo de carga nos dentes em contato nas
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posi¢des 3 e 4, que correspondem as posi¢des das maiores diferencas encontradas, conforme a

tabela 4.15.

Distribuicio percentual de carga
Diferenca encontrada LDP ETE
Posicoes analisadas no erro de transmissio
LDP-ETE Dente -1 | Dente O | Dente-1 | Dente O
-2,56x10"mm
Posiciio 3 27.4 % 72,6 % 29.5 % 70,5 %
(2,6 %)
-1,86x10™"mm
Posicéo 4 44,2 % 55,8 % 43,2 % 56,8 %
(1,8 %)

Tabela 4.15 - Distribuigdo de carga entre os dentes em contato para 30 Nm de torque - Par 5

Observa-se na tabela 4.15 que a distribui¢fo de carga caiculada pelos dois programas para
os dois pares de dentes em contatos, chamados de -1 e 0, apresenta pequenas diferencas. Na
posi¢do 3 observa-se uma diferenca de 2% na distribuiciio de carga para uma diferenca no erro de
transmissao de 2,6% em relagio ao LDP, e na posicio 4 diferenca de 1% na distribuic@o de carga

para uma diferenca de 1,8% no erro de transmisséo em relagéo ao LDP.

Outro ponto analisado foi a forma da distribuicio da carga em cada um dos pares de dentes
em contato. As figuras 4.44 e 4.45 mostram a regido dos dentes -1 e 0, respectivamente, na qual

as forcas discretas foram aplicadas, comparando o LDP e o ETE na posigio 4.

Observa-se nas figuras 4.44 e 4.45 que a distribuicfio de carga feita pelo LDP ocorre em
pontos discretos sobre a linha de ag@o, ou seja, a carga é distribuida apenas sobre uma linha. J4 no
ETE a carga € distribuida sobre pontos discretos em uma 4rea do dente. Observa-se ainda que a
nuvens de pontos discretos carregados do ETE apresentam um ligeiro deslocamento em relacio a
linha de contato teérico acompanhando a direcfio do desvio da linha de acfo inicial (sem carga)

mostrado na figura 4.36.
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Distribuigdo de carga - Dente -1 na posigao 4
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Figura 4.44 — Regifio do dente -1 com carga aplicada 30Nm - Par 5.

Distribuigao de carga - Dente 0 na posicio 4
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Figura 4.45 — Regido do dente 0 com carga aplicada 30Nm - Par 5.
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As abordagens para a aplicagio de carga sdo diferentes entre o LDP e o ETE. No ETE
considera-se que a medida que os pontos em contato sofremn deflexdes devido & carga aplicada,
novos pontos discretos proximos a estes entram em contato e passam a receber uma parcela da
carga total, o que intuitivamente representa melhor o fendmeno real de contato. Ja o LDP calcula
as deflexdes dos dentes pela aproximacdo das deflexBes nos pontos sobre a linha de agio,

negligenciando que existem outras regides dos dentes candidatas ao contato,

Um outro fator importante investigado é que o LDP apresenta em todos 0s pontos em
contato o mesmo valor de afastamento, enquanto que o ETE apresenta diferencas nos valores dos
afastamentos entre 0s pontos em contato. Isto se deve ao método de distribuicio de carga
empregado, que a carga de forma gradual e interativa sobre os pontos de menor afastamento.

Assim a precisdo do método estd relacionada com o grau de discretizacdo da carga.

Constatou-se analisando os pontos discretos em contato do ETE que os afastamentos nestes
pontos apresentam uma impreciso que contribui para justificar a diferenca encontrada nos
resultados do erro de transmiss@o calculado em relacdo ao LDP. A tabela 4.16 mostra a diferenca

encontrada nos afastamentos dos pontos em contato para dois graus de discretizagio da carga.

Discretizacio da carga Maxima diferenca nos afastamentos encontrada entre os
(ndimero de incrementos pontos discretos em contato ETE [x10°mm]
de forca) Dente -1 Dente 0
1000 forcas 0,332 0,219
5000 forcas 0,048 0,065

Tabela 4.16 - Diferenca nos afastamentos dos pontos em contato na posico 4 para 30 Nm
de torque - Par 5

Na tabela 4.16 observa-se que a discretizag@io da carga aplicada em um nimero maior de
forgas leva a erros menores nos afastamentos dos pontos carregados. Por outro lado o tempo de
processamento computacional aumenta. Gastou-se 3,2 horas para o cdlculo do erro de
transmissdo nas dez posi¢cdes com 1000 incrementos de forga e 5,3 horas com 5000 incrementos
de forgca. O equipamento utilizado foi um microcomputador Pentium I com velocidade de 1

GHz e 256 MB de memoria RAM.
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Como resultado da investigacio realizada sobre as diferencas encontradas nos resultados do
erro de transmissio calculado entre os dois programas computacionais, apresentados inicialmente

nas figuras 4.39 e 4.42, conclui-se que os seguintes aspectos contribuiram para tais diferengas:

I. As diferencas nos afastamentos iniciais (sem carga) nos pontos discretos devido a
discretizacio considerada pelo LDP e devido ao fato do contato real ocorrer fora da linba de acdo
tedrica, o que € negligenciado pelo LDP, ver figuras 4.36 ¢ 4.37. Como mostrado na secio 4.3
estas diferencas levam a diferencas na distribuicdo da carga entre os dentes em contato, ver tabela

4.15;

2. O conceito de distribuic@o de carga entre os dois programas. Enquanto o LDP considera
a carga distribuida em pontos discretos somente sobre uma linha (2 linha de acfo teérica), o ETE
considera a distribui¢do de carga sobre uma drea levando em conta os pontos discretos candidatos

ao contato, ver as figuras 4.44 e 4.45;

3. A imprecisdo apresentada pelo ETE nos afastamentos dos pontos discretos carregados

devido a discretizacdo da carga usada, ver tabela 4.16.

Quanto a questdo da precisdo do ETE nos afastamentos dos pontos discretos carregados, as
seguintes a¢Oes poderiam ser investigadas em um futuro trabalho no sentido de minimizar este

efeito:

- aumentar o ndmero de for¢as na discretizacio da carga aplicada, que conforme mostrado
na tabela 4.16 reduz as diferencas dos afastamentos entres os pontos. Porém leva a um maior

tempo de processamento computacional;

- desenvolver ou utilizar um algoritmo para o célculo da distribui¢do de carga que gere
uma melhor precisdo, minimizando as diferencas entre os afastamentos nos pontos carregados e
que atenda as caracteristicas do método proposto de andlise do contato em toda a regido dos

dentes.
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Capitulo 5

Conclusoes e sugestées para proximos trabalhos

Desenvolveu-se neste trabalho um método numérico para previsdo do erro de transmissdo
estitico aplicavel as engrenagens cilindricas de dentes helicoidais, que tem como caracteristica
principal a andlise do contato entre os dentes néo apenas no plano de agdo tedrico. A metodologia
leva em conta as modificagdes intencionais de projeto nas superficies dos dentes, os erros de
fabricacdo, bem como desvios do contato em fungdo da deflexdo dos dentes ¢ dos eixos que

suportam as engrenagens quando submetidas a carga.

O procedimento de célculo proposto foi implementado computacionalmente na linguagem
Matlab, ver MATHWORKS (2002), e seus resultados foram avaliados contra os obtidos com um
outro método de cdlculo de reconhecida confianca chamado LDP e desenvolvido pela
Universidade Estadual de Ohio, EUA. As diferencas encontradas entre eles foram investigadas e

discutidas.

Os exemplos numéricos apresentados mostraram que os métodos de calculo convencionais,
ou seja, aqueles que consideram o contato dos dentes somente no plano de agfo tedrico podem
levar a erros significativos nos resultados calculados, mesmo para pares de engrenagens sem
carga aplicada, conforme foi apresentado também nos trabalhos de HONDA (1993) e
KUROKAWA, ARIURA & OHTAHARA (1996). O procedimento proposto por sua vez, se

mostrou adequado a este tipo de andlise.
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Considerando-se o emprego do programa desenvolvido em um ambiente de projeto, este
mostra-se adequado para a previsio do erro de transmissdo em baixos torques. Para altos torques
0 tempo de processamento pode torna-lo invidvel, devido 2 necessidade do aumento de pontos
para discretizacao das forcas de forma a manter a precisfio. Para aplicacio pritica, onde a
velocidade de processamento € importante, o algoritmo deveria ser implementado em uma
linguagem de programagdo mais adequada que o Matlab, ver MATHWORKS (2002), em termos

de velocidade.

Os resultados obtidos nas simulagdes numéricas realizadas com o programa desenvolvido
mostraram que o erro de transmissdo pode ser reduzido para um dado torque, ou faixa de torque,
através das modificacSes na microgeometria do par engrenado. Desta forma pode-se esperar uma
minimiza¢do do ruido gerado pelo par de engrenagens em certas condicdes. Isto pode ser
visualizado comparando-se por exemplo as amplitudes das harménicas do par de engrenagens
helicoidais, chamado de par 5 da figura 4.42 para a faixa de torque entre 25 a 30 Nm. Observa-se
que nesta condigdo de torque, e com as modificagdes impostas nas superficies dos dentes as

amplitudes das duas primeiras harménicas s3o pequenas.

Como pode ser visto nas figuras 4.22 e 4.42, as amplitudes das harménicas do erro de
transmissao mostraram-se maiores para niveis de torque baixos, principalmente sem carga. Isto
justifica porque nesta condicdo é que sdo observados certos ruidos incémodos conforme
mencionado nos trabalhos de MUNRO (1990) e MATSUMURA, UMEZAWA & HOUJOH

(1996), 0 que ressalta a importancia do estudo e consideragdo desta condigio na fase de projeto.

Para baixos torques, onde a influéncia dos afastamentos iniciais € mais significativa, o
procedimento proposto apresenta meihor precisio na determinagio de erro de transmissio do que
os métodos convencionais de cdlculo por considerar o contato fora do plano de acéo, ver se¢io
4.3 (figura 4.29). J4 para torques elevados as diferencas nos afastamentos iniciais tornam-se
pouco significativas devido ao equilibrio na distribuicio da carga entre os dentes em contato

conforme mostrado na secdo 4.3 (ver figura 4.30).
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Constatou-se uma influéncia significativa das modificacdes das superficies dos dentes nas
amplitudes das duas primeiras harmdnicas do erro de transmissdo como pode ser visualizado
através das figuras 4.34b e 4.35b correspondentes aos pares 5 e 6 respectivamente. As diferencas
nas modificacGes de microgeometria entre estes dois pares sdo pequenas, e em ambientes de
fabricacdo seriada de engrenagens estas diferencas encontrar-se-iam dentro das tolerincias

especificadas no projeto.

Uma vez que o procedimento proposto fornece quantitativamente as varia¢des no erro de
transmissdo e suas harmdnicas devido a alteragdes no contato, 0 mesmo podera servir como uma
ferramenta para uma andlise das conseqiiéncias dos erros de fabricagfo, das especificacdes de
modificagbes de microgeometria e suas combinagdes no desempenho de pares engrenados quanto

ao ruido gerado.

Como a verificagio da formulagdo desenvolvida neste trabalho restringiu-se & comparacio
de resultados tedricos com os obtidos em outro método de cdlculo, diversas caracteristicas
previstas, implementas no programa desenvolvido e que representam melhor a condicfo real das
engrenagens, tais como os erros de fabricacio, os desalinhamentos e deflexdes dos eixos, ndo
foram adequadamente verificadas. Para tal tarefa seriam necessdrias medigdes experimentais em
uma bancada especifica, conforme descrito no inicio do capitulo 4, na qual fosse possivel obter
resultados para verificac@o e ajuste do método. Isto seria um assunto interessante e de grande
importdncia para a aplicacdo prética do procedimento proposto em ambientes de projeto e poderia

ser abordado em um trabatho futuro.

Um aspecto importante observado foi o comportamento do valor do erro de transmissio
longitudinal, o qual cresceu com o aumento do torque, ver figuras 4.21 e 4.39. Este
comportamento ndo foi acompanhado pelas amplitudes das duas primeiras harménicas como
mostrado nas figuras 4.22 e 4.42. Presume-se que deva existir uma relagio entre a amplitude do
erro de transmissdo, sua variacdo ao longo da ciclo de engrenamento e o nivel de ruido gerado. O
fato dos trabalhos sobre o assunto nfio citarem tal relagdo indica uma caréncia nesta linha de

pesquisa e potencial para estudo futuro.
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O procedimento proposto pode servir de ponto de partida para um modelo dindmico de
previsdo do nivel de ruido gerado por pares engrenados. A obtencio de um modelo destes é um

ponto a ser considerado para um futuro trabalho devido 4 sua importéincia no ambiente de projeto.

Visando melhorar a precisdo do procedimento proposto, € interessante o estudo de outros
métodos, ou ainda, o desenvolvimento de um algoritmo de contato mais eficiente para o célculo

das deflex@es e distribui¢do de carga aplicado a dentes de engrenagens.

O procedimento proposto poderia ser otimizado em termos de velocidade de processamento
através da analise das interacOes da discretizacdo da superficie dos dentes e da discretizagio da
forca aplicada, assim como através do estudo da influéncia de outras formas de discretizacdo nio

abordadas no presente trabalho.

Quanto as deflexdes dos dentes sob carga, a utilizacio do método dos coeficientes de
influéncia mostrou-se adequado ao célculo das deflexdes da placa andloga, porém para o célculo
da deflexdo da superficie dos dentes notou-se que os autores que se utilizaram do método
simplificaram suas andlises considerando a deflexdo da superficie somente pontual. Embora a
formulac@o adotada no procedimento proposto € na maioria dos trabalhos pesquisados seja da
década de 70, ndo se observa trabalhos mais recentes especificos neste assunto, a ndo ser o
emprego do método dos elementos finitos. Existe uma deficiéncia de trabalhos sobre a interacio

entre a deflexdo da superficie do dente e a deflexdo do dente como um todo.

Finalmente, o método apresentado por KUROKAWA, ARIURA & OHTAHARA (1996)
para engrenagens de dentes retos foi estendido para as engrenagens helicoidais através do
procedimento proposto neste trabalho, apresentando precisio suficiente para que se possa estudar,
através da andlise completa do contato entre os dentes, as modificacdes de microgeometria que
minimizem o erro de transmissdo e consequentemente o ruido gerado por pares engrenados de

dentes helicoidais.
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Anexo I

U é o valor absoluto da deflexo da placa na origem guando uma carga concentrada P €

aplicada neste ponto, ver UMEZAWA (1972b) e PARK & LEE (1993).

DEFLEXAQ DA PLACA - Valor

absoluto da deflexgo

0.36

0.341

0.32

0.3

— w_—_zoo
- =175
—£3— \p’=14‘5°

0.28

{Vakr absclun dadefledio U ]

0.26

0.24

0.22

0.2

1 1.5

2 25
relacéo F/H
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Anexo III

A func@o G(y) determina a relacfio entre a deflex@o causada por uma carga concentrada P

aplicada numa dada posicio y, na direcdio da altura da placa e a deflexfo causada pela mesma

carga P aplicada na posigio y=0.

Na funcfo G(y) definida inicialmente por UMEZAWA (1972b) a deflex3o causada por uma
forca aplicada na extremidade engastada da placa era nula, assim a funcio G{(y/H)=G(1)=0. Jd no
trabalho de PARK & LEE (1993) usando um modelo em elementos finitos a funcfo apresentada

abaixo fol proposta. Neste caso uma pequena deflexdo € considerada no caso de forca aplicada

em y=H.

Fungao comum das deflexdes na direcdo da altura da placa

N

Gly/H)

%, 0

{Valer absoluto da deflexio 1) N

G.1 0.2 0.3

0.4

0.6 0.7 c.8

y/H
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Anexo IV

A fungdo F(x/H) define uma relagdo entre a deflex3o causada por uma carga concentrada P
aplicada numa dada posi¢do x, no eixo x ¢ a deflexfo causada pela mesma carga aplicada na
origem P(0,0). Para placas com largura maior do que 4H, ou seja, x/H>2 o valor da funcgio

F(x/H}=1. Ver os trabalhos de UMEZAWA (1972b) e PARK & LEE (1993).

Fung@o comum das deflex8es na direc@o da largura da placa

R e

1

Fix/H)

Y
Y Fiy/H)

0.8 ‘ | | ; | |

x/H
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Anexo V

A funcdo v(r) € a funcio que define a

influéncia de uma carga concentrada aplicada na

origemn em outro ponto qualquer distante r da
origem. Assim, esta funcdo define uma relacdo
entre a deflexdo num ponto qualquer distante r da
origem e a deflex&o absoluta. Ver os trabalhos de
UMEZAWA (1972b) e PARK & LEE (1993).

Fungao comum das deflexdes dado pela distancia da forga aplicada

| —— y=20°
: > : , : : : d ey =175
0.9 - T T A S oo LT T gy =14,5°

4] o.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.2 i
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Anexo VI

O fator de escala A é aplicado no cdlculo da distincia r, que € a distincia do ponto em
andlise ao ponto onde a carga concentrada € aplicada. Este fator € usado na coordenada x para

ajustar a funcdo v(r) para uma dada relacdo de largura e altura da placa. Ver os trabalhos de

UMEZAWA (1972b) e PARK & LEE (1993).

Fator de escala da coordenada

0.55

0.5

0.45

0.4

0.35

0.3

oash v SR S S v
. : : - —i— Y = 17,5 °
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0.2 ! | ‘
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