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Resumo. O presente trabalho refere-se a construg¢do de uma bancada de testes do tipo disco contra
disco, desenvolvida e construida na Universidade Federal do Rio de Janeiro (UFRJ), em parceria
com o Centro de Pesquisas da Petrobras (CENPES). Esta maquina foi concebida com o objetivo de
investigar o comportamento de lubrificantes sob condi¢oes elastohidrodindmicas com elevadas
pressoes de contato. Utilizando largura de contato de 5 mm em linha é possivel alcancar até 4,5
GPa de pressdo maxima de contato de Hertz. A principal contribui¢do desta bancada de teste
refere-se a capacidade de se obter curvas de tragdo, bem como parametros de lubrificacdo tais
como tensdo representativa, viscosidade e modulo de cisalhamento. QOutra vantagem da
configuragdo disco contra disco esta relacionada a possibilidade de se medir e avaliar a
capacidade de carga de "scuffing" em dleo, comumente avaliado em maquina de teste FZG (ASTM
D 5182-97), assim como outras formas de danos superficiais. Partindo-se destes resultados é
possivel se estimar o desempenho de lubrificantes, quando trabalhando em regime de lubrificag¢do
elastohidrodindmica (EHL).

Palavras-chave: Projeto de maquina, lubrifica¢do elastohidrodindmica.
1. INTRODUCAO

No inicio do século XX foi aplicada pela primeira vez a teoria hidrodindmica para dentes de
engrenagens, porém sua aproximacdo forneceu pequenas espessuras de filme tidas como irreais
induzindo ao abandono do postulado da existéncia de uma pelicula fluida nas engrenagens e em
dispositivos similares. Entretanto, a observacdo cuidadosa revelou que as marcas de usinagem nas
areas de contato dos dentes das engrenagens permaneciam visiveis mesmo apos o uso prolongado,



tornando improvavel a existéncia de contato metal-metal. Os efeitos sobre a rugosidade superficial
foram somente bem descritos apds a invengdo do perfildmetro (Olver, 2002).

Ficou claro que um filme fluido de espessura suficiente para separar as superficies poderia
realmente estar presente na conjuncao dos dentes de engrenagem como resultado da combinagdo de
dois efeitos nao considerados na teoria hidrodinamica, tais como (Olver, 2002):

— A viscosidade de um tipico 6leo lubrificante aumenta extremamente quando entra na regido de

elevada pressdo de contato entre os destes da engrenagem (efeito piezoviscoso);

— Deformacgao elastica modifica a forma das superficies no contato e em sua vizinhanga.

Sob condigdes tipicas de engrenamento, ambos os efeitos sdo levados em consideracao
resultando em uma significante espessura de filme fluido. A teoria que abrange estes efeitos ficou
conhecida como elastohidrodindmica (EHD). Estes efeitos adicionais culminaram em uma nova
modalidade de lubrificacdo chamada lubrificacdo elastohidrodinamica (EHL).

2. LUBRIFICACAO ELASTOHIDRODINAMICA (EHL)

No presente trabalho, a apresentacdo das formulacdes e analise da EHL utilizard a notagdo
descrita na Tab. (1).

Tabela 1. Notagao

E\, E, Moddulo de elasticidade dos s6lidos em contato
Vi, Vs Modulo de Poisson dos solidos em contato
- v 1-vi B , .. .
E= +—= Modulo de elasticidade equivalente
El E2
R, R, Raio superficial dos cilindros em contato
R
R=|—+— Raio superficial equivalente
_Rl RZ
U, u, Velocidade superficial na dire¢ao de rotagao
+ ) .
u= w Velocidade equivalente ou rolamento
x Posi¢do coordenada na dire¢do de rotagao
h Espessura de filme
w Carga por unidade de comprimento de cilindro
w.E ) - ~
Do =| — Méxima pressdo de contato de Hertz
2m.R
8wWR %
a=|_— Metade da largura de contato de Hertz
s
Mo Viscosidade a temperatura e pressdao ambiente
%L =] _gp Indice de pressio-viscosidade
on(p)
u, —u
§= 2{ — ] Taxa de deslizamento por rolamento
U, + u,
T Tensdo de cisalhamento
F= }’T dc Tracdo por unidade de comprimento de linha de
-a contato




Johnson (1970) organizou uma revisdo dos diferentes regimes da EHL utilizando uma notacgao
adimensional generalizada para clarificar os resultados de diversos autores. Johnson apresenta os

seguintes parametros adimensionais g;, g; € &, conforme Tab. (2), que indicam respectivamente a
variacao de viscosidade e elasticidade com a pressado e espessura de filme minima.

Tabela 2. Formulagao dos parametros adimensionais (Johnson, 1970)

Parametro de viscosidade

Parametro de elasticidade

Espessura minima de filme

02w P e ) - | hyw
g = R2 g3 il D h - R
Mo U- Nou.E.R Nou

Segundo Johnson (1970), também se pode relacionar a espessura minima de filme adimensional
com 0s parametros g; € g; através da seguinte expressao:

h=2(g,)"(g5)' (2)

onde Z, m e n sdo constantes experimentais obtidos pelos respectivos autores destacados na Tab.
(3).

Entretanto, as formulacdes de espessura de filme para corpos lisos na EHL possuem diferentes
constantes experimentais dependendo das condi¢des de carga, velocidade, material e fluido de
trabalho que compdem o tribosistema. Foram classificados quatro diferentes regimes que sdo
apresentados na Tab. (3).

Tabela 3. Autores e suas respectivas formulagdes de espessura de
filme para corpos lisos em diferentes regimes de EHL (Johnson, 1970)

Autores Regimes de EHL 4 m n

Martin Rigido-Isoviscoso (RI) 4.90 — —

Blok Rigido-Piezoviscoso (RV) 1.66 | 2/3 —
Herrebrugh Eléstico-Isoviscoso (EI) 3.10 — 0.80
Dowson-Higgison Elastico-Piezoviscoso (EV) 2.65 | 0.54 | 0.06

Ao aplicar as formulagdes descritas na Tab. (3) em materiais com rugosidade, surge mais uma
varidvel ndo contabilizada que dificulta o processo de lubrificagdo, pois a espessura de filme
freqlientemente falha por exceder a altura das asperidades superficiais em contatos altamente
carregados. Nos ultimos anos, avancos significativos foram obtidos nesta area. De acordo com a
divisao de Olver (2002), os efeitos das rugosidades na EHL podem ser divididos em trés categorias:

1 — Micro lubrificag¢do elastohidrodinamica (micro-EHL): existe um filme fluido continuo, mas
a pressdo e espessura de filme estdo sujeitas ao aparecimento de flutuagdes locais da rugosidade das
superficies;

2 — Lubrificag¢do mista: o filme fluido ¢ descontinuo com poucas ou muitas cristas de rugosidade
sujeitas ao contato s6lido-solido ou semi-solido;

3 — Lubrificagdo limitrofe: neste caso o fluido lubrificante, se presente em toda conjun¢ao, esta
confinado entre os vales de rugosidade em baixa pressao suportando uma porg¢do insignificante da
carga total.

As categorias supracitadas estdo representadas na Fig. (1). A transicdo da espessura de filme
completo na EHL através das categorias micro-EHL e lubrificagdo mista ¢ caracterizada pela taxa
de decréscimo da espessura de filme considerando as modificagdes dos picos de rugosidade. Esta
transicao caracteriza a presen¢a de mais de um mecanismo de lubrificacdo quando se adicionam os
efeitos da rugosidade na lubrificacdo elastohidrodinamica.



Filme completo micro-EHL Lubrificagdo mista Lubrificagdo limitrofe
Figura 1. Lubrificagdo de superficies rugosas (Olver, 2002)

Olver (2002) resume os fatores preventivos e restritivos ao desenvolvimento de filme completo
na lubrificacdo elastohidrodindmica aos seguintes aspectos: rugosidade, atrito, efeitos de ‘windage’
(fluxo de ar em torno do contato entre engrenagens) e ‘churning’ (dissipagdo de calor viscosa),
particulas de desgaste ou contaminagdo no contato, o fornecimento de lubrificante e ‘starvation’
(restri¢do ao fornecimento de lubrificante ou taxas de fluxo menores que o minimo requerido pelo
contato) e instabilidades no carregamento e na geometria. De todos os fatores eleitos por Olver, o
mais complexo, no que se refere ao controle efetivo, destaca-se o atrito e sua dindmica ligada a
rugosidade e a geracdo de calor proveniente do cisalhamento interno no fluido lubrificante e de
eventuais contatos entre as superficies (lubrificagdo mista).

3. ATRITO

Em contatos EHD com condi¢des de rolamento e deslizamento, a for¢a de atrito possui duas
componentes, uma devido ao rolamento e a outra devido ao deslizamento entre as superficies, sendo
que a parcela ligada ao deslizamento ¢ sempre muito maior que a desenvolvida por rolamento.
Caracteristicas basicas do atrito por deslizamento sdo mostradas na Fig. (2).
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Figura 2. Curvas de tracdo de uma maquina disco-disco em linha de contato EHL (Cheng, 1983)

Na Fig. (2), a regido de pequeno deslizamento, o atrito aumenta linearmente com a taxa de
deslizamento. Quando o deslizamento aumenta ainda mais, o comportamento do atrito
gradualmente se altera ingressando em uma regido ndo-linear, onde as tensdes ndo sdo governadas
pela relagdo linear constitutiva do lubrificante. Na regido de elevadas taxas de deslizamento, o atrito
decresce com o deslizamento por causa da influéncia térmica sobre as propriedades do lubrificante.
Trés parametros do lubrificante podem ser obtidos através da curva de tragdo: viscosidade aparente,
modulo elastico de cisalhamento e o limite de tensdo de cisalhamento.



O atrito ou tracdo, nos elementos de maquinas como engrenagens, rolamentos, cames e unidades
de tracao, possuem finalidades conflitantes em sua atuagdo final. Para engrenagens, menor tracao ¢
desejavel para que sua eficiéncia mecanica seja a maior possivel, entretanto o controle de tracdo ¢
necessario em rolamentos por causa das falhas ligadas ao escorregamento (‘skidding’). E elevado
coeficiente de tracdo ¢ de importancia critica para unidades CVT (‘Continuous variable
transmission’) que transmitem poténcia mecanica através do cisalhamento do fluido lubrificante.

Analisando o comportamento do cisalhamento do fluido de lubrificacdo, observa-se que o
modelo newtoniano ¢ inadequado para predizer o comportamento do atrito gerado no contato
severamente carregado, pois em tais condi¢des a forca de atrito ¢ quase uma ordem de magnitude
maior que o valor medido experimentalmente (Cheng, 1983).

Portanto, o desempenho de lubrificantes serd funcdo da sua capacidade de separar as superficies
minimizando o desgaste e, simultaneamente, ser capaz de transmitir tracao (ou atrito) adequada para
cada tipo de aplicacdo. A investiga¢do das propriedades dos lubrificantes e a avaliacdo do seu
comportamento em servico, quanto aos parametros de lubrificagdo e performance, ¢ muito
importante para o desenvolvimento de formulag¢des otimizadas.

4. BANCADA DE TESTE DISCO-DISCO

De modo a se construir um equipamento experimental que possibilitasse a investigacdo dos
parametros de lubrificagdo, foram estabelecidos trés requisitos basicos: controle da pressao méaxima
de contato de Hertz; da taxa de deslizamento; ¢ da velocidade de rolamento.

Dentre as varias alternativas de construcao analisadas, optou-se por uma atuagao direta da forca
responsavel pela maxima pressdo de contato de Hertz, minimiza¢do das deformagdes geométricas
capazes de corromper o contato de Hertz e controle das velocidades de cada disco
independentemente.

A Fig. (3) apresenta a vista superior do projeto da bancada de teste disco-disco.
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Figura 3. Desenho esquematico da bancada de teste disco-disco

Para aplicacao de forga, a bancada dispde de uma unidade hidraulica que permite o controle de
pressdo de 0 a 200 Bar, acionando um cilindro de 80 mm de didmetro, obtém-se assim cargas de até
100.000 N. Com o controle de pressao e a largura de contato entre os discos podendo variar entre 5
e 20 mm, pode-se alcancar pressdes de contato de Hertz de até 4,5 GPa. Este valor ¢



expressivamente elevado visando desenvolvimentos futuros de lubrificantes e materiais nas
condigoes EHL. Conforme apresentado na Fig. (3), o cilindro hidraulico atua nos mancais de
suporte do disco 1, que sdo montados sobre uma guia “rabo de andorinha” permitindo o movimento
de um grau de liberdade. Desta forma, o disco 1 € pressionado contra o disco 2, cujo eixo €
suportado por mancais fixos.

Para garantir um contato paralelo entre os discos, optou-se por utilizar os discos montados em
centros de eixos entre mancais. Os didmetros dos eixos sdo de 80 mm, fornecendo uma flecha de
deflexdo méaxima de 0,034 mm por eixo e angulo de flexdo méaximo de 1.84°. Com isso, obtém-se
uma linha de contato que pode ser considerada idéntica a linha de contato de Hertz.

Para se obter uma taxa de deslizamento controlada, optou-se pelo controle da rotagcdo dos discos
de modo independente, que possibilita uma investigagdo mais acurada do comportamento do
coeficiente de tracdo relativo a variacao da taxa de deslizamento. Além disso, pode-se observar
melhor a lubrificagdo EHL sob diferentes velocidades de deslizamento (ver Tab. (4)).

Tabela 4. Parametros operacionais da maquina disco-disco

Tipo de movimento | Rolamento, deslizamento e rolamento/deslizamento.

Carga (Fy) 0 a 100.000 N.
Temperatura Atualmente com monitoramento da temperatura de banho.
Tempo Sem ciclos de carga ou aquecimento/resfriamento do fluido de trabalho.
Duragdo Curva de tracdo: < 50 s; teste de desgaste: relativo a ocorréncia de falha.
. ~ Velocidades u e taxa de
Tipo llustra¢do

deslizamento/rolamento s

"
Deslizamento %ZZ.
SN

Simples u;>0;u=0;8=2;

M2
(1)

Deslizamento
Tipo de movimento | Duplo

u>0; uy<0; 2<s<ow
uy>0; w=-uy; s=xw

i

(2)

. (1)
Deslizamento

w>0; w>0; 0<s<2;
e rolamento

X

2)

¢ m

Rolamento NN u>0; w=u ; s=0;
(2)
. o Redutor Velocidade de rolamento Velocidade de deslizamento
Velocidade maxima
. Com redutor 2,83 m/s 5,66 m/s
(Disco: 135 mm)
Sem redutor 14 m/s 28 m/s*

* Para esta condi¢@o o contato ndo pode ser em linha. Os discos devem ser coroados para obter um
contato eliptico de menor exigéncia de torque.

Para obter um bom controle da taxa de deslizamento/rolamento, optou-se por usar motores AC
(5,5 kW) controlados por inversores de freqiiéncia vetorial. Poderiam ser utilizados motores de
maior poténcia, porém ha limitagdes de disponibilidade energética. A poténcia total da maquina,
incluindo a unidade hidraulica, atinge 14,7 kW.

A montagem mostrada na Fig. (3), onde se apresentam os redutores 1 e 2, ¢ adequada para
ensaios com elevada carga e¢ baixas velocidades de rolamento, até 2,83 m/s. O projeto prevé
também a retirada dos redutores e a montagem direta dos motores para baixas cargas e altas
velocidades de rolamento, até 14 m/s (ver Tab. (4)).



4.1. Grandezas Medidas

Para medir a for¢a do atuador foi adicionada uma célula de carga de até 100.000 N ao sistema de
carregamento entre o pistdo e os mancais do primeiro eixo (ver Fig. (4)). Para garantir o
alinhamento da célula de carga utilizaram-se apoios esféricos em suas extremidades. Cada eixo tem
o seu torque medido por um torquimetro de 500 N.m de capacidade. O sinal do torquimetro ¢
retirado através de escovas internas. A rotacdo dos cixos ¢ medida através de encoders, sendo o
sinal dos mesmos convertidos para sinal analdgico na escala de 0 a 10 Volts por um conversor D/A.
Os sinais dos torquimetros e da célula de carga sdo amplificados para uma escala de 0 a 10 Volts,
tornando a aquisi¢ao de dados mais precisa. Todos os sinais dos sensores sao analogicos de 0 a 10
Volts, onde os mesmos sdo registrados através de uma placa de aquisicao de 12 bits de resolugao.

Na Tab. (5), estdo listados os componentes da maquina disco-disco, onde os mesmos sao
apresentados na Fig. (3).

Tabela 5. Componentes da maquina disco-disco

Quantidade Componentes Descrigdo
02 Motor AC 5,5 kW (7,5 HP) — 4 polos
02 Inversor de freqiiéncia vetorial | 5,5 kW — 650 Hz (mdximo)
02 Redutor sem-fim coroa Reducao: 1:15
02 Encoder Incremental — 720 Pulsos por volta
02 Torquimetro 0 — 500 N.m — principio: strain gauge
01 Célula de carga 0 —100.000 N (10 Ton.) — principio: strain gauge
01 Atuador hidraulico Curso maximo de 200 mm — & 80 mm
01 Unidade hidraulica Pressdao méaxima de 250 bar — reservatorio de 60 L
01 Termoresistor Temperatura de banho — 0 a 200°C
01 Placa de aquisicao de dados NI-AT-MIO-16E-10 — 12-bits e 100 kS/s

4.2. Controle de Temperatura

A aquisicao de temperatura ¢ muito importante na EHL, principalmente quando existe interesse
na obten¢do de curvas de tragdo para as mais diversificadas situagdes que um lubrificante ¢ exigido.
Estas curvas sdo extremamente influenciadas pela geragdo e distribui¢ao de calor em toda superficie
de contato e, conseqiientemente, no fluido de trabalho. Pandey et al. (1998) apresentam uma analise
térmica acurada de tragdo em linha de contato com um eficiente método numérico de quadratura
comparando os resultados obtidos a varios trabalhos experimentais. Porém, as suposi¢cdes nas
formula¢des numéricas requerem ainda cautela no uso final e indiscriminado, pois, como no caso de
engrenagens, existem diversos fatores que acabam ndo sendo considerados para facilitar o
desempenho computacional. Tamanha ¢ a influéncia térmica sobre a solu¢do EHL que se questiona
o uso da equacdo de Reynolds ao simular solugdes térmicas na EHL (Almqvist, 2002).

Na maquina disco-disco, o sistema de lubrificacdo ¢ caracterizado pelo banho parcial da face
dos discos sem o controle de temperatura. Para obter uma melhor resposta do ponto de vista
térmico, estd sendo desenvolvido na caixa de teste um projeto de controle de temperatura de banho.

4.3. Avaliaciao de Desgaste

Diversos pesquisadores, Britton et al. (2000), Lee ef al. (1991), Kumar et al. (2001) e McCool et
al. (1987), apresentam suas analises sobre a influéncia da rugosidade na lubrificagdo e no desgaste.
Dentre as diversas qualificacdes de desgaste superficial, o ‘scuffing’ ¢ comumente encontrado em
engrenagens. Por este motivo uma das avaliagdes para qualificacio de um lubrificante de
transmissao requer aprovagao em um teste padronizado chamado método visual FZG (ASTM D
5182-97). Na Fig. (4), apresenta-se uma engrenagem testada em uma bancada FZG.



Busca-se utilizar a maquina disco-disco para responder como uma alternativa ao FZG devido a
grande diferenca de custos dos corpos de provas, discos ao invés de engrenagens. Na Fig. (5),
apresenta-se a imagem de um disco testado na maquina disco-disco apresentada neste trabalho,
severamente carregado, 25.000N, com pressao maxima de contato de Hertz de 1,65 GPa e
velocidade de deslizamento duplo de 3,3 m/s. Visualmente destaca-se a ocorréncia de ‘scuffing’ e
falhas do tipo ‘pitting’, que se caracterizam por fadiga da pista de contato.

Scuffing

Pitting

Figura 4. Engrenagem FZG padrao — Figura 5. Disco aco 4340 T&R 62 Rockell
desgaste ‘scuffing’ C — desgaste ‘scuffing’ e ‘pitting’

5. DIFERENCAS ENTRE CONTATO DE ENGRENAGENS E DISCO-DISCO

Johnson et al. (1991) apresentaram um trabalho experimental onde foram comparadas respostas
de atrito de engrenagens e discos para as mesmas condi¢des operacionais. Johnson chama a atengao
para o raio de curvatura (p), visto que mesmo com as condigdes operacionais satisfeitas, a
influéncia do raio de curvatura na espessura de filme do disco, em comparagdao com a desenvolvida
na linha primitiva da engrenagem, pode ser avaliada por:

h 0,3
disco [y disco

- 5
T ©)

engrenagem p engrenagem

Para contornar esta situacdo, se faz necessario compensar a velocidade de rolamento do disco
para suprir tal discordancia, utilizando-se a Eq. (6) sugerida por Johnson et al. (1991).

3/1
uEngrenagem :L pdisco ] (6)

u Disco

p engrenagem

Outra incompatibilidade entre a maquina de disco-disco e um engrenamento esta ligada a
auséncia de condi¢des ciclicas do contato real, onde a velocidade de deslizamento varia em
magnitude e direcdo e a carga ¢ suportada por um ou mais pares de dentes (taxa de contato).

Outro problema com forte reflexo na performance do disco comparando-se a engrenagem, esta
na sua confec¢do. Na engrenagem, o processo de fabricacdo orienta a rugosidade na direcdo
transversal ao deslizamento, enquanto que no disco, a fabricagdo ¢ circunferencial, ou seja, na
direcdo do deslizamento. Neste ultimo, o fluido lubrificante tende a migrar pelos vales de
rugosidade deixando as cristas praticamente em contato direto com a outra superficie. Johnson et al.
(1991), em seu trabalho experimental, ndo apenas notou esta dificuldade como modificou seus
corpos de prova de forma a manter o nivel e a dire¢cdo da rugosidade como em uma engrenagem.



6. TESTES INICIAIS

Foram aplicadas cargas de 85.000 N e a estrutura da maquina, bem como seus componentes, nao
apresentaram problemas nem deflexdes anormais. Testes foram realizados com cargas de 30.000N e
0s eixos mantiveram rotacdes que acarretaram taxas de deslizamento/rolamento de até 10% sem
dificuldades. A condi¢do de deslizamento duplo foi testada com velocidade de deslizamento de 3,3
m/s e carga de 25.000 N. Neste ultimo caso, a figura 5 apresenta a imagem da superficie do disco de
teste.

Foi constatado que os inversores de freqiiéncia geram ruidos de alta freqiiéncia na linha elétrica
de alimentacgdo. Este ruido atinge principalmente os sensores mais sensiveis, porém nao influencia o
valor médio do sinal. Solugdes estdo sendo buscadas para retirar ou minorar tais problemas.

Figura 6. Foto da bancada de teste disco-disco
7. CONCLUSAO

Uma bancada de teste de EHL foi projetada e construida baseando-se na geometria de discos
para investigar o comportamento de lubrificantes sob condigdes EHD com elevadas pressoes de
contato de Hertz. Esta bancada ¢ capaz de fornecer dados intrinsecos a curva de tragdo, bem como
testes de desgaste para o desenvolvimento de dleos lubrificantes relacionados com a EHL.

A bancada de teste disco-disco ¢ uma alternativa ao teste FZG, pois o custo de confeccdo de
corpos de provas ¢ muito mais barato que as engrenagens utilizadas no FZG.

A bancada pode também auxiliar no desenvolvimento de materiais e revestimentos de
componentes que estdo sujeitos as condi¢des elastohidrodinamicas.
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Abstract. This present work refers to the construction of a test bench disk against disk. This bench
was designed and built in the Federal University of Rio de Janeiro (UFRJ) in partnership with the
Center of Researches of Petrobras (CENPES). This machine intends to simulate the contact
conditions among gear teeth and study the behavior of the lubricating oils developed for gearing
through the contact among two disks of same radius, in which the width of the surface contact can
be modified in agreement with the maximum Hertz contact stress desired. In the extremity of the
actuator there is a load cell with the purpose of measuring the real force that the actuator develops
in the system. The real torque spent by each motor is checked by a torquemeter between the motor
and the disk. So, there are some simulation possibilities concerning the sliding of the disks: two
surfaces sliding contrarily with the same rotation or in different rotations and one of the surfaces
stationary and the other in movement. This bench aims to give experimental support to the
development of lubricant and materials working on elastohydrodynamic lubrication (EHD).
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