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Resumo

Shell Eco-Marathon é um concurso anual onde protoétipos desenvolvidos por varias escolas de
todo o mundo séo testados. Existem varias categorias em competicéo e todas elas visam a maior
eficiéncia possivel no que diz respeito ao consumo de energia. A nossa universidade,
Universidade da Beira Interior (UBI), tem marcado presenca assidua neste concurso onde ja saiu

premiada por diversas vezes.

A participacao neste concurso envolve toda uma preparacao que é feita ao longo do ano letivo.
O UBIcar, protoétipo da nossa universidade, é intervencionado em varios aspetos de modo a
otimizar o seu rendimento. Uma das parcelas mais importantes é o desenvolvimento e
aperfeicoamento de um motor que seja ultra eficiente, responsavel pela locomocéao do veiculo.
Neste processo de aperfeicoamento, informacdo como: poténcia, binario, rotacao e consumo
sao elementos essenciais a ter em consideracao quando toca a eleger e aperfeicoar um
impulsor. Estes dados podem ser recolhidos através de um equipamento chamado de

dinamometro, banco de ensaio ou banco de poténcia para veiculos.

Posto isto, o objetivo deste trabalho é desenvolver um equipamento capaz de fornecer todos
esses dados, oferecendo assim a possibilidade de serem avaliados varios motores e também

pequenas modificacdes introduzidas nestes.

Informacédo sobre as varias técnicas de medicdo de performance num motor de combustao
interna foi recolhida, bem como dados relativos aos motores em estudo. Tudo foi
cuidadosamente analisado para que o trabalho culminasse com o projeto de um dinamometro

adequado e totalmente direcionado para a competicao em causa.

Durante este processo surgiram alguns percalcos, o maior deles foi mesmo prever o
comportamento e influéncia das embraiagens que estes motores possuem, pois neste caso sao
do tipo automatico e tém um papel preponderante no desemprenho e rendimento destes
mesmos motores. Esta avaliacao foi importante para decidir o local do motor onde os dados

relativos a sua performance iriam ser recolhidos.

Depois de todas as hipoteses analisadas, de previsto, ainda de uma maneira aproximada, o
desempenho e influéncia das embraiagens nos motores e nos proprios testes optou-se por um

dinamometro de inércia.



Resultou entdao o projeto de um equipamento de avaliacdo de performance, totalmente
adaptado aos motores disponiveis e totalmente direcionado para a competicao onde estes se

inserem.

Palavras-chave

Banco de ensaio, banco de poténcia, binario, dinamometro, eco-marathon, embraiagens,

motores, performance, poténcia, Shell.
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Abstract

Shell Eco-Marathon is an annual competition where young engineers from around the world are
challenged to design, develop and drive energy-efficient vehicles. For these prototypes, there
are several categories taken into account where the main goal is to achieve the highest
efficiency possible in terms of energy consumption. Our university, Universidade da Beira
Interior (UBI), has shown a regular presence in this competition which resulted in several prizes

in different occasions.

Competing on a higher level requires an early preparation throughout the school year. The
prototype of our university, called UBICAR, has been modified in a myriad of aspects to optimize
its efficiency. One of the most important parameter is the development and improvement of
an engine in order to be ultra-efficient. In this process of improvement, details such as power,
torque, rotation and consumption level are essential elements to consider when selecting and
improving an impeller. This data can be collected through an equipment called dynamometer,

test beds or engine power bank.

Therefore, the purpose of this thesis is to develop a device able to provide all the data
mentioned above giving the possibility of evaluating several engines and small tweaks and

modifications on them.

All information on the various techniques to measure performance on an internal combustion
engine was collected, as well as data related to engines under study. Everything was carefully
analyzed so that the work culminated in the design of a suitable dynamometer totally directed

to the competition in cause.

During this study there were some setbacks; the main one being to predict the behavior and
influence of the clutches that these motors have, since in this case they are automatic and
have a preponderant role in the performance and efficiency of these motors. This assessment

was important to decide where the engine performance data would be collected.

After all the assumptions analyzed, even in an approximate way the performance and influence
of the clutches in the engines and the tests themselves, it was decided that the most reliable

one would be an inertial dynamometer.

This lead to a design of a performance evaluation equipment, totally adapted to the available

engines and totally directed to competition where they are used.
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1 Introducao

0 Consumo de combustiveis fosseis € uma preocupacao cada vez mais emergente por todo o
planeta devendo-se principalmente ao facto da poluicdo que o uso destes provoca, mas também

ao facto de constituirem um recurso nao renovavel e, portanto, ja terem fim previsto.

A Shell Eco-marathon é um concurso estimulante neste sentido pois € um concurso a nivel
mundial onde jovens estudantes constroem veiculos cujo objetivo principal é a eficiéncia e
passa por percorrer o maior nimero de quildbmetros com menor quantidade de combustivel

possivel.

Assim sendo, torna-se essencial para os varios participantes introduzir melhorias nos seus
prototipos. Essas melhorias passam pelas mais diversas areas. Conhecer pormenorizadamente
o funcionamento dos seus motores e introduzir algumas modificacbes, € uma das areas mais

importantes.

1.1 Enquadramento

1.1.1 Shell Eco-marathon

O primeiro passo da Shell Eco-marathon foi dado, ainda de que forma inocente, em 1939 nos
Estados Unidos, em virtude de uma aposta entre dois pesquisadores da empresa Shell Oil. O
objetivo seria percorrer o maior nimero de quilometros possivel com apenas um litro de
combustivel, nos seus proprios carros. Sem darem conta, e com uma simples aposta, estes dois
senhores tinham entao impulsionado uma grande competicao, hoje denominada Shell Eco-
marathon e disputada a nivel mundial. Esta competicdo tem evoluido ao longo dos anos e
atualmente tem diferentes classes e parametros a respeitar. Os veiculos em prova sao
separados de acordo com o tipo de fonte de energia utilizado e também com o tipo de conceito

como demostra a figura 1.1.



— Gasolina

—  Combustao Interna Gasoleo

Combustivel Liquido
(Gas Natural e Etanol)

UrbanConcet —

Carros ultra eficientes

Baterias de Litio

Prototipos

— Mobilidade Eléctrica

Células de combustivel
de hidrogenio

Figura 1.1 - Tabela de classificacdo dos veiculos [1].

Durante varios dias os veiculos sao testados em pista, com uma velocidade minima predefinida.
A eficiéncia é avaliada por engenheiros da especialidade e sdo nomeados vencedores para cada
categoria. Para além da eficiéncia, onde o recorde esta estabelecido em 3771 km/l, desde
2009, sao também atribuidos prémios a outras qualidades das equipas participantes, como

seguranca, inovacdo, design e até mesmo trabalho de equipa.
Em 2017 a competicao teve lugar em trés locais diferentes:
-Shell Eco-marathon Asia (16-19 de marco, Singapura) [2].
-Shell Eco-marathon Americas (27-29 de abril, Detroit) [2].

-Shell Eco-marathon Europe (25-28 de maio, Londres) [2].

1.1.2 UBIcar

O UBlcar é o prototipo desenvolvido pela Universidade da Beira Interior (UBI) onde participam
alunos das mais variadas areas. Este veiculo atualmente insere-se na categoria de

UrbanConcept e utiliza um motor de combustao interna cujo combustivel é gasolina.



Figura 1.2 - Foto do UBIcar em Roterdao, Holanda [3].

Este projeto tem vindo a ser desenvolvido e aperfeicoado ha ja alguns anos. A primeira
participacao foi no ano de 2000, na categoria de Prototipos. Durante a sua passagem por esta
classe foi distinguido com o prémio Fraternité Professionelle em Nogaro e com o prémio do
Design em Bruxelas. Em 2007 o UBIcar mudou de categoria e passou a participar na categoria
UrbanConcept até aos dias de hoje. Nesta classe o veiculo da UBI também ja foi distinguido,
com um terceiro lugar na prova Europeia. Este feito foi alcancado em 2015 na 30° edicao da
Shell Eco-marathon, esta prova teve lugar em Roterdao e o prodigio da UBI obteve uma marca
de 234km/Ll. [3]

1.2 Objetivos de trabalho

Trabalhos e dissertacbes anteriores permitiram inserir melhorias ao nivel térmico,
aerodinamico e mecanico. Ja foram, inclusive, desenvolvidas melhorias no proprio
funcionamento interno do motor de combustdao. Tais melhorias nunca puderam ser
quantificadas pois até entdao ndo existia um aparelho na nossa academia com capacidade para

medir o binario desenvolvido pelo motor.

O presente trabalho tem como objetivo desenvolver e projetar um banco de ensaio de maneira
a poder avaliar concretamente, nao so as melhorias introduzidas num motor, mas também o
comportamento de todos os motores que o UBlcar tem a sua disposicao, permitindo assim fazer

uma escolha mais assertiva, tendo como base dados numéricos concretos. O local escolhido
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como objetivo para efetuar medicdes sera, caso se verifique possivel e fiavel, o veio a saida do
motor, onde é engrenada a transmissdo do veiculo, nao descriminando a possibilidade de

realizar também os testes no veio da cambota ou na roda motriz do prototipo.

1.3 Estrutura de Trabalho

A presente dissertacao esta dividida em 9 capitulos. Abaixo temos uma breve descricao da

esséncia de cada um deles.

No capitulo 1, “Introducédo”, existe uma abordagem mais geral ao assunto proposto onde é feita
evidéncia ao proprio tema e também a todo o contexto onde este esta inserido. Sao

estabelecidos objetivos para a presente dissertacao.

O capitulo 2, intitulado de “Dinamoémetros, bancos de ensaio ou bancos de poténcia” aborda
toda a tematica em torno destes. Primeiramente é feita uma abordagem historica, depois sao
enumerados todos os tipos de engenhos capazes de efetuar este tipo de medicées e por fim
quais os tipos de testes existentes. E ainda feita uma distincdo entre os possiveis pontos do

motor onde podem ser feitas as recolhas de dados.

Seguidamente temos o capitulo 3, denominado “Motores em estudo - Caracteristicas e
aplicacoes” onde se faz uma breve introducao aos motores de combustao interna.
Posteriormente existe um levantamento de toda a informacao ja existente e disponibilizada
sobre os motores que sao o objeto de prova, onde essencialmente sao expostos dados como
cilindrada, poténcia maxima, torque maximo, curva Binario-RPM, curva Poténcia-RPM e suas

aplicacoes.

No capitulo 4, “Problemas Relativos a medicdo de poténcia neste tipo de motores”, é exposto
um problema associado a medicdes de poténcia e binario ao veio de transmissao do motor. Esse
problema reside principalmente na embraiagem que é precisamente o mecanismo que
transmite o movimento do veio da cambota para o veio de saida do motor. Aqui, devido ao
facto de as embraiagens utilizadas serem do tipo automatico, existe um fendmeno de
deslizamento entre pecas que resulta numa perda de poténcia essencialmente através de calor
gerado. Este assunto é aqui abordado de uma forma pratica e sao feitos calculos numa tentativa

de quantificar o periodo de tempo, ou a faixa de RPM em que isto se verifica.

O capitulo 5 chamado de “Comportamento das embraiagens” aborda cada peca constituinte da
embraiagem. Com base nas suas caracteristicas e em alguns calculos mecanicos, € feito uma
previsdao do comportamento das mesmas e da influéncia que estas tém na performance do
motor. O objetivo sera comparar o comportamento do motor com e sem embraiagem e elaborar

um grafico que mostre o binario que esta consegue transmitir ao seu veio de saida. Para além



da embraiagem também é estudado neste capitulo a influéncia de caixas redutoras para o caso

dos motores que a possuem.

No capitulo 6, “Escolha do dinamometro”, é feita a eleicdo do método de medicdo mais
vantajoso dado o ambito deste projeto. Depois de estabelecido qual o tipo de dinamémetro a
usar é feita uma analise aos seus constituintes e procede-se ao dimensionamento destes tendo

em conta as condicoes em que o projeto se insere.

O capitulo 7 da pelo nome de “Simulacdo computacional dos testes” onde tendo em conta as
caracteristicas atribuidas ao dinamémetro no capitulo anterior é feita uma simulacdo do seu
comportamento. Sao simuladas também as avaliacdes de performance que este calculara afim

de tirar algumas conclusdes quanto a fiabilidade dos testes.

Capitulo 8, “Conclusdes”, é onde é feito um balanco daquilo que se obteve nos capitulos
anteriores afim de tirar algumas ilacoes. Estas ilacoes sao relativas ao comportamento da
embraiagem e do dinamometro. Mais importante que isso, o sistema € analisado como um todo,
permitindo assim tirar também conclusdes sobre a influéncia destas embraiagens neste tipo de

teste e vice-versa.

Por fim existe o capitulo 9, denominado de “Trabalhos futuros” onde, com base no
conhecimento adquirido ao longo da realizacao desta dissertacao, sao apresentadas algumas

propostas para trabalhos que se consideram interessantes.






2 Dinamdmetros, bancos de poténcia ou bancos

de ensaio

No presente capitulo sera abordada a historia e evolucao dos dinamometros desde os primordios
até a atualidade, serao enumerados os engenhos de medicdo mais comumente utilizados nos

dias de hoje bem como as suas principais vantagens e desvantagens.

Sera também feita uma distincdo entre os tipos de testes, estes serdo classificados quanto a
dinamica do proprio teste e quanto ao local onde a medicao é efetuada. Existira também uma

leve abordagem ao processo tipico de cada teste.

2.1 Introducdo aos dinamémetros, bancos de poténcia ou bancos

de ensaio

Ao longo da historia, foram desenvolvidos motores de combustao interna com diferentes
propositos e consequentemente com as mais variadas caracteristicas. Existem desde motores
monocilindricos de baixo porte, 35 cm?, que utilizam um ciclo a 2 tempos, sdo comuns em
motosserras por exemplo, passando por motores de automoveis que podem ir desde os 900 cm?.
até 6000 cm?, distribuidos por varios cilindros com variadas disposicées (e.g., alinhados, em
V,etc), funcionando em ciclo de Otto a 4 tempos, culminando em barcos ou navios de grande
porte cujos motores podem atingir dimensdes estrondosas e massas a rondar as 10 toneladas.
Com toda esta panoplia de motores de combustdo interna, a necessidade de comparar e
quantificar o trabalho produzido por cada um deles torna-se evidente, surgindo assim os

primeiros dinamometros direcionados a esta matéria [4].

O Dinamémetro (do grego: dynamis, métron, medida) na sua forma geral é um instrumento
para medir forcas mecanicas. Existem diversos tipos de dinamometros, na sua primeira forma
estes eram utilizados para medir a forca muscular humana (dinamoémetro de Graham-
Desaguliers (1719)), contudo existem muitos outros tipos de dinamémetros, por exemplo a
simples mola de uma balanga constitui um dinamémetro, existem também dinamometros
hidraulicos, onde a forca é transmitida ao fluido sob a forma de pressao e até o chamado
dinamometro de Bekk onde o objetivo € medir a resisténcia dinamica do papel. Na area dos
veiculos motorizados, os dinamometros ou também frequentemente chamados bancos de
ensaio ou bancos de poténcia sdo utilizados essencialmente para medir o binario e poténcia
desenvolvida pelo motor propulsor de um veiculo. Geralmente esta informacao é combinada

num grafico 2D.
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Figura 2.1 -Exemplo de um grafico resultante de um banco de ensaio no caso de um motor
Subaru/Toyota FA20 [5].

A historia dos aparelhos de avaliacdo da performance em mortes de combustao interna comeca
em 1821, quando surge o primeiro banco de poténcia. O responsavel por este feito foi Gaspard
de Prony e o seu engenho ficou conhecido como o Travao de Prony. Era um equipamento
bastante simples que travava o motor através da friccdo de uma corda em torno do seu veio.
Mais tarde, em 1877, William Froude cria o primeiro dinamoémetro hidraulico, este foi
desenvolvido com o intuito de analisar motores usados em embarcacoes e passou a ser
comercializado pela sua empresa (Heenan & Froude) em 1881. Decorria 0 ano de 1931 quando
sdo inventados os chamados Eddy Cureent Dynamometers, os créditos desta invencao sao
atribuidos a Martin e Anthony Winther, sdo utilizados motores elétricos para efetuar as
medicoes pretendidas. A empresa fundada por estes dois inventores produziu dinamémetros

até ao ano de 2002.
2.2 Tipos de dinamémetros

Estas unidades de medicdo podem ser classificadas segundo os mais variados parametros. A
divisdao mais demarcada é feita entre os chamados dinamémetros de travao e os dinamometros
de inércia.
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Dinamoémetros de travao sao todos aqueles que aplicam um binario de travao, que se opde ao
que é gerado pela unidade em teste. Assim que o motor estabiliza a uma determinada rotacao
significa que existe um equilibrio entre o binario de travao e o binario produzido, portanto,
conhecendo o mecanismo de travao, é possivel determinar o binario produzido pelo motor.
Normalmente este tipo de dinamdémetros sao mais dispendiosos que os dinamdémetros de inércia

devido a sua complexidade.

Pressure
Gauge
Q “ﬂ""
Pump
- Fluid Reservoir |
e ———

Figura 2.2 - Exemplo de um dinamometro de travao usando uma bomba da agua (adaptado de [6]).

Por sua vez, os dinamémetros de inércia fornecem uma carga ao motor, que é efetivamente a
inércia que o volante possui, e que depende apenas das caracteristicas deste, sdo exemplo
disso a sua massa, forma geométrica, entre outras. Neste caso é quantificado o esforco
despendido pelo motor para acelerar o volante de inércia e assim calculado o binario que este
debita.

Figura 2.3 - Exemplo de um volante de inércia [7].



Vamos enumerar os diversos tipos de dinamometros mais comuns na atualidade e fazer a

respetiva classificacao de acordo com o tipo em que se inserem.
2.2.1 Dinamémetros Hidraulicos (travao hidraulico)

Neste campo da hidraulica praticamente todos os equipamentos seguem o mesmo principio.
Um travao hidraulico pode ser dividido em duas partes principais, o rotor, que é movido pelo
motor em teste e que consiste numa turbina acoplada a um veio, e o estator, que é composto
por uma carcaca estanque e fixa com canais posicionados num certo angulo em relacéo ao veio.
Quando o rotor é movido, o fluido dentro do estator sofre uma forca centrifuga e circula sob
uma forma toroidal dentro do estator. O objetivo €, portanto, desenvolver um binario resistente
a rotacao do eixo. De forma geral é assim que funciona um travao hidraulico, contudo existem

algumas variantes destas maquinas.
a) Maquinas de volume constante

Este € o tipo de travao hidraulico classico, desenvolvido por Froude. Neste tipo de
dinamoémetros o volume do fluido em circulacao é constante. O torque de travado aplicado faz-
se variar com a adicao ou subtracdo de pas no rotor, diminuindo ou aumentado assim nimero
de vortices toroidais formados dentro do estator e consequentemente alterando o binario

resistente ou de travao.
Vantagens: barato; muito comum; robusto.

Desvantagens: antigo; respostas lentas na variacdo de carga; dificil de controlar e automatizar.
b) Maquinas de volume variavel

Neste caso a variagao do binario de travao é feita alterando a quantidade (massa) do fluido em

circulacdo. Esta variacdo é controlada através de uma valvula a saida da bomba.

Vantagens: capacidade razoavel na variacdo de carga; controlo facil de automatizar; robusto;

tolera excesso de carga.

Desvantagens: necessita um sistema de circulacdo de agua aberto; sujeito a fenémenos como

cavitacao ou corrosao.
¢) Maquinas de volume variavel com parafuso

Aqui o funcionamento é semelhante ao descrito no ponto anterior, (b), com a excecao de neste

caso o equipamento de medicao ser acoplado diretamente ao prato da embraiagem do motor
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em teste, este tipo de equipamento é movel e permite efetuar testes sem retirar o motor do

chassis.
Vantagens: barato; simples; capacidade para lidar com poténcias até 1000 kW.

Desvantagens: pouca precisao; nao suporta baixas velocidades.
d) Dinamémetros de disco

Este tipo nunca foi muito utilizado. Aqui a disposicao interna do aparelho é diferente; tanto o
estator como o rotor possuem discos planos que rodam entre si, com tolerancias bastante
reduzidas, de onde resultam forcas tangenciais que absorvem a poténcia gerada pelo motor.
Para além da variacdo da massa de fluido processado, a variacdo do binario de travdao pode
fazer-se também aumentando ou diminuindo a distancia entre os proprios discos da maquina.
Existe uma outra variacao deste género onde ambas as placas, do estator e do rotor, estdo

perfuradas, aumentando assim o binario de travao e otimizando o tamanho do instrumento.

Este dinamometro apenas tem utilizacdo para altas velocidades e como tal a sua principal

aplicacado é em turbinas de gas.
Vantagens: adequado para altas velocidades

Desvantagens: desadequado para baixas velocidades.
2.2.2 Dinamémetros Hidrostaticos

Tal como os anteriores, este mecanismo nao teve grande sucesso, consiste numa combinacao
de uma bomba de deslocamento positivo, com fluxo constante e outra com fluxo variavel. A

bomba de deslocamento positivo com fluxo constante, constitui o dinamometro.
Vantagens: capacidade de girar nos dois sentidos; funcionar como gerador ou como motor.

Desvantagens: Aplicacdes especificas; complexo; barulhento; caro; perigoso pois trabalha com

altas pressoes.
2.2.3 Dinamo6metros Elétricos (travao elétrico)

Neste campo todos os aparelhos de medicdo absorvem a poténcia transformando-a em corrente
elétrica, ou seja, funcionando como gerador, esta corrente circula num circuito associado a
maquina. Neste género de equipamentos alguma energia é dissipada sob a forma de calor e é

necessario um sistema de refrigeracao, que normalmente é feito por ar em circulacdo forcada
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embora também existam casos onde seja utilizada agua. Sao utilizados em geral, para ensaios

de maior precisao.

a) Dinamémetros de corrente continua (C.C.)

Este instrumento contém um motor de corrente continua (C.C.) controlado por meio de um

tiristor.

Vantagens: tecnologia bastante desenvolvida; robustos; gira nos dois sentidos e pode funcionar

como motor ou gerador.

Desvantagens: alta inércia; perigo de incéndio; exige manutencao; vibracoes.
b) Dinamémetros de corrente alternada (C.A.) ou assincronos

Aqui a absorcao da poténcia desenvolvida é feita por meio de um motor Assincrono com rotor

em gaiola de esquilo. Sao controlados por meio de um transistor bipolar (IGBT)

Vantagens: baixa inercia quando comparados com os motores C.C.; giram nos dois sentidos e

pode funcionar como motor ou gerador.

Desvantagens: caros.
c) Dinamémetros sincronos de imanes permanentes

Este é a evolucao mais recente nesta area, o uso deste tipo de motores elétricos, com baixa
inércia rotacional e com o mesmo sistema de controlo dos dinamdmetros assincronos, permite

testes muito mais dindmicos com taxas de aceleracao na ordem das 160 000 RPM/s.
Vantagens: baixa inércia; tamanho reduzido; comportamento dinamico.

Desvantagens: caros.
d) Dinamémetros por correntes de Foucault

Este é o sistema utilizado em bancos de poténcia mais modernos. Aqui é usado o principio da
inducao eletromagnética para desenvolver um binario resistente e dissipar poténcia. Um disco
de aco ou ferro fundido roda com uma tolerancia muito pequena entre placas de aco
refrigeradas por agua. Um campo magnético paralelo ao eixo da maquina é gerado por duas

bobinas e o movimento do rotor origina mudancas na distribuicido do fluxo magnético.
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Consequentemente, sao originadas correntes de Foucault circulares e a dissipacao da energia
é feita sob a forma de perdas elétricas resistivas. A poténcia aplicada é controlada variando a
corrente fornecida as bobinas, devido a isso sdo possiveis mudancas rapidas de carga. Durante
todo o processo é gerado calor no rotor; devido a isto este é geralmente refrigerado por agua.
Existem duas variantes deste equipamento, a diferenca reside no rotor que pode ter a forma

de disco ou a forma de tambor.
Vantagens: baixa inercia; de facil automatizacado; simples mecanicamente.

Desvantagens: vulneravel a falhas de refrigeracao; ao contrario dos outros dinamometros

baseados em motores elétricos, este nao pode funcionar como motor.
2.2.4 Dinamometro de Friccao (travdao mecanico)

Este tipo de maquinas sdo bastante simples, consistem no ato de travar discos circulares através
do incremento de friccdao, como ¢é feito, por exemplo, nos travoes dos carros de hoje. Aqui
existe um problema inerente a friccdo que é a formacao de calor. Normalmente os discos sao
refrigerados através de agua. Este tipo de mecanismo é geralmente utilizado para baixas

velocidades.
Vantagens: Aplicacao especial em torques elevados a baixas velocidades

Desvantagens: intervalo de velocidades de operacao limitado.
2.2.5 Dinamémetros pneumaticos (travao pneumatico)

0 exemplo mais conhecido deste dispositivo é a ventoinha de travao de Walker, que entrou
completamente em desuso. Consiste na disposicao radial de pas, que deslocam ar e criam carga
a unidade em teste. A quantidade de carga imposta pode variar por meio do uso de
engrenagens, mudando a geometria/orientacdo das pas do rotor ou a quantidade de ar
deslocado. Devido a baixa viscosidade do ar, este dinamémetro é bastante limitado nas suas

aplicacoes.

Vantagens: barato; simples

Desvantagens: barulhento; controlo pouco preciso.
2.2.6 Volante de inércia

Consiste num volante de massa e geometria conhecida acoplado a um sistema de aquisicao de

dados. O sistema de aquisicao de dados irda medir o periodo de cada volta da massa de inércia
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e calcular o binario necessario para tal aceleracao de rotacao atingida. A variacao de carga ao

motor é feita apenas variando a massa ou geometria do volante de inércia.
Vantagens: baratos; simulam condicoes reais de aceleracao; Simples; Preciso.

Desvantagens: ndo permite estudar regimes especificos.
2.3 Tipos de Testes

Ha dois grandes campos na distincao entre testes. Existe uma distincdo que reside na prépria
dinamica do teste e existe ainda outra distincdo que é feita tendo em conta o local onde a

performance do motor é medida.

Quanto a dinamica existem os testes do tipo “Steady state test”, do tipo “Sweep test” e ainda
o “Transient test”. Sobre o local do veiculo onde é recolhida a informacao, temos testes ao
veio de transmissao, testes ao veio da cambota do motor e testes feitos nas rodas de tracao do

proprio veiculo.

Comecando pela dinamica do teste temos:
2.3.1 Steady state test

Os testes em “steady state”, traduzindo, em regime estacionario, estao diretamente associados
aos mecanismos de medicdo que travam o motor, sdo exemplo disso as bombas de agua, travoes
elétricos, etc. Este tipo de testes é ideal para observar o comportamento do motor em regimes
especificos. E o caso de geradores, por exemplo, onde a velocidade de rotacdo em operacéo é

constante.
Descricao do ensaio:

O motor é sujeito a uma carga, que é conhecida, e que é desenvolvida pelo mecanismo medidor.
Quando os binarios produzidos, pelo engenho medido e pelo engenho medidor, se igualam,
ambos estacionam numa rotacao especifica, assim que isto acontece sao recolhidos dados que
mais tarde sao utilizados para calcular valores de binario e poténcia desenvolvidos nessa mesma
rotacdo. Varios binarios de travao sao aplicados e € recolhido um conjunto de dados para varios
valores de velocidade de rotacdo, até que se ache suficientes para elaborar o grafico relativo
a performance do motor. De notar que, se o universo de dados recolhido nao for

suficientemente grande, pode existir algum erro na avaliacao final.
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2.3.2 Sweep test

Os “sweep tests”, ou testes de velocidade variavel podem também ser utilizados em alguns
dinamometros de travdao, mas geralmente estdo associados aos dinamometros que usam
volantes de inércia. E frequentemente utilizado para motores de automéveis e maritimos.
Normalmente sao realizados em plena carga, ou seja, com o acelerador a fundo. Este tipo de
ensaios, em plena carga, tem como objetivo determinar a poténcia maxima do motor em cada

rotacao
Descricao do ensaio:

Neste caso motor é submetido a uma carga conhecida, que s6 depende da configuracao do
proprio volante, e é acelerado ao maximo, este ira assim fazer com que o volante gire
“varrendo” toda a gama de rotacao do motor. Este tipo de teste é mais preciso que os anteriores

pois sao feitas medicdes contantes, ao longo de toda a gama de rotacao.
2.3.3 Transient Test

Os aparelhos de medicao vulgarmente utilizados neste caso sdo motores elétricos AC/DC. Este
tipo de testes ndo esta tao ligado a avaliacdo da performance de um motor, mas sim a questdes

de reducao de emissoes e homologacoes.
Descricao do ensaio:

Este € o tipo de testes mais dinamico, o motor € sujeito a aceleracdes/desaceleracdes bastante

bruscas e é recolhida informacao para esses mesmos periodos apenas.
Quanto ao local da recolha de dados temos:
2.3.4 Testes ao veio da cambota

Sao testes algo especificos. Os dados sobre a performance do motor sao recolhidos diretamente
ao veio da cambota e alguns componentes integrantes do motor sao descartados, tais como
embraiagens, possiveis transmissoes internas, etc. Este tipo de teste é normalmente utlizado
quando a preocupacao reside na propria estequiometria da combustao ou no funcionamento de

pecas essenciais para o funcionamento deste.
2.3.5 Teste ao veio de transmissao

Neste caso o equipamento de medicao € diretamente acoplado ao veio principal da transmissao

do veiculo podendo assim avaliar-se o desempenho de todas as pecas que compdem nao sé o
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motor, mas também os seus 6rgdos periféricos como por exemplo embraiagens, caixas de

velocidades, etc.

2.3.6 Teste aroda

Aqui as medicdes sdo executadas na propria roda ou rodas motrizes do veiculo, € possivel avaliar
outro tipo de situacoes tais como perdas nas transmissoes, atiro em rolamentos externos ao

motor, etc.

Quando se projeta um equipamento capaz de suportar este tipo de testes € necessario ter em
atencao outro tipo de caracteristicas, tais como as proprias dimensdes do veiculo, nimero de

rodas motrizes, etc.
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3 Motores em estudo - caracteristicas e

aplicacdes

Antes de eleger qualquer um dos métodos de medicao é importante também conhecer os
motores alvo de analise e as suas caracteristicas, optando assim pelo método mais adequado e

evitando também sobre ou sob dimensionamentos dos equipamentos.

Os motores, em geral, podem ser classificados segundo varios parametros, por exemplo,
segundo o seu tipo de movimento, o combustivel utilizado, a forma como se realiza a combustao

ou o ciclo termodinamico, etc.

0y | Motores de Combustdo | )
Motores de Combustdo Motores de Combustao
Interna Externa

L

Tipo Rotativo

Tipo Alternativo ex. turbina de gés
‘ Ignicdo por faisca ‘ ‘ lgnigdo por compressdo ‘
| |
v !
| Motores a Gasolina | ‘ Motores a Gas ‘ ‘ Motores a Gasoleo ‘

— —

‘ 2 Tempos ‘ ‘ 4 Tempos ‘

Figura 3.1 - Classificacdo de motores de combustéo

As préprias pecas internas de um motor também podem ser classificadas. A sua classificacao é
essencialmente feita através da presenca ou ndao de movimento, existem pecas fixas e pecas
moveis, ou seja, existem pecas que, aquando do funcionamento do motor, estao fixas e outras

que se encontram em movimento.
Principais pecas fixas: Bloco; carter; cabeca do motor.

Principais pecas moveis: Cambota; pistdo; Biela; Arvore de comando de valvulas.
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D pistio

0 eiela

0 cambota

O Ligacio entre a Bielae a
Cambuota

Figura 3.2 - Esquema representativo de um motor de combustao interna [8].

Neste caso, os motores que eventualmente poderao equipar o UBICAR, sao motores da marca
Honda, tém como referéncias GX35, GX120 e GX160. Sao motores de explosdo interna, ignicao
por faisca, a gasolina, que funcionam sob um ciclo de Otto a 4 tempos (i.e., admissao,
compressao, expansao e escape). Tém como principio de funcionamento o movimento de um
embolo (pistdo) no interior do cilindro, que transmite através da biela um movimento circular
a cambota. Este movimento circular pode ser transmitido ou a caixa de velocidades ou

diretamente ao veio da transmissao, através de uma embraiagem.
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Figura 3.3 - Funcionamento tipico de um motor de explosao a 4 tempos [8].



3.1 Honda GX35

E um motor com 35.8 cm3, refrigerado a ar e tem uma poténcia maxima de 1.0 kW as 7000 RPM.

0 binario apresenta um valor maximo de 1.6 Nm as 5500 RPM, possui uma razao de compressao

de 8.0:1 e um peso, em seco, de 3.3 kg.

Este motor tem aplicacbes comuns em equipamentos de jardim, equipamentos de construcao

de pequeno porte, bombas de agua, geradores etc.

Engine Type

Bore x Stroke
Displacement

Net Power Output*
Net Torque

PTO Shaft Rotation

Compression Ratio
Carburetor
Ignition System
Starting System
Lubrication System

Governor System

Air cleaner
0Oil Capacity
Fuel

Fuel Tank Capacity

Dry Weight

Air-cooled 4-stroke OHC
39mmx30 mm

35.8cm3

1.3 HP (1.0 kW) @ 7,000 rpm
1.2 1b-ft (1.6 Nm) @ 5,500 rpm

Counterclockwise (from PTO shaft
side)

8.0:1

Diaphragm-type (overflow return)
Transistorized magneto

Recoil

Crankcase pressure-driven

NA

Semi-dry

3.4 US oz (100cc)

Unleaded 86 octane or higher
0.67 U.S. qt (.63 liter)

7.61b (3.3 kg)

Figura 3.4 - Dados fornecidos pela Honda sobre o motor GX35 (adaptado de [9]).

3.2 Honda GX120

Neste caso o motor tem 118 cm?, um ciclo a 4 tempos, e é refrigerado a ar. No que toca a sua

performance atinge a sua poténcia maxima as 3600 RPM com 2.6 kW de poténcia. O binario

maximo é de 7.3 Nm e é atingido um pouco antes, nas 2500 RPM.

Este motor tem aplicacdbes comuns em motocultivadores, geradores, equipamentos de

construcao, e também em bombas de agua.
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HONDAMA

/

Engine Type

Bore x Stroke
Displacement
Compression Ratio

Net Power (KW/rpm)*
Net Torque*

PTO Shaft Rotation
Ignition System

Starting System
Carburetor

Lubrication System
Governor System

Air Cleaner

0il Capacity

Fuel Tank Capacity (liter)
Evaporative Emissions
Exhaust Emissions
Dimensions (L x W x H) Q-Shaft
Dry Weight

Air-cooled, 4-Stroke, OHV, single cylinder
24" x 1.7" (60 x 42 mm)
7.2 cuiin (118 cm3)

85:1

3.5 hp (2.6 kW) at 3,600 rpm

54 Ibs ft (7.3 Nm) at 2,500 rpm
Counterclockwise (from PTO shaft side)
Transistor Magneto

Recoil Starter

Butterfly

Splash

Mechanical

Dual Element

0.59 US qt (0.56 L)

21USqt(200)

Low permeation hose and purge joint provided
Certified for use in all 50 states

11.7" (297 mm) x 13.6" (346 mm) x 13.0" (329 mm)
29 Ibs (13.0 kg)

Figura 3.5 - Caracteristicas referentes ao motor Honda GX120 (adaptado de [10]).

3.3 Honda GX160

E o maior motor a disposicdo deste projeto, com 163 cm3, funciona segundo um ciclo de 4

tempos e é refrigerado a ar também. E obvio que os valores de poténcia e binario serdo mais

elevados, aqui registam-se valores maximos de 3.6kW e 10.3 Nm as 3600 RPM e 2500 RPM

respetivamente.

As aplicacbes deste sdao semelhantes as dos restantes; podemos ver este motor em

motocultivadores, equipamento industrial, bombas de agua, geradores, etc.

LR

Engine Type

Bore x Stroke
Displacement
Compression Ratio
Net Power (kW/rpm)*
Net Torque*

PT0 Shaft Rotation
Ignition System
Starting System
Carburetor
Lubrication System
Governor System

Air Cleaner

0il Capacity

Fuel Tank Capacity (liter)
Evaporative Emissions
Exhaust Emissions

Air-cooled, 4-Stroke, OHV, single cylinder
2.1" x 1.8" (68 x 45 mm)

99 cuin (163 cm3)

90:1

4.8 hp (3.6 kW) at 3,600 rpm

7.6 Ibs ft (10.3 Nm) at 2,500 rpm
Counterclockwise (from PTO shaft side)
Transistor Magneto

Recoil & Electric Starter

Butterfly

Splash

Mechanical

Dual Element

061USqt(0.581)

33USqt @310

Low permeation hose and purge joint provided
Certified for use in all 50 states

Dimensions (L x Wx H) Q-Shaft 12.2* (312 mm) x 14.3" (362 mm) x 13.6" (346 mm)

Dry Weight

33 Ibs (15.1 kg)

Figura 3.6 - Caracteristicas do motor Honda GX160 (adaptado de [11]).
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4 Problemas relativos a medicao de poténcia
neste tipo de motores - Embraiagens

automaticas

Relembrando que, numa primeira instancia, os testes que se pretendem efetuar sao relativos a
poténcia debitada no veio da transmissdo, e que, entre este e o veio da cambota existe,
precisamente uma embraiagem, ha necessidade de estudar a influéncia desta na performance

do motor e nos proprios testes.

Este mecanismo, chamado de embraiagem, tem como principal funcao fazer o acoplamento ou
desacoplamento entre dois elementos, sejam eles quais forem, tal como mostra a figura

seguinte.

Elemento A Embraiagem Elemento B

Figura 4.1 - Funcao de uma embraiagem.

Nos casos em estudo, a embraiagem serve de ponte entre o veio da cambota e o veio da
transmissdao, como veremos adiante. Tem a funcdo especifica de assegurar que se efetue o
arranque e que se mantenha o ralenti sem que o motor esteja sob qualquer tipo de carga, ou
seja, esta permanece desacoplada nestes periodos fazendo com que o motor gire livremente
nao havendo ligacao entre o veio da transmissao e o veio da cambota. Noutros casos este
desacoplamento/acoplamento da embraiagem podera servir também para fazer a mudanca de
relacdo na caixa de velocidades, isto quando o motor a possui, 0 que ndo é o caso. Existem
ainda casos em que embraiagens sao utilizadas como dispositivos de seguranca, sendo exemplo

disso os berbequins mais modernos.

Consoante a funcao e as caracteristicas necessarias, existem inumeros tipos de embraiagens
que podem ser utilizadas, desde embraiagens baseadas em friccdo, embraiagens hidraulicas,
embraiagens centrifugas, semi-centrifugas, e até eletromagnéticas. No esquema abaixo é feita

uma distincao entre os varios tipos.
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Tipos de
Embraiagens

Embraiagens Embraiagens Embraiagens Embraiagens
Pneumaticas Eletromagnéticas Mecanicas Hidraulicas

é_'//’\w;;iagens de

| Embraiagens de Friccdo |

contacto positivo

Embraiagens de Embraiagens Embraiagens de Embraiagem Embraiagem em
Prato ou de Disco Centrifugas Cone Dentada Mandibula

‘ Prato/disco unico ‘ l l
Disco Mandibulas /

Figura 4.2 - Classificacao dos diversos tipos de embraiagens.

Nos motores em causa as embraiagens sao de friccao. Sao as mais utilizadas neste tipo de
motores. O principal problema que se pde aqui é o facto destas embraiagens nao serem do tipo
On/Off, ou seja, existe um fenomeno de engrenagem/desengrenagem que é gradual e apenas
depende da velocidade de rotacdo do proprio motor. Durante este fenomeno de
engrenagem/desengrenagem, existe um periodo em que se verifica um escorregamento entre
os componentes deste instrumento, pois o atrito ainda nao é suficiente para um acoplamento
perfeito e, portanto, existe uma parcela de poténcia é perdida principalmente sob a forma de

calor.

Vamos entao neste capitulo abordar a forma como atuam as embraiagens nos motores em
estudo de maneira a que se possa prever a gama de rotacao em que existe este escorregamento,
concluindo se a poténcia perdida neste fendomeno é significativa e prever como irao ser afetadas

as leituras do dinamémetro a projetar.
4.1 Embraiagem Honda GX35

Este motor esta provido de uma embraiagem de friccdo, centrifuga, como o préoprio nome indica
a forca centrifuga é a chave para que exista o acoplamento. Este processo de engrenagem é
automatico e gradual, portanto, ndo depende de nenhuma acéo direta por parte do utilizador,

apenas da velocidade de rotacao do motor como foi dito anteriormente.
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Os seus componentes sao 0s seguintes:

~

Copo

ffrreee

Mola

|

AN
(|

Maxilas / Calgos

Figura 4.3 - Conjunto de embraiagem centrifuga pertencente ao motor Honda GX35.

As principais partes deste tipo de embraiagem é o copo, que é a parte mais exterior e que esta
diretamente ligado ao veio da transmissao, os cal¢os ou maxilas, que sao os membros que irao
friccionar o copo e que estdo ligados ao movimento da cambota e por fim a mola que é
responsavel por unir os calcos e manté-los afastados do copo quando a rotacao € baixa. Com o
amento de rotacao aumenta também a forca centrifuga a atuar sobre os calcos o que faz com
que estes consigam vencer a forca da mola e se encostem ao copo provocando assim atrito
entre calcos e copo. Para um certo intervalo de velocidade de rotacdo do motor, a forca
centrifuga a atuar sobre as maxilas ainda é relativamente baixa pelo que a forca de atrito
resultante é baixa também o que faz com que os calcos girem a uma velocidade superior a do
copo, provocando entdao, o denominado escorregamento. A determinada rotacao, esta forca
centrifuga aumenta de tal forma que cria atrito suficiente para que o fenémeno de
escorregamento seja extinguido. A partir deste momento e até a rotacdo maxima do motor,
estes giram com a mesma velocidade, sendo que agora perdas inerentes ao escorregamento sao
nulas e praticamente todo do binario produzido pelo motor seja entregue no veio da

transmissao.

Vamos abordar com mais especificidade os varios componentes desta embraiagem.
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4.

Como visto sao estas as pecas que vao estar sujeitas a forca centrifuga resultante da rotacéao,
como tal, sdo elas também que vao exercer friccdo no copo da embraiagem e assim transmitir
0 movimento a este. Sdo pecas em que o seu corpo é feito de uma liga aluminio, e possuem

uma pequena camada na extremidade de material de atrito, este material é usado para otimizar

1.1 Calgos ou maxilas

o atrito entre pecas.

Figura 4.4 - A esquerda: foto real das maxilas de embraiagem; a direita: modelo computacional

elaborado através de um scanner 3D.

Depois de uma analise cuidada desta peca surge a seguinte tabela de caracteristicas:

Tabela 4-1 - Caracteristicas referentes aos calcos de embraiagem.

Especificacdo medida
Espessura da camada de atrito 2 mm
Coeficiente de Atrito 0.35-0.41 [12]

Largura 14.35 mm

Massa p/ calco 41.4¢g
Distancia entre eixo de rotagdo e centro 25.91 mm

de massa

Distancia entre eixos de rotacao 52 mm

Distancia entre furos da mola 54 mm
Raio entre camadas de atrito 75.5 mm

Numero de calcos 2
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4.1.2 Copo

O copo é a peca onde as maxilas encostam e provocam atrito. Como constatado, esta peca esta
diretamente ligada ao veio da transmissao e como tal é parte responsavel pela rotacdo que

efetivamente é observada neste local.

Figura 4.5 -Vista lateral e superior do copo de embraiagem.

Esta peca tem as seguintes caracteristicas:

Tabela 4-2 - Tabela de caracteristicas referente ao copo de embraiagem do motor Honda GX35.

Especificacao Medida
Diametro interior 78 mm
Espessura da parede 2 mm

4.1.3 Mola

A mola tem um papel bastante importante no desempenho deste tipo de embraiagens; é ela
guem estabelece, devido as suas caracteristicas, a rotacdo para a qual comeca a existir
contacto entre as maxilas e o copo. E uma mola helicoidal, de tracao, com pontas em gancho

e extremidade alongada.
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Figura 4.6 - Mola de embraiagem do motor Honda GX35.

Esta mola tem as seguintes caracteristicas:

Tabela 4-3 - Especificacdes da mola

Caracteristica Medida
Didmetro exterior 11 mm
Didmetro do fio 2 mm
Espiras no corpo 12
Comprimento Livre 48.7 mm

4.2 Embraiagem GX120/160

No caso destes dois motores, eles partilham o mesmo mecanismo de embraiagem e este é mais
complexo do que o anterior. Aqui temos uma combinacao entre uma embraiagem de friccao

multidiscos comum e um mecanismo de atuagao centrifugo.
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Veio de saida da caixa
redutora

Figura 4.7 - Vista explodida da caixa redutora com embraiagem dos motores Honda GX120/160
(adaptado de [12]).

Como é possivel ver na imagem temos o mecanismo centrifugo, responsavel por exercer pressao
no conjunto de discos, que por sua vez, quando devidamente pressionado, transmite movimento
ao cesto de embraiagem, e consequentemente ao veio de saida da caixa redutora, que neste
caso sera o veio da transmissdo. Ambos estao ligados através de uma corrente simples. Através
de uma consulta ao manual de servico do motor, pode-se saber também que a razido de
transmissdo da caixa é de 2:1. A semelhanca do caso anterior esta embraiagem também é
automatica e o acoplamento ou desacoplamento apenas depende da velocidade de rotagao do
préprio motor. A medida que a velocidade de rotacdo do motor aumenta, aumenta também a
forca centrifuga e, por conseguinte, a pressdo exercida junto do conjunto discos. A presenca e
aumento de pressao junto dos discos faz com que estes experimentem varios estagios. Veremos
mais adiante quais sao e a que se devem. Observemos entao, mais pormenorizadamente, cada

constituinte deste mecanismo de embraiagem.
4.2.1 Mecanismo centrifugo

Como acima descrito este mecanismo aproveita a forca centrifuga proveniente da rotacdo do

motor e transforma-a num movimento linear de pressao contra o conjunto de discos.

0 mecanismo é composto essencialmente pela sua carcaca, por um conjunto de 4 molas, 48

pesos divididos em 4 conjuntos e um prato de pressao.
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Prato

Molas

Pesos

Carcaga

Figura 4.8 -Imagem do mecanismo centrifugo.

Figura 4.9 - Vista do mecanismo centrifugo noutra perspetiva.

O funcionamento deste conjunto é bastante simples: os pesos sdo vitimas de uma forca
centrifuga que é transformada, devido a sua configuracdo numa forca contra o prato. O prato
por sua vez esta fixado a carcaca por intermédio de umas molas, portanto, quando sobre o

prato for exercida uma forca, proveniente dos pesos, que seja capaz de contrair as molas, este
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iniciara um movimento em direcao ao conjunto de discos, até que a certo ponto exercera uma

pressao sobre o conjunto de discos.

Mola ‘ ‘ Perno do prato

— ‘ Pesos ‘

AA

e
lvvvv"'\

«— ‘ Prato ‘

‘ Conjunto de discos ‘

Figura 4.10 - Imagem representativa do conjunto centrifugo para uma pressao nula nos discos.

Mola Perno do prato

|
-— Pesos
— | Prato |

— | Conjunto de discos |

Figura 4.11 - Imagem representativa do momento em que o prato exerce pressao sobre os discos.

Como é possivel observar na figura 4.10 e 4.11, para que o prato se movimente em direcao ao
conjunto de discos sera necessario que os pesos exercam uma forca sobre este capaz de
deformar as molas. Apenas existe movimento do prato se houver deformacao do conjunto das

molas.

Seguidamente serdao analisados os componentes deste mecanismo centrifugo mais

pormenorizadamente.
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a) Carcaca

Esta quase que pode ser chamada a “peca mae” de todo este mecanismo, é nela que se vao
fixar todos os outros componentes. Como podemos observar na figura 4.12 temos 4 ranhuras
para acolher os 4 conjuntos de pesos que vao ser fixados por intermédio de um freio que encaixa
na cavidade existente na parte inferior desta peca. Pode-se também verificar a existéncia de
5 furos: o furo central serad para a fixacdo da carcaca ao veio da cambota enquanto que os

outros 4 servirao para fixar o prato e respetivas molas.

Figura 4.12 - A esquerda: vista exterior da carcaca; A direita: vista interior da carcaca.

Tabela 4.4 - Caracteristicas da carcaca do mecanismo.

Especificacao Medida

Raio do encaixe para o freio 41.35 mm

b) Molas

Novamente as molas desempenham um papel importante pois sdo elas que mantém o prato
junto a carcaca para baixas rotacdes e sao elas também umas das pecas que delimita a rotacao
a partir da qual o prato se comeca a deslocar em direcao ao conjunto de discos e se encosta a

estes. Sao molas helicoidais, de compressao, com extremidades esmeriladas e em esquadria.
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Figura 4.13 - Molas pertencentes ao mecanismo centrifugo.

As molas que observamos na figura acima tém as seguintes caracteristicas:

Tabela 4.5 - Medidas relativas as molas do mecanismo.

Especificacdo Medida
Didmetro médio 8.1 mm
Didmetro do fio 1.40 mm

Comprimento livre 17 mm
Numero de espiras no corpo 8

c) Pesos

Os pesos sdo outra das pecas preponderantes no funcionamento deste mecanismo: € sobre eles
que vai atuar a forca centrifuga que por sua vez resultara numa forca contra o prato. Estes
mantém-se unidos a carcaca através de um freio e estao divididos em 4 conjuntos de 12 pesos

cada um.
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Figura 4.14 - Conjunto pesos e respetivo freio de fixacao.

Figura 4.15 - Exemplo de um dos pesos do conjunto.



Tabela 4.6 - Caracteristicas dos pesos.

Especificacao Medida
Massa de cada peso 4.15¢g
Espessura de capa peso 2 mm
Distancia do centro de rotacao ao centro 6.42mm
de massa

d) Parto de embraiagem

O prato esta acoplado a carcaca devido a forca das molas como anteriormente visto. E nesta
peca que 0s pesos vao exercer pressao afastando-a da caraca e empurrando-a contra os
restantes discos. O prato possui 4 pernos que passam através de furos especificos localizados

na carcaca também. E nestes quatro pernos, que as molas encaixam.

Figura 4.16 -Prato de embraiagem.
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Observemos algumas especificacdes desta peca:

Tabela 4.7 - Medidas relativas ao prato de embraiagem.

Especificacao Medida
Espessura 4 mm
Raio interior 81.8 mm
Raio exterior 106.35 mm

4.2.2 Discos de embraiagem

Este sdo os componentes que mais no cerne da questdo, é neles que realmente existe a
engrenagem/desengrenagem da embraiagem e consequentemente a transmissao de movimento
ou nado. Sao também estes que sofrem o fendmeno de escorregamento durante este processo
de transicao. No total sao 4 os discos pertencentes a este conjunto, 2 deles sao chamados discos
de friccao ou de entrada e outros dois discos de saida. A disposicao deles em funcionamento é
semelhante a da figura abaixo: ficam intercalados entre si e nunca dois discos do mesmo tipo

juntos.

Figura 4.17 - Conjunto de discos de embraiagem

Como se observa na figura 4.17, as diferencas entre os tipos de discos de embraiagem sao

obvias; os chamados discos de friccao ou de entrada sdo aqueles que possuem uma forma
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dentada na sua extremidade interior. Esta configuracao permite receber o movimento
proveniente da cambota. Os outros dois discos apresentam saliéncias na sua extremidade
exterior; estas permitem que encaixem no cesto de embraiagem e por isso sejam entao
denominados discos de saida uma vez que o cesto esta ligado diretamente ao veio de saida da

caixa redutora.

Figura 4.17 - A esquerda um disco de friccdo ou de entrada e a direita um disco de saida.

Como é possivel observar na imagem os discos de friccdo ou de entrada para além das suas
estrias na extremidade interior, ainda sao revestidos, em ambos os lados, por material de

friccao que eleva o coeficiente de atrito entre pecas.

0 fendomeno de escorregamento existe quando a pressdo exercida pelo prato ainda nado é
suficientemente elevada para um acoplamento perfeito. Embora ja exista a transmissao de
algum esforco dos discos de entrada aos discos de saida, os de entrada ainda giram com uma
velocidade superior. A dada altura a pressao exercida pelo prato aumenta de tal ordem que se
fara sentir um atrito maior entre discos, resultando assim em que todo o movimento

proveniente do motor seja transportado para o veio de saida da embraiagem.
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Vejamos algumas das caracteristicas dos discos de entrada:

Tabela 4-8 -Caracteristicas dos discos de entrada.

Especificacao Medida
Espessura 4 mm
Didmetro interior 81.8 mm
Didametro Exterior 106.35 mm
Largura da camada de atrito 14 mm
Coeficiente de atrito 0.15

E agora dos disco de saida:

Tabela 4-9 - Caracteristicas dos discos de saida.

Especificacdo Medida
Espessura 3 mm
Diametro exterior s/ saliéncias 111.54 mm
Didmetro Exterior c/ saliéncias 118.8 mm
Numero de saliéncias 8
Raio interior 53 mm
Material Aco

4.2.3 Cesto de embraiagem

Nesta seccdo temos em alvo de analise o cesto de embraiagem. Esta peca ndao é mais que um
dos intermediarios entre os discos de saida e o veio da transmissao, que neste caso sera o veio
de saida da caixa redutora. Na sua configuragao tem umas ranhuras com dimensdes especificas.
E nestas ranhuras que encaixam as saliéncias dos discos de saida. Na sua parte posterior tem o
veio de saida fixado a uma roda dentada que é onde o movimento sera transmitido, por

intermédio de uma corrente, até ao veio de saida da caixa redutora.
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Figura 4.18 -Fotografia do cesto de embraiagem.

Vejamos algumas das medidas desta peca:

Tabela 4-10- Medidas relativas ao cesto de embraiagem

Especificacao Medida
Espessura 4mm
Diametro exterior 118.8 mm
Numero de ranhuras 8

37



38



5 Comportamento das embraiagens

5.1 Calculos referentes a embraiagem do motor Honda GX120

O primeiro passo para o estudo do comportamento da embraiagem que equipa este motor
passou pela construcdo de uma funcdo que representasse, de forma aproximada e fiavel, a
curva binario-RPM do mesmo. A construcao desta funcao foi baseada em dados fornecidos pelo
fabricante onde é possivel observar valores de binario medidos no veio da cambota. A
ferramenta utilizada para a construcao da respetiva funcao foi o Microsoft Excel 2016, de onde

resultou:

Curva Bindrio-RPM Honda GX120

N
B

N
w

Binario [Nm]
NN
~ - N

o
©

68 y =-4,98E-07x% + 2,63E-03x + 3,78E+00

6,7
2000 2200 2400 2600 2800 3000 3200 3400 3600

RPM

Figura 5.1 - Curva estimada para o binario do motor Honda GX120

A funcao escolhida para representar o desempenho deste motor foi uma funcao polinomial de

grau 2 e adaptando a este trabalho sai:

Funcéo Binario-RPM Honda GX120:

y= —498%10"7 xx? +2.63 x 1073 x x + 3.78 (5.1)

Esta funcao, que esboca, de forma aproximada, a performance do motor em termos de binario
€ importante uma vez que a Honda so6 fornece valores para este parametro entre as 2000 e as

3600 RPM, e sabendo, através dos manuais de utilizador, que os motores operam entre as 1400
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e 3900 RPM, sera agora possivel pressupor o binario desenvolvido, na cambota, para as gamas

de velocidade nao contempladas pela informacao da marca.

Tendo a informacao que faltava sobre o comportamento do motor, o proximo passo sera estudar

as pecas integrantes do mecanismo de embraiagem.
5.1.1 Discos

Para o estudo dos discos de embraiagem foram utilizadas essencialmente duas formulas, que

estao abaixo indicadas e sao geralmente utilizadas no estudo de embraiagens multidiscos.
Temos para o calculo da capacidade de transmissao da embraiagem:
Ttrans = nf * Tdisco (5'2)
Onde:
Tirans - Binario transmitido [Nm]
n; - Nimero de pares de faces em contacto
Taisco - Binario transmitido por face em contacto [Nm]
E, para o calculo da capacidade de apenas um disco de embraiagem, usa-se o seguinte:

(r, +1) 5.3
Tdisco=Fd*ﬂ*% ( )

Onde:

Fq - Forca aplicada aos discos [N]

p - Coeficiente de atrito

lext - Faio exterior da camada de friccao dos discos de entrada [m]
rint - Raio interior da camada de friccao dos discos de entrada [m]
Unindo ambas as equacdes (5.2 e 5.3) vem que:

(rext + Tint) (5 4)

Terans =N * Fy * [ * 2
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Considerando os seguintes parametros constantes:

ns = 5 faces

p=0.15

Fext = 93 mm = 0.053 m

ine= 39 mm =0.039 m

Ficamos entao com a seguinte formula para o caso em estudo:

(0.053 +0.039)
2

5.5
Tirans =5 * F3 x 0.15 * (5-5)

=3.45%107%2xF,
Ou seja, a capacidade de transmissdo da embraiagem em estudo sé depende da forca Fy4 que
lhe é aplicada. Todos os outros parametros sao constantes. Vamos entéo tratar de a quantificar,

estudando a acao da forca centrifuga e capacidade das molas.

5.1.2 Molas

Como ja foi visto, as molas sdo componentes com especial importancia neste tipo de
embraiagem e por isso € necessario estudar o seu efeito também. Através de uma simples
analise visual do conjunto pode-se verificar que a mola exerce uma forca que se opde ao
movimento do prato em direcao ao discos (ver Figura 4.10 e 4.11). Logo, para o prato se
movimentar sera necessario comprimir a mola. Yamos entdo calcular a forca necessaria a

deformacao da mola.

Calculo da forca de uma mola em funcao da deflexao:

8 % Foomp * D3 % N, 1 (5.6)
Ymola = d¥+ G *( )

Onde:

Ymola - Deflexao da mola [mm]

Feomp - FOrca compresséao na mola [N]
D - Diametro médio da mola [mm]
Na - Nimero de espiras ativas

d - Diametro do fio que constitui a mola [mm]
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G - Modulo de elasticidade [KPa]
C - indice da mola (C=D/d)

Resolvendo a equacao anterior (eq. 5.6) em ordem a forca que € necessaria para comprimir a

mola em funcao da deflexao resulta que:

d*«Gxy (5.7)
Fcomp = 1
(145

)*8*D3*Na

Sabendo que, para este tipo de molas (c/ pontas em esquadria) o calculo do nUmero espiras

ativas é feito da seguinte forma:

N,=N -2 (5.8)

Onde:
N, - Nimero de espiras ativas
N - Nimero de espiras no corpo da mola
Substituindo nos devidos locais:

Foomy = d*xG *y (5.9)

1+2*EQ)2 +8% D% (N —2)
d

Considerando que os seguintes parametros se mantém constantes:

D=8.1mm
N = 8 espiras
d =1.40 mm
G = 69 MPa

Obtendo-se que:
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1.40%* x 69000 = y (5.10)
Foomp = =10.24xy

1

14— 8x8.13%x(8—2
2*(8,1)2 * 8 * *( )
1.40

Como anteriormente visto fazem parte deste conjunto 4 molas, logo ficamos com uma forca

total para o conjunto de molas dada por:

Feomp conj = 4 *10.24 %y = 40.96 =y (5.11)
Onde:
F comp conjunto~ FOr¢a de compressao do conjunto de molas [N]

Sabendo, através de medicdes efetuadas, que a mola ao ser montada na carcaca, tem uma
deformacao inicial de 3.5mm e que, para o prato pressionar os restantes discos, tera que se
afastar 1.5mm da carcaca impingindo uma deformacao na mola de igual valor, resulta que a
deformacao total da mola sera de 5mm. Possuindo todos estes dados é possivel calcular a forca
requerida para que o prato execute a sua viagem de aproximacdo ao conjunto de discos, é

explicitada na figura seguinte.

Deformacao das molas em funcao da forca aplicada
250

200
150

100

Forga aplicada [N]

50

3 3,5 4 4,5 5 5,5

Deformagdo da mola [mm)]

Figura 5.2 - Forca requerida para a deflexdo das 4 molas.

Do grafico, e dos calculos inerentes a este, pode-se concluir-se que, para a deformacao inicial
(3.5mm) o conjunto das 4 molas apresenta valores de aproximadamente 143.36 N, ou seja isto
pode ser considerado como a pré-carga do conjunto de molas, e que para estas atingirem a

deformacao maxima (5mm), é requerida uma forca total de 204.80 N a atuar sobre as mesmas.
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Enquadrando estas conclusao no contexto do problema, isto significa que, para o prato se
comecar a deslocar em direcao ao conjunto de discos, este tem que experimentar uma forca
proveniente dos pesos superior aos 143.36 N e sO se encostara ao conjunto de discos assim que
estiver sob uma forca de aproximadamente 204.80 N. Torna-se entao vital estudar o

comportamento dos pesos e estimar a forca que destes provém.

5.1.3 Pesos

Como abordado nos capitulos anteriores, o comportamento destas pecas esta diretamente
ligado a forca centrifuga a que estdo expostas. Torna-se entdo evidente a necessidade de
estudar esta forca implicita ao movimento de rotacao para depois poder quantificar também a

forca que realmente é exercida sobre o prato.

Seguimos entao estes principios:

m * v? (5.12)

Onde:

F. - Forca centrifuga [N]

m - Massa [kg]

v - Velocidade [m/s]

r - Raio de rotacao [m]

Sabendo também que:

b=y, xr (5.13)

Onde:

Wn, - Velocidade angular do mecanismo centrifugo [rad/s]

Podemos deduzir que:

F.=mx*wpy?*r (5.14)
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Fazendo o equilibrio de momentos para no eixo de rotacdo dos pesos para o calculo da forca

que efetivamente é exercida no prato:

Eixo de rotacao

Fc CG

ch

Fp
\4

O

Figura 5.3 - Esquema explicativo de equilibrio de momentos efetuado.

Sai o seguinte calculo:
F, xdp. = F, xdp, (5.15)
Onde:
drc - Braco da forca F.[m]
Fp - Forca resultante no prato por cada peso [N]
drp - Brago da Forga F, [m]
Resolvendo em ordem a F,, que é a forca que nos realmente interessa conhecer:

F — Fc*ch (5.16)

dpp

Ha que ter em atencédo que o representado na figura 5.3 se verifica quando estas pecas ainda
nao sofreram movimento de rotacao, assim que os pesos empurram o prato, giram sobre si em
torno do orificio que possuem e os bracos das forcas terao magnitudes que variardo conforme

a sua posicao. No entanto é sabido que:
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A razao dr./dr, para a posicao inicial do peso é:

drc 838 (5.17)
dr, 10.14 0.826

E que para a posicao final:
drc 874 (5.18)
dr, 10.65 0.820

Temos entao uma variacao de 0.73% na razao entre bracos de forcas o que permite considerar
que a razao dr./df, é constante em todo o movimento dos pesos e atribuir-lhe o valor de 0.82,

ficando entao que:

F,= F, =082 (5.19)
E substituindo F. pela sua respetiva formula (eq. 5.14):
E, = m+* w,?*r*0.82 (5.20)

14

Sabendo também que a massa de cada peso e o raio de rotacdo destes se mantém constante

para qualquer regime e sabendo que:
m =4.15g = 0.04135 kg
r=41.35mm = 0.004130 m
Sai que:
E, =413 « 1073 * w,? x4.135% 1072 %« 0.82 = 1.40 * 107* x w? (5.21)
Considerando que no total sao 48 pesos:

F,

rotal = 140 ¥ 107 * w,,* 48 = 6.722 1073 * w,,” (5.22)

Onde:
Fp total - FOrca proveniente da totalidade dos pesos [N]

Posto isto € agora possivel elaborar um grafico onde se consegue relacionar a forca (que é
consequéncia da forca centrifuga e que realmente é a exercida pelos pesos sobre o pato (F,

total)) cOM velocidade de rotacao do motor.
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Forca total exercida no prato (Fp total)

1200
1000
800

600

Fp total [N]

400

200

1400 1900 2400 2900 3400 3900
RPM

Figura 5.4 - Forca a que o prato estara sujeito em funcédo da rotacao.

5.1.4 Conclusoes

Tendo entéo ja feito um estudo de todos os parametros, em separado, chega a hora de fazer

uma avaliacao global e tirar algumas conclusoes:

Conhecendo o comportamento da forca exercida no parto em funcao da rotacao, sabendo que
para uma gama de rotacao inicial esta forca apenas € utilizada para deformar as molas e que
estas apenas permitem deformacao entre 3.5mm e 5mm, temos que para este intervalo rotacao

€em causa:

Fcomp conj = Fp total (5.23)

E entdo a deformacgédo da mola em funcédo da rotacédo vira da manipulacdo da equacao 5.12 e

fica:

_ Fp total (524)
Ymola = 40.96

Substituindo pela formula 4.23:

6.722 1073 x w,,,2 " , (5.25)
Ymola = 20.96 =164 107" * wpy,”, comy€[3.5,5]

Esta expressa a deformacao da mola em funcao da rotacao do motor e permite apresentar o

seguinte grafico:
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Deformacao das molas

Deformacdo da mola [mm]
= N w ESY (6] (o)}

o

1400 1450 1500 1550 1600 1650 1700
RPM

Figura 5.5 - Deformacao das molas em funcao da velocidade do motor.

Do grafico consegue-se observar que a deformacado do grupo de molas inicia-se praticamente
ao ralenti (1400 RPM) e que o contacto ocorre entre as 1650 e 1700 RPM. Estudando mais em

detalhe o comportamento do conjunto de molas sai que:

P/ Ymola = 3.5mm (deformacao inicial) fica:
3.5 = 1.64 % 107 * w,,? © w = 146.09744/¢ ~ 1395 RPM (5.26)

P/ Ymola = 5mm (deformacdo maxima) temos:

5.0 = 1.64 % 107 x w,,? © w = 174.60734/ ~ 1667 RPM (5.27)

Conclui-se que forca fornecida pelo mecanismo centrifugo ao prato apenas pelo ralenti (1400
RPM) ja por si produzira uma deformacao na mola, embora que minima, pois a esta rotacao ja
existe aproximadamente 144 N a ser aplicada neste. A mola s6 consegue atingir maxima
deformacao (5mm) para aproximadamente as 1667 RPM, quando se verificam cerca de 205 N
sobre as molas. Para esta deformacao o prato estara ja encostado aos restantes discos embora
que ainda exercendo uma pressao praticamente nula, a partir daqui e com o incremento de
rotacao, dar-se-a o inicio a transmissdo de movimento e ao fendmeno de escorregamento entre

os discos de entrada e os discos de saida.

Com esta avaliacdao do comportamento das molas em relacao a velocidade de rotacdo do motor,
pode-se calcular qual sera a forca que é efetivamente aplicada aos discos e consequentemente

e a porcao de binario produzido por este que sera transmitido pela embraiagem.
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A forca resultante aplicada aos discos (F4) sera dessa maneira, toda a forca produzida pelos 48

pesos sobre o prato, subtraindo apenas a parcela que é gasta na deflexdo das molas, ficando:
Fd = Fp total _Fcomp conj (528)

Considerando que para existir pressao nos discos resultante da forca F4, a mola tera que estar

comprimida no seu maximo (5mm):
F4 = Fy ot — 204.80 (5.29)
Substituindo F, tota:

F, =6.722 %1073 x w,,2 — 204.80 (5.30)

De onde sai a seguinte representacao grafica:

Forca Fp total Vs Forcga Fd

1200

1000 Forca Fp total

800 Forga Fd

600

400

Forca [N]

200

-200
1667 2167 2667 3167 3667

RPM

Figura 5.6 - Grafico que relaciona a forca produzida pelo conjunto centrifugo e a forca a atuar sobre o
conjunto de discos.

A figura acima evidencia aquilo que foi desenvolvido analiticamente, a diferenca de 204.80N
entre a forca total produzida pelos pesos (F otal) @ forca aplicada ao discos (F4) € evidente pois
€ a porcao de forca gasta na deflexao do conjunto de molas (Fcompconj)- Quando a forca produzida
pelos pesos € menor do que a forca necessaria a deflexao total do conjunto de molas. Uma
conclusdo que se pode tirar daqui é que, no instante em que a funcéo F4passa por 0 € o instante

para o qual a forca produzida pelos pesos, iguala a forca necessaria a deflexao do conjunto de
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molas (F¢=0 quando Fp tota=Fcomp conj), POrtanto representara o instante em que o prato encostara
ao conjunto de discos de embraiagem e representa o instante em que se da inicio ao fenomeno
de escorregamento. Ja foi visto pela analise das molas que este fenomeno aconteceria por
voltas das 1667 RPM.

Chegado a este ponto de situacao, e conhecendo a forca que exerce pressao sobre conjunto de
discos, pode-se calcular a capacidade de transmissao da embraiagem em funcao da forca que
lhe é aplicada pelos pesos, e consequentemente, em funcdo da rotacdao do motor. através da
eq. 5.5:

Tyrans = 345 % 1072 % F, (5.5)
Usando a concluséo para a forca que realmente é efetuada sobre os discos:
Tyrans = 3.45 % 1072 % (6.722 * 1073 * w,,2 — 204.80) (5.31)

De onde sai a figura seguinte onde se relaciona a capacidade de transmissdao da embraiagem

com o binario produzido pelo motor.

Capacidade do motor vs Capacidade da
embraiagem

35
30 Capacidade do -
motor y = 3,16E-06x?% - 3,75E-03x - 1,71E+00
_ 25
§ 20 Capacidade da
E‘ 15 embraiagem
2 10
=
0 y = -4,98E-07x? + 2,63E-03x + 3,78E+00
-5
1400 1900 2400 2900 3400 3900

RPM

Figura 5.7 - Grafico que relaciona o binario produzido pelo motor e a capacidade de transmissao da
embraiagem

Da analise do grafico podemos observar e concluir que para uma primeira fase o binario
transmitido esta limitado pela capacidade da embraiagem e, desde que o prato encosta até
que as capacidades se cruzam, existe o fendmeno de escorregamento entre discos. Numa
segunda instancia, com o aumento da forca centrifuga e consequentemente pressao nos discos

a capacidade de transmissdao da embraiagem aumenta e quem limitara aquilo que é transmitido
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serd o proprio motor. E importante definir qual sera a velocidade do motor para qual o
fendmeno de escorregamento é extinto. O grafico sugere valores perto das 2400 RPM, contudo

vamos efetuar alguns calculos que o comprovem:
Funcao Binario-RPM Honda GX120:

y= —498x10"7 xx2+2.63 %1073 xx + 3.78 (5.1)
Funcao capacidade da embraiagem motor Honda GX120:

y = 253%10"6*xx% 4+ 1.56 * 10”7 x x — 7.07 (5.37)
Cruzando ambas as capacidades:

—498 %1077 xx2 +2.63%x1073 xx +3.78 = 253 x107¢ xx2 + 1.56 x 1077 x x — 7.07
De onde resulta que:
x = 2376.40 = 2380 RPM (5.38)

Portanto podemos concluir que o fenomeno de escorregamento se extingue aproximadamente
as 2376 RPM. Ampliando a figura anterior conseguimos constatar que as previsoes se confirmam

e que o calculo estra correto.

Capacidade do motor vs Capacidade da
embraiagem

Capacidade do
10 motor
y = 2,53E-06x2 + 1,56E-17x - 7,07E+00
9 Capacidade da
g embraiagem

Binario [Nm]
~

6
5
y =-4,98E-07x% + 2,63E-03x + 3,78E+00
4
2200 2250 2300 2350 2400 2450 2500

RPM

Figura 5.8 - Binario produzido pelo motor vs. Capacidade da embraiagem focando o ponto de
interseccao entre ambos.
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Posto isto e tendo ja avaliado o escorregamento existente na embraiagem podem-se chegar a
varias conclusdes sobre a influéncia desta na performance do motor Honda GX120. E conhecido
que desde a velocidade de ralenti (1400 RPM) e até cerca das 1667 RPM a forca centrifuga
inerente ao funcionamento do motor € apenas utilizada no deslocamento do prato em direcdo
ao conjunto de discos e consequente flexao das 4 molas. A partir daqui existe efetivamente
uma transmissao de binario ao veio de saida da embraiagem, embora que apenas seja uma fatia
daquele que é produzido pelo motor, devido ao défice de pressdo nos discos. Isto acontece
entre as 1667 e 2376 RPM e é neste periodo também que se verifica escorregamento. A partir

deste a embraiagem tem capacidade para transmitir todo o binario produzido pelo motor.

Possuindo toda esta informacao sobre a performance do motor e desempenho da embraiagem
sera possivel elaborar uma a curva Binario-Rotacao para o veio de saida da embraiagem, tendo

em conta a sua influéncia e regime de operacdo do motor.

Binario do motor Honda GX120 na saida da
embraiagem

10

Binario [Nm]
H N o N H ()] (o]

1400 1900 2400 2900 3400 3900
RPM

Figura 5.9 - Estimativa de binario observado ao veio de saida da embraiagem do motor em estudo.

5.2 Calculos referentes a embraiagem do motor Honda GX160

No caso deste motor o processo foi semelhante ao anterior. O primeiro objetivo seria esbocar
uma curva binario-RPM. Com os dados fornecidos pelo fabricante, relativos a cambota e mais
uma vez apenas entre as 2000 e as 3600 RPM utilizou-se a mesma ferramenta, estimou-se o

seguinte:
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Curva Binario-RPM Honda GX160

10,6
10,4
10,2

10

Binario [Nm]

9,8

9,6
y =-7,60E-07x? + 3,85E-03x + 5,48E+00
9,4
2000 2200 2400 2600 2800 3000 3200 3400 3600

RPM

Figura 5.10 - Curva binario-Rpm, a cambota, deduzida a partir dos dados fornecidos pela marca Honda.

Do grafico pode dizer-se que a funcado Binario- Rotacédo é dada por:
y=-7.60%10""x? + 3.85 x 1073x + 5.48 (5.39)

Sabendo que ambos os motores (Honda GX120 e Honda GX160) partilham a mesma embraiagem,
portanto, as mesmas caracteristicas de funcionamento, a Unica coisa que se altera para este
caso sera o binario produzido pelo motor. E entdo é de esperar que o prato encoste aos discos
na mesma velocidade de rotacdo (1667 RPM) pois este parametro apenas depende das molas. A
capacidade da embraiagem sera a mesma, pois as carateristicas da embraiagem mantém-se
também. Espera-se que o escorregamento seja mais duradouro neste caso, uma vez que 0s

valores de binario produzido pelo motor sdo mais elevados.
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Capacidade do motor vs Capacidade da
embraiagem

35 Capacidade do motor

30 y = 2,53E-06x? + 1,56E-17x - 7,07E+00
— 2 Capacidade da
2 20 embraiagem
Qo 15
£ 10
@

y =-7,60E-07x? + 3,85E-03x + 5,48E+00
0
-5
1400 1900 2400 2900 3400 3900

RPM

Figura 5.11 - Capacidade de motor Honda GX160 Vs. Capacidade de embraiagem que equipa o mesmo.

Como é possivel observar graficamente, o que era esperado confirma-se. O ponto onde a
capacidade da embraiagem intercepta a capacidade do motor, esta um pouco mais a frente na
escala de velocidade do motor, portanto, vamos proceder ao calculo das coordenadas desse

mesmo ponto.
Funcao Binario-RPM Honda GX160:
y=-7.60%10""x2% + 3.85 x 107 3x + 5.48 (5.39)
Funcao capacidade da embraiagem motor Honda GX160:
y=253%107%*x? + 1.56 x 1077 x x — 7.07 (5.40)
Repetindo o processo:
—7.60%1077 xx2+3.85%x 1073 xx + 548 = 2.53x107® xx2 + 1.56 x 1017 x x — 7.07
Sai que:
x = 2623.96 = 2625 RPM (5.41)

Mais uma vez se verifica, o periodo de escorregamento é maior neste caso, e so € extinguido
por volta das 2625 RPM. Ampliando a figura 5.11 conseguimos constatar que este calculo esta,

mais uma vez, correto.
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Capacidade do motor Vs Capacidade da
embraiagem

14
13 Capacidade do motor
y = 2,53E-06x? + 1,56E-17x - 7,07E+00
T 12 Capacidade da
= embraiagem
o 11
g
o 10
y = -7,60E-07x? + 3,85E-03x + 5,48E+00
9
8
2500 2550 2600 2650 2700 2750

RPM

Figura 5.12 - Ampliacdo da figura 5.11.

Mais uma vez, e conhecendo agora os pontos principais, podemos fazer uma figura que

representa o binario que é transmitido pela embraiagem e observado no seu veio de saida.

Bindrio do motor Honda GX160 na saida da
embraiagem

13
11

Binario [Nm]
R W N

-3
1400 1900 2400 2900 3400 3900
RPM

Figura 5.13 - Imagem representativa do bindrio observado ao veio de saida do motor Honda GX160

Tendo agora toda a informacao relativa ao desempenho das embraiagens, falta apenas
estimar aquilo que se observara no veio de saida da caixa de redutora, tendo em conta a sua

razao de reducao.
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5.3 Transmissao ao veio de saida da caixa redutora

Tendo ja calculado o binario que a embraiagem apresenta no seu veio de saida em funcao das

suas caracteristicas resta apenas debater a forma como este é afetado pela caixa redutora.

Através de uma rapida analise do manual do fabricante, podemos obter a seguinte ilustracao

Figura 5.14 - Vista explodida do sistema de embraiagem dos motores Honda GX120/160 [13].

E de facil observacdo que entre o veio de saida da embraiagem e o veio de saida da caixa

redutora, existe uma desmultiplicacdo do movimento, portanto sera necessario avaliar esse

mesmo parametro.

Figura 5.15 - Imagem do veio de saida da caixa redutora.
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Aqui é possivel observar que o veio de saida da caixa redutora, representada na figura 5.14 com
o numero 15, este possui uma roda com 28 dentes enquanto que o veio de saida da embraiagem
possui apenas 14 dentes [tabela 4-10]. Estes dados servem para calcular a razao de transmissao

através da seguinte expressao:

_ Zye 28 (5.42)

Onde:

i - Relacao de transmissao

Z.. - NUmero de dentes da engrenagem de entrada da caixa redutora
Zs. - Nimero de dentes da engrenagem de saida da caixa redutora

Confirma-se entao o que vem descrito no manual de servico dos motores, o movimento sofre
uma desmultiplicacdo com uma relacao de 2. Conhecendo a razao de transmissao, resta entao
avaliar o seu efeito no veio de transmissdao do motor, ou seja, no veio de saida da caixa

redutora. Tal andlise pode-se fazer-se partindo da seguinte relacao:
Wee * Zoc = Wse * Zsc (5.43)
Onde:
wec - Velocidade angular da engrenagem de entrada na caixa redutora
wsc - Velocidade angular da engrenagem de saida da caixa redutora

Resolvendo em ordem ao que nos interessa conhecer e aplicando os dados que ja sao

conhecidos:

Wee * Zec _ 11 (5.44)

Para avaliar o binario no veio de transmissao, recorreu-se ao seguinte:

Zse * Toe = Zgc * Tse (5.45)
Onde:
Tec - Binario observado no veio de saida da embraiagem

T, - Binario observado no veio de saida da caixa redutora
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0 que nos importa saber sera o binario observado no veio de saida da caixa redutora e, portanto,

manipulando a equacao:

_ Tec * Zsc . (546)
Em jeito de conclusao sera acertado dizer que uma relacao de transmissdao que assuma valor
superior a 1, como é o caso, fara com que o binario aplicado no veio de saida aumente e o

movimento angular de saida diminua; o inverso acontece para razdes de transmissdo cujo o

valor seja inferior a 1.

Tendo em conta que a transmissao entre veio de saida da embraiagem e o de saida da caixa
redutora se faz através de uma corrente simples e que estas implicam perdas na ordem dos 2%

[14], podemos calcular que:
Toe =098 %2 T,. = 1.96 % T, (5.47)

Temos assim também uma estimativa de como a caixa de reducdo ira afetar aquilo que

realmente sera entregue ao utilizador, no caso especifico destes motores.
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6 Escolha do Dinamometro

Quando um engenheiro projeta um dinamémetro deste tipo, talvez a questao mais dificil que

ele enfrenta sera: Qual o método de medicao mais adequado?

Esta sera a questdao mais pertinente, contudo a resposta tornar-se-a mais obvia se este tiver

em conta respostas a outras questdes mais simples, como:

Sera que o aparelho estara parado durante longos periodos e consequentemente vulneravel a

corrosao?

E possivel que este esteja por vezes sujeito a sobrecargas?
Existira uma grande gama de motores a serem testados?

Como vai ser dado o arranque aos motores?

Sera necessario ter em consideracdao um sistema de refrigeracao?

Postas todas estas questdes e para obter resposta a todas elas, sera necessario conhecer quais
sdo as condicdes impostas a este projeto, qual o seu proposito e qual o segmento de unidades

que irao estar em teste, de maneira a que o proposito do trabalho seja correspondido.
6.1 Exigéncias ao dinamémetro

Depois de algum conhecimento sobre os varios métodos possiveis, e, para uma correta escolha,
sera necessario também recolher alguma informacéo sobre as unidades que irdo estar sob teste.
Toda a informacao relevante sobre os motores disponiveis para o projeto do UBIcar esta exposta
na seguinte tabela, contudo, horizontes serdo alargados e tentar-se-a construir um
dinamometro que seja compativel com o maior niUmero de motores possiveis, ndo desprezando

assim a incognita que pertence ao futuro do UBIcar.
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Tabela 6-1 Requisitos minimos ao projeto do dinamémetro em questao.

Caracteristica Gama de valores
Binario Aprox. 1,6 - 10,3 Nm
Poténcia Aprox. 1,0 - 3,6 kW
Velocidade 1400 - 8000 RPM

Tempo de testes recomendado

15 s [15]

Tipo de Teste

Sweep test ou Steady state test

Local de medicao

Veio de transmissao

Complexidade

Media - Baixa

Custo

Médio -Baixo

Tendo em conta todas as possibilidades apresentadas no capitulo 2 e excluindo

automaticamente algumas que nao se enquadram, de todo, no presente trabalho, restam

apenas algumas opcoes. Estao presentes na tabela de decisao que aparece de seguida, bem

como todos os critérios de selecao que se acharam necessarios a eleicdo do método mais

proveitoso. A classificacdo de cada critério pode ir de 0 a 5 onde 0 corresponde ao grau de

muito mau e 5 o grau de excelente no respetivo parametro. Cada parametro também é

classificado de forma individual onde este assume a influéncia que se achou justa na

classificacao final.

Tabela 6-2 - Matriz de decisao acerca do método de medicdo mais adequado para este estudo.

Tipo de teste | Complexidade Custos Precisao Total
suportado
[15%] [30%] [30%] [25%] [100%]
Travao 3 2 3 2 2.45
hidraulico
(Steady state
(Bomba test)
centrifuga)
Travao elétrico 3 3 2 2 2.45
(motor DC) (Steady state
test)
Volante de (4) 4 4 3 3.75
inércia
Transient test
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Resulta que, para as exigéncias em causa, 0 método que mais se adequa € que utiliza o volante
de inércia. Sera entdo necessario estudar pormenorizadamente o funcionamento deste

aparelho, adapta-lo e dimensiona-lo de acordo com as exigéncias estabelecidas.
6.2 Abordagem ao banco de inércia

Como anteriormente visto, este € um dos dinamémetros mais simples e eficazes que existem
atualmente. O seu principio de funcionamento baseia-se num disco de inércia acoplado a um
veio coaxial, apoiado em duas chumaceiras. Estes dois elementos, disco e veio estao
rigidamente acoplados e giram com a mesma velocidade angular. A peca com maior importancia
sera entdo o disco de inércia, pois é nesta que recai a tarefa de fornecer carga ao motor, para
que, conhecendo as suas caracteristicas e através de dados recolhidos durante o teste, seja
possivel calcular o esforco despendido pelo motor para o girar; como tal este apenas tem uma

funcao passiva no sistema.

/ ‘ Volante de inércia ‘

Motor em teste ‘ \

‘ Chumaceira ‘

‘ Veio

Figura 6.1 - Esquema representativo dos principais constituintes de um dinamoémetro deste tipo (
adaptado de [16])

E obrigatorio a presenca de um sistema de transmissao de movimento entre motor e disco que,
normalmente, é feito através de uma corrente ou correia sendo que, em certos casos podem
também ser adotadas engrenagens. Como visto anteriormente o sistema de transmissao pode
multiplicar ou desmultiplicar o binario e o movimento rotacional em funcdo das suas
caracteristicas. Embora nao representado na figura acima tera que existir também um sistema
de aquisicao de dados capaz de recolher, tratar e apresentar dados que permitiram ao utilizador

avaliar a performance do motor testado.

Conhecidas as exigéncias das unidades a testar, vamos partir para o dimensionamento dos

componentes em questao.
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6.3 Componentes do dinamoémetro de inércia

6.3.1 Dimensionamento do volante/disco de inercia

O calculo de movimento angular nao passa da substituicao das quantidades lineares pelas
respetivas quantidades angulares na segunda lei de Newton, e, portanto, é valida a seguinte

analogia:
F=m+a © t=1*a (6.1)
Onde:
T - Binario aplicado ao volante de inércia [Nm]
| - Momento de inércia de rotacao em relacdo a um eixo fixo [kg m?]
a - Aceleracéo angular em torno de um eixo fixo [rad/s?]

Para uma primeira aproximacao ao dimensionamento do disco usam-se apenas quantidades
médias para descobrir qual a inércia ideal para testar cada motor. Logo da equacdo 6.1 sai que

a inércia ideal, para cada motor, sera obtida através de:

Tmed (6.2)

med

[ideal =

Em que:

ligeal - INércia ideal

Tmed - Binario médio

Umed - Aceleracao angular média

A aceleracdo angular média sera calculada pela seguinte expressao:

_ Wy W (6.3)
Xmed = At

Onde:

ws - Velocidade angular final do motor

w; - Velocidade angular inicial do motor

At - Intervalo de tempo aconselhado para o teste
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As equacoes 6.2 e 6.3 podem ser ligadas resultando numa nova expressao que nos oferece uma
estimativa da inércia ideal, para cada motor, considerando que nado existe multiplicacdo ou
desmultiplicacao do movimento e o tempo ideal de testes de aproximadamente 15 segundos.

Entdo tém-se que:

Tmed (6.4)
(wf — ;)

At

Ligear =

E necessario ter em especial atencdo que o binario médio aqui em causa sera o binario no veio
de transmissao do motor, pois foi antes estabelecido que este seria o local para efetuar as
medicoes. Logo, no calculo desta inércia ideal, sera preciso considerar os efeitos da
embraiagem e da caixa redutora, no binario médio, isto quando o motor as possui. Para os casos
em que o motor apenas possui embraiagem o veio de transmissao sera o veio que sai da
embraiagem, nos casos em que o motor possui caixa redutora de movimento o veio de

transmissao sera o veio de saida desta caixa.

Recolhendo os dados necessarios e indispensaveis ao calculo da inércia ideal para os motores

aqui particularmente estudados resulta a seguinte tabela de caracteristicas:

Tabela 6-3 - Tabela de caracteristicas dos motores em estudo.

Motor Honda GX35 Honda GX120 Honda GX160
Caract.
w; 4000 RPM = 418.9 1400/2 RPM = 73.3 rad/s
rad/s
ws 8000 RPM = 837.8 3900/2 RPM = 204.2 rad/s
rad/s
et el 1.44 Nm 6.99 Nm 9.94 Nm
Tmed saida embraiagem N.C. 5.25 Nm 6.86 Nm
Ui et e (s N.C. 1.96 *5.95 = 10.29 1.96 * 6.86 = 13.45
Nm Nm

Logo, aplicando os dados recolhidos nos locais

ideais tenham as seguintes inércias:

apropriados a equacao calcula que os discos
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e Honda GX35:

 Tmea | lad , (6.5)
liaear = &y =w; = B378—4189 = 0-0°16 kg m’]
At 15
e Honda GX120:
Ted 10.29 (6.6)
Ligear = Wy~ = 2042-733 " 1.18[kg m?]
At 15
e Honda GX160:
Timed 13.45 (6.7)
ligear = o — o] — 72042-733 1.54[kg m?]
At 15

Considerando que o volante sera de seccao circular, a inércia deste pode também ser calculada
de uma forma alternativa tendo em conta o raio externo e a massa, como é explicitado na

seguinte formula:

Iy = z*md*rdz

Onde:

| - Momento de inércia [kg m?]

mg- Massa do disco [kg]

rq - Raio exterior do disco [m]

Sabendo também a parcela relativa a massa pode ser substituida por:
mg=Vxp=mxrgi*exp (6.9)

Onde:

V - Volume do disco de inércia [m?]

p - massa especifica do material constituinte do disco [kg/m?]

e- Espessura do disco de inércia [m]

64



Deduz-se que:

1 1 (6.10)

]d: E*n*rdz*e*p*rdzzz*n*e* p*rd4

Como a inércia ja é conhecida, o que interessa conhecer serdo as dimensdes do proprio disco
e, portanto, manipula-se a equacao a favor do projeto e tém-se que:
L I (6.11)
Tq = T
5 xex*xp
Esta expressao relaciona o raio exterior do volante, espessura deste, as propriedades do
material constituinte e a propria inércia. Admitindo uma espessura razoavel (e = 50 mm = 0.05
m), um aco estrutural aconselhado a este fim, por exemplo o aco estrutural Ck45 segundo as
normas DIN (p = 7850 kg/m3) e as respetivas inércias ideias, podem ser calculados os seguintes

parametros para os volantes considerados ideais:

e Honda GX35:

J oI . 0.0516 B (6.12)
Te = |7 = |7 = 0.0956 m = 95.6 mm
F*exp 7*.0.05*7850

myg =mrrg?*xexp = m=0.0956% % 0.05 x 7850 = 11.27 kg (6.13)

e Honda GX120:

N . 1.18 (6.14)
Ta = | = |7 =0.209m = 209 mm
F*exp 7*0.05*7850

myg =mxrg?xexp = 102092 %0.05* 7850 = 53.86 kg (6.15)

e Honda GX160:
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Td =

1.54

Id =4
Frexp |5%0.05 7850

=0.224m =224 cm

(6.16)

mg =mxrgl*xexp= mwx0.224% % 0.05 x 7850 = 61.87 kg (6.17)
Resumindo esta informacao sobre os volantes ideais numa tabela resulta o seguinte:
Tabela 6-4 - Tabela resumo resultados obtidos através dos calculos anteriores.
Motor Honda GX35 Honda GX120 Honda GX160
Caract.
Momento de inércia 0.0516 kg m? 1.18 kg m? 1.54 kg m?
Espessura 50 mm =0.05m
Material Aco Ck45 (p=7850 kg/m?3)
Raio 0.0956 m =956 mm 0.209 m = 209 mm 0.224 m = 224 mm
Massa 12.27 kg 53.86 kg 61.87 kg

Da analise da tabela é possivel observar que existe uma grande disparidade entre os valores

considerados ideais para cada motor, pondo em causa a possibilidade de existir um disco Unico

capaz de testar com fiabilidade e seguranca os trés motores.

Poe-se em causa um dos piores cenarios, onde estaria o motor Honda GX35 a ser testado no

volante que foi estimado para o Honda GX160, onde teriamos:

lg = 1.54 kg m?

w;=418.8 rad/s

ws = 837.8 rad/s

Tmed = 1.44 Nm

aplicando:
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_ Tmed _ 1.44 _ (618)
Id = wf_—a)l@ 1.54 = m@ At = 448.09 s

At At

Resulta que o motor estaria sob teste durante aproximadamente 448 segundos, 0 que equivale
a 7 minutos e 28 segundos. E claramente um tempo de teste exagerado que pode trazer
problemas a nivel do funcionamento interno do motor, como refrigeracdo, desgaste acentuado

em algumas pecas, etc.

O cenario inverso também pode ser idealizado, o motor GX160 a ser testado no volante
dimensionado para o motor GX35. A consequéncia seria que, dado o défice de carga, o tempo
de teste seria de tal maneira curto que o sistema de aquisicao de dados poderia nem ter

capacidade para acompanhar tal aceleracao resultando numa distorcao valores medidos.

A solucdo para este problema podera passar por dimensionar um disco com dimensdes
intermédias e ajustar o binario aplicado ao disco e consequentemente o tempo de teste com
uma razao de transmissao diferente de 1. Tal efeito é possivel de ser alcancado como foi
observado no caso da analise da caixa redutora, embora isso traga algumas consequéncias,

nomeadamente na velocidade de rotacao, é uma hipotese que até ao momento parece valida.

Assim sendo o primeiro passo passara por idealizar um disco com inércias médias para depois
confirmar se a hipotese relativa ao ajuste da relacdo de transmissdo se torna valida. A gama de
motores Honda utilizados pelo UBICAR até entao esta inserida na categoria GX, este segmento
de motores da marca japonesa contempla cilindradas desde os 25 cm?® até aos 389 cm?.
Contudo, analisando o percurso do UBICAR na Shell Eco-marathon, o maior motor alguma vez
utilizado na concecao do prototipo foi o motor cuja referéncia € GX160. Conhecendo as inércias
otimas para os trés motores a disposicao do UBICAR acha-se sensato adotar um valor de inércia
intermédio. E considerado entdo um valor de 0.6 kg m? para uma fase inicial, mantendo a

mesma espessura considerada anteriormente, (0.05 m) e também o mesmo aco (Ck45).

Recuperando equacao 6.11, calcula-se que o raio para um disco desta inércia e espessura seja
de:

L ) 06 (6.19)
Ta = |7 ="z =0.176 m=17.6 cm
j*e*p 7*0.05*7850

Para uma simplificacdo de calculos e até de processos construtivos vamos optar por assumir
que o nosso disco tera um raio exterior cujo o nimero sera inteiro e, portanto, assume-se 180
mm de raio exterior. Tendo este parametro finalmente fixado pode calcular-se que a massa

deste sera de:

mg=m*ry2*exp= m=*0.18% % 0.05* 7850 = 39.95 kg (6.20)
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E a inércia tera o valor de:

1 1
I; = 2 * My * r2 = 2 x 39,95 % 0,182 = 0.6472 kg m2 (6.21)

Estdo entdo estabelecidas as caracteristicas do volante de inércia que incorporara este
dinamémetro. E necessario fazer uma abordagem critica afim de avaliar quais serdo as
limitacGes deste disco, porque como qualquer outro 6rgao de maquina, certamente as tera. A
principal limitacao das pecas deste tipo surge na sua velocidade maxima de rotacao. Este fator
apenas depende das dimensdes e das caracteristicas do material constituinte do disco. Para o
calculo da tensao maxima em discos rotativos este é dividido em duas componentes, a tensao

tangencial e tensao radial, cujas suas formulas sao as seguintes:

, (3+v , ., TExrg 1+43v (6.22)
Oy = P *x Wgq *< 8 )*(ri + 15 +7’r—2_ 310 *rt)
Onde:
o - Tensao tangencial [Pa]
p - Massa especifica do material constituinte [kg/m?3]
wyq - Velocidade angular do disco [rad/s]
v - Coeficiente de Poisson
r; - Raio para o elemento de tensao em consideracao [m]
r; - Raio interior do disco [m]

rq- Raio exterior do disco [m]

Para o caso da obtencao da tensao radial utiliza-se:

3+v r? s r? 6.23
o, = p*wd2*< 8 )*(ri2+rj+ : d—TtZ) ( )

Onde:
o, - Tensao radial

E ja sabido que o disco tera um veio que atravessa o seu centroide, logo, partindo do principio
que o veio sera composto pelo mesmo material que o disco, pode considerar-se como macico e

entdo a componente que representa o raio interior (r;) do anel rotativo assumira um valor nulo.
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Uma vez considerado o disco como sélido é sabido também que a tensdo maxima localizar-se-
a precisamente no centro do mesmo, logo a componente que estabelece o raio para o elemento
de tensdao em consideracao (r;) sera também nula, no caso do calculo das tensGes maximas.
Postas estas condicoes é conhecido que ambas as tensdes terado igual amplitude e o calculo do

seu valor maximo pode fazer-se da seguinte forma [17]:

p* wgtxrs (6.24)
T < O_Ced

Ot max = Ormax = B+v)* (
Em que:
Ot max - T€ncao tangencial maxima [Pa]
Or max - Tencao radial maxima [Pa]

Oced - TeNsdo de cedéncia do material [Pa]

0 objetivo é determinar velocidade maxima de rotacao do disco e arranjado a equacao anterior

y— (6.25)
w< |—c
B+v)xpxrt

Substituindo pelos respetivos valores numéricos:

resulta que:

< 8+ 450+ 10° 2074.187ad/_ ~ 19800 RPM (62
“aS 1(37029)7850+0182 -~ s =
Considerando um fator de seguranca de 1.5:
19800 (6.27)

wy < = 13200 RPM

1.5

Estdo agora estabelecidas praticamente todas as caracteristicas relativas ao volante de inércia

projetado, como mostra a seguinte tabela.
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Tabela 6-5 Tabela de caracteristicas do disco dimensionado para o banco de ensaio

Caracteristica Valor
Didmetro 320 mm = 0.32 m
Espessura 50 mm = 0.05m
Material Aco estrutural Ck45 (DIN)

Inércia 0.6472 kg m?
Rotacdo maxima Aprox. 13200 RPM

6.3.2 Dimensionamento do veio

0 nome veio aplica-se em alguns elementos de 6rgaos de maquinas transmissores de poténcia,
poténcia esta que pode ser entregue por outros elementos como rodas dentadas, tambores,
volantes, etc. Desde ha muitos anos que os veios sao utilizados como elos de ligacao e
transmissao de poténcia, na sua forma mais arcaica eram construidos em madeira, sao exemple
disso os moinhos mais antigos, hoje em dia estes sao normalmente constituidos por metal.
Geralmente os veios tém seccao circular, giram sobre apoios e podem ser solicitados a torcao,
flexdo e tracao/compressao sendo que estas forcas devem estar as mais proximas possivel dos

apoios minimizando assim os esforcos internos solicitados.

No caso do presente trabalho, pretende-se que o veio seja constituido pelo mesmo material do
disco, o aco denominado cK45. Numa consulta rapida a informacao ja recolhida sobre este vé-
se que o perfil minimo fabricado para este aco é de 20 mm. Analisando todo o projeto e os
orgaos ja dimensionados nao parece ser um valor descabido. Efetuar-se-ao alguns calculos
tendo em conta os esforcos que neste caso particular sao solicitados ao veio afim de avaliar o
fator de seguranca que um veio com estas caracteristicas oferece ao sistema. Um fator de
seguranca de valor 1 indica que o veio aguentara as solicitacdes, contudo nao oferece a

seguranga necessaria ao projeto, um valor minimo de 2 é estabelecido como meta.

Tendo ja estabelecido, ainda que de forma proviséria 20 mm para o diametro do veio, falta
determinar o comprimento necessario para este se apoiar e alojar todos os constituintes que a
este estarao acoplados. Apos a consulta de alguns catalogos referentes a chumaceiras para
veios desta dimensdao vemos que estes terao em média 70 mm de comprimento, prevendo um
comprimento de 50 mm para acoplar a polia ou roda dentada e um espacamento de 20mm entre
disco e chumaceiras o veio tera um comprimento total de 285 mm e apresentara a seguinte

disposicao:
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Disco e = 50 mm

Chumaceiras g = 70 mm ——

Cveio = 285 mm

Figura 6.2 - Esquema representativo da disposicao de alguns elementos acoplados ao veio.

Tendo ja estimado o comprimento do veio e da organizacao dos restantes componentes neste,
podemos entao fazer uma analise das forcas que nele estdo aplicados e dos esforcos internos
que este ira sofrer. A forca do peso do disco € calculada aplicando a segunda lei de Newton que
diz que considerando a aceleracdo da gravidade de 9.81 m/s? uma massa de 39.95 kg
representara uma forca com a amplitude de 392 N. A forca aplicada na extremidade do veio
devido ao momento a atuar sobre a polia resulta da divisao deste pelo raio da polia que aqui se

considera de 30 cm.
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Figura 6.3 - Forcas externas a atuar sobre a viga.

Sabe-se que num veio as tensdes mais importantes sao provocadas pela torcas e/ou flexao,
contudo nao é preciso contempla-las para cada ponto do veio, sera apenas necessario fazer um
balanco nos pontos mais criticos. Para isto faz-se uma analise da distribuicao interna de esforcos
no veio segundo cada forca que neste atua, separadamente. Temos entao um momento fletor
ao longo do veio provocada pelo peso representado com na figura com letra P € um momento

fletor perpendicular a este Gltimo provocado pela forca de tracdo do motor representado com
a letra F;.

Resultante do peso temos a seguinte distribuicao de tensoes na viga:

Momento Fletor

Mormento Fletor (Nm)

15.68
15.68

0 0.05 0.1 m 0.15 0.2 0.25

Distancia na Viga (m)

Figura 6.4 - Distribuicdo de tensdes na viga devido ao peso do disco de inércia [18].
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Quanto a distribuicdao de tensdes no veio devido & forca exercida sobre a polia aquando do

funcionamento do motor obtém-se o seguinte:

Momento Fletor

a0 -40.53906
-40 53905

-20

Momento Fletar (Nm)

0 0.05 0.1 0.15 m 0.25

Distancia na Viga (m)

Figura 6.5 - Distribuicao de tensdes na viga devido a forca Ft [18].

Numa primeira analise dos graficos conseguidos pode concluir-se que existem 2 pontos criticos
no veio. O primeiro ponto sera para a distancia de 0.12 m no veio enquanto o segundo para 0.2
m. Para o primeiro caso (0.12 m) este ponto é critico pois para além de ser onde o momento
fletor devido ao peso € maximo também é onde se observa um momento fletor devido a forca
de tracdo consideravel. No entanto aplicando um teorema de Pitagoras para o calculo do
momento fletor resultante (uma vez que os momentos fletores estao em planos
perpendiculares) o momento fletor resultante tem uma magnitude de apenas 25.79 Nm, que
nao é pequeno quando comparado como o momento fletor em 0.2 m de veio onde se registam

valores de 40.54 Nm e entao este é decididamente o ponto mais critico de toda a viga.

Encontrado o ponto critico da viga usa-se o critério de von Mises para estresses em veios

rotativos circulares e macicos, desprezando os esforcos axiais, que aqui nao existem.

Este critério diz o seguinte:

) 1 (6.28)
. L [r16M, 16T,
o =i =|(Cg) +3 ()
1 6.29
L, o oL 16 M2 16 T\ |? (6-29)
on' = i+ 350 = |(S50) +3(5)

Onde:
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0, - Tensao alternada equivalente [Pa]

om - Tensao média equivalente [Pa]

0, - Tensao alternada devido ao momento fletor alternado [Pa]
T, -Tensao alternada devido ao momento torsor alternado [Pa]
O - Tensao média devido ao momento fletor médio [Pa]

T - Tensao média devido ao momento torsor médio [Pa]

M, - Momento fletor alternado [Nm]

Mn - Momento fletor médio [Nm]

T, - Momento torsor alternado [Nm]

Tm - Momento torsor médio [Nm]

Sabe-se, da observacdo dos esforcos na viga que esta ira ter momento torsor alternado nulo, e
momento fletor médio nulo também. Logo o calculo das tensdes médias e alternadas

equivalentes é obtido através de:

1 (6.30)

32 * 40.54\2]?
7> =51.6 x 10° Pa

1
O'a’ = (0'5)2 = [( % 0.023

1 (6.31)

212
) ] =16.4 % 10° Pa

<16 *1.96 x 7.6
= | ———————
T *0.023

Empregando agora o critério de Goodman em relagao a dimensionamento de veios a fadiga,

temos a seguinte expressao:

1 0y  on (6.32)

Onde:
0, - Tensao alternada equivalente [Pa]
on - Tensao média equivalente [Pa]

Se - Tensao limite de fadiga [Pa]
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Sut- Tensao de rotura [Pa]

Sabendo que a tensao limite de fadiga se calcula tendo em conta os seguintes fatores:

Se =kgxky ke xkg*kexke*S,
Onde:
Se - Tensao limite de fadiga
K, - Fator de condicdo da superficie (0.83 para aco Ck45 maquinado)
Ky, -Fator de tamanho (0.9 para um perfil de 20mm de diametro)
K. - Fator de carga (1 para quando existe torcao e flexao)
K- Fator de temperatura (1 para temperatura ambiente)
Ke -Fator de Fiabilidade (0.814 para uma fiabilidade de 99%)
K¢ - Fator de efeitos diversos (0.9 para choques moderados)
Se” - Limite de fadiga do material (metade da tensao de rotura)
Substituindo pelos respetivos valores vem que:

S =083%09%1x1%0.814%0.9%0.5+585=160.07 MPa

Recuperando o Critério de Goodman para o calculo de veios a fadiga:

1 51.6 = 10° 16.4 * 10°

n - 160.07 + 105 | 585+ 106

1
- _—_—286
"= 035

(6.33)

(6.34)

(6.35)

(6.36)

Chega-se entdo a conclusao que o aco Ck45, com um acabamento forjado oferece um

coeficiente de seguranca razoavel se se tiver em consideracdo que a carga horizontal para a

polia esta no ponto mais afastado do apoio, e se se considerar que para perfis superiores a

16mm se a tensao de rotura é um pouco superior a utilizada nos calculos.
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6.3.3 Dimensionamento dos rolamentos e chumaceiras

Estdo sdo duas pecas essenciais neste dinamometro, sdo elas os apoios para a maioria das pecas
integrantes deste e como tal estdo sujeitas a varios esforcos. Sabe-se que o rolamento aqui a

ser utilizado tera que ter um diametro interior de igual seccao a do veio, portanto, 20mm.

Consultando o catalogo de rolamentos e tendo alguma sensibilidade para o enquadramento da
peca no projeto selecionou-se um rolamento autocompensado de esferas do fabricante SKF com
a referéncia 1203 ETN9.

Tabela 6-6 Caracteristicas principais do rolamento (adaptado de [19]).

Rolamento SKF 1304 ETN9

Caracteristica Categoria
Didmetro interior 20 mm
Diametro exterior 52 mm
Velocidade limite 18000 RPM

Capacidade de carga dinamica 14300 N

A formula para a capacidade de carga dinamica em rolamentos de esferas é a seguinte:

(6.37)

1
L*w*60\3
o (S

106
Em que:
F -Forca dinamica a atuar sobre o rolamento [N]
L- Nimero de horas de trabalho [h]

w - Velocidade de rotacao [rad/s]
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Para o calculo da forca dinamica:

Figura 6.6 - Forcas a atuar sobre o veio p/ dimensionamento do rolamento.

Com um simples teorema de Pitagoras se observa que a forca dinamica equivalente tem uma
magnitude de 515.7 N.

Efetuando os calculos supondo uma vida de 10 000 horas de trabalho, e que essas horas sejas a

rotacdo maxima existente para estes motores (8000 RPM = 837.8) sai que :

10000 = 837.8 * 60 (6.38)

106

1
3
C =515.7 < ) = 4094.85 N

Como o rolamento possui uma capacidade de carga dinamica bem superior a exigida, serve para

o projeto.

0 mancal escolhido pertence a mesma marca (SKF) com a referéncia também SNL 505. Este

mancal esta equipado com uma bucha cénica que permite acoplar de forma permanente o veio
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ao rolamento e tem buchas de fixacao para que nao haja deslocamentos axiais do veio em

relacdo ao mancal.

Tabela 6-7 Principais caracteristicas do mancal escolhido (adaptado de [20]).

Mancal SKF SNL 505
Caracteristica Categoria
Didmetro de veio 20 mm
Diametro da caixa 52 mm
Comprimento 67 mm

6.3.4 Dimensionamento do sistema de transmissao de movimento

A transmissdao ou transformacdo de movimento entre orgaos mecanicos é feita através de
mecanismos que genericamente se denominam de transmissoes. Estas sao normalmente
divididas em 2 grandes grupos, o grupo das transmissdes mecanicas e o grupo das transmissoes

hidraulicas.

No caso em especifico o que se pretende é uma transmissdo mecanica, derivado a sua
simplicidade, que transporte o movimento de rotacao deste o veio do motor até ao volante de
inércia. Existem 3 tipos principais de transmissdbes mecanicas de rotacdo, sao elas as

transmissoes por correia, as transmissdes por corrente e ainda as transmissoes por engrenagens.

Transmissdo por Transmissdo por

| Transmissdo por correia
corrente engrenagens

Figura 6.7 - Principais tipos de ligacdes mecanicas entre sistemas rotativos (adaptado de [14]).

Para eleger qual seria o mecanismo de transmissao ideal para este caso concreto recorreu-se a
uma matriz de decisdo onde foram postos em causa parametros considerados importantes para
o caso em estudo. O método de classificacdo foi o mesmo que utilizado anteriormente, as

classificacoes vao de 0 a 5, onde 0 corresponde a um grau de muito mau e 5 a um grau de
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excelente no respetivo parametro. Cada parametro possui também um peso préprio na

classificacao total de acordo com a importancia do mesmo no projeto final, assim resultou:

Tabela 6-8 Matriz decisao para o mecanismo de transmissao do movimento entre motor e disco de inércia.

Parametro Custo Duracao Manutencgao Velocidade Total
de operacao
Método [25%] [25%] [15%] [100%]
[35%]
Trans. p/ correia 5 3 4 4 4
Trans. p/ corrente 4 4 3 3 3.5
Trans. p/ 1 5 2 5 3.55
engrenagens

Da observacao da tabela pode concluir-se que o método mais vantajoso sera a transmissao por

correia. Este tipo de mecanismo de transmissao pode ter o seguinte aspeto:

Figura 6.8 - Disposicao tipica de uma transmissao por corrente (adaptado de[21]).

As transmissdes por correias podem adotar 2 geometrias diferentes, aberta, como representado
no lado esquerdo, ou cruzada, como acontece no lado direito, sendo que a principal diferenca
esta na inversao do sentido de rotacdo da polia mandada, no caso da geometria cruzada.
Existem também duas ou mais polias que podem ter diferentes diametros, quando isto acontece
temos uma relacdo de transmissao diferente de 1 e existem efeitos secundarios sobre o binario
e movimento angular que € necessario ter em atencao, como ja foi visto anteriormente para o

caso da transmissao por corrente.
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6.3.5 Dimensionamento da correia de transmissao
A geometria elegida para o sistema de transmissdao aqui em estudo sera aberta, uma vez que é
mais simples e nao se verifica necessidade de inverter o sentido de rotacao no disco de inércia.

A propria correia também pode ser classificada segundo a geometria da sua extremidade de

contacto, existem entao correias planas, trapezoidais e dentadas.

A A~

Correias trapezoidal ‘ ‘ Correia plana | ‘ Correias dentada ‘

Figura 6.9 - Classificacdo das correias quanto a geometria dos seus dentes (adaptado de [22]).

Observando varios diagramas de carga para diferentes tipos de correias, o principal problema
que se poe ¢ a elevada velocidade de rotacao dos motores mais pequenos, pois, temos o caso
de motores que se inserem ha gama em estudo e que atingem as 8000 RPM. As correias planas
e trapezoidais sao as primeiras a ser postas de parte pelo seu baixo limite de rotacdo. Restam
apenas as correias dentadas, dentro destas ainda existem varias categorias, depois de uma
pesquisa sobre aquilo que o mercado tem para oferecer neste sentido o que pareceu mais
adequado forma as correias dentadas de do tipo HTD pois suportam velocidades concordantes
com as do projeto e poténcias razoaveis. Na figura seguinte apresenta-se o diagrama de carga

para este tipo de correias.

80



10000 -

5000 -
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Small pulley speed (rpm)
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01 0510 50 10 50 100 500
Corrected power (kW)

Figura 6.10 - Diagrama de capacidade de carga de correias dentadas tipo HTD ( adaptado de[23]).

O diagrama acima mostrado € Util na selecao da correia de transmissdao mais apropriada, nele
esta relacionado poténcia e movimento angular. A poténcia la representada é a chamada
poténcia de calculo, ndo passa da poténcia nominal afetada por um fator de servigo k;. O fator
de servico para correias dentadas usadas em motores de combustao interna monocilindricos
com um servico intermitente e em maquinas com esforcos semelhantes aos dos motores aqui

testados toma o valor 1.6.
A poténcia de calculo sera entao calculada através do seguinte:
P.=K,*P=16%P (6.39)
Onde:
P. - Poténcia de calculo [kW]
K - Fator de servico

P - Poténcia nominal a transmitir [kW]
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Aplicando a respetiva equacao aos motores a transmitir temos que:

Tabela 6-9 Valores para a selecao da correia.

Motor Honda GX35 Honda GX120 Honda GX160
Paramet.
Fator de Servico 1.6 1.6 1.6
Poténcia 1.3 kW 2.6 kW 3.6 kW
Poténcia de calculo 2.08 kW 4.16 kW 5.76 kW
RPM max. 8000 RPM 1950 RPM 1950 RPM

Enquadrando esta informacao no diagrama de carga:

A
10000 -

5000 -

100

Small pulley speed (rpm)

50

0.1

>

05 1.0

50 10 50

100

500

Corrected power (kW)

Figura 6.11 - Selecao do tipo de correias a utilizar (adaptado de [23]).

E notdrio entdo que gama de motores aqui estudados é suportada pelas correias dentadas do
tipo HTD, contudo na analise do grafico vé-se que no caso do motor GX35 sera necessaria uma

correia de classe 5M enquanto que para os 2 restantes motores é adaptada correia de classe

8M.
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A denominacéo das correias esta estandardizada e fornece ao utilizador algumas informacgoes
sobre a correia. Entdo com a referéncia da correia sabemos que o tipo de dente € o HTD e o
passo sera de 5 e 8 mm para a correia 5M e 8M respetivamente. Na figura abaixo estao essas

mesmas caracteristicas evidenciadas.

HTD S5M HTD 8M

Figura 6.12 - Dimensoes das correias HTD 5M e 8M (adaptado de [24]).

Tendo as correias dimensionadas falta dimensionar a razao de transmissao exigido para cada

teste e as polias.

6.3.6 Dimensionamento da razdo de transmissao adequada para cada motor

em especifico

Escolhido entdo o método de transmissdo, estara na altura de averiguar o problema posto
inicialmente sobre a disparidade entre discos, que pode ser suprimido ajustando a razao de

transmissao entre motor e disco de inércia. Recuperando a eq 5.46:

(5.46)

Conclui-se que o binario aplicado ao disco de inércia pode ser alterado alterando também a
razao de transmissao, e que estes se relacionam de forma proporcional, assim temos que, por
exemplo, um disco que seja projetado para um binario médio de 10 Nm pode ser usado para
testar um motor com um binario médio de 5Nm desde que a relacdo de transmissdo i assuma
um valor de 2. Esta adulteracao do binario tera consequéncias também na quantidade de

movimento transmitido ao disco, tal é evidente reavivando a expressao 5.47.

Wee * Lo 1 (5.47)

Ou seja, efetuando a mesma analise é seguro afirmar que neste caso o movimento rotacional

varia de maneira inversamente proporcional. Ou seja, para que o binario seja multiplicado a
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quantidade de movimento angular sera obrigatoriamente desmultiplicada e no caso oposto, de
haver necessidade de desmultiplicar o binario, a velocidade angular sera obrigatoriamente
multiplicada. Transportando estas conclusdes para a necessidade que aqui emergente, pode
dizer-se que no caso de o motor apresentar performances superiores as quais o disco foi
projetado, a razao de transmissao tera de ser inferir a 1 diminuido assim o torque aplicado ao
disco, e em consequéncia disso aumentando a velocidade angular do disco quando comparada
com a do motor. Para o caso contrario em que o motor apresenta performances inferiores as
quais o disco requer, tera que existir uma razao de transmissao de valor superior a 1
aumentando assim o binario aplicado ao disco, mas em contrapartida reduzindo o valor de

movimento angular observado no disco.

Para o calculo da razao de transmissao ideal em cada motor, utiliza-se o seguinte

I, = Tmed d (6,4)
a4 (wfd - Wiq)
At
Onde:
Tmed d - Binario médio aplicado ao disco
wyq - Velocidade angular final do disco
wiq - Velocidade inicial do disco
Onde é valido efetuar a seguinte substituicao:
[ — Tmed * l (6.40)
a (wf - ;)
i x At

Como ja esta estabelecida a inércia do disco, o tempo de testes ideal, a rotacao inicial e final
do motor e o seu binario médio, pode deduzir-se a seguinte expressao matematica para o

calculo da razdo de transmissao ideal.

(6.41)

Depois de corretamente dimensionada a razao de transmissao em funcdo das caracteristicas do
motor pode-se também calcular alguns parametros referentes ao disco de inércia aquando da
elaboracao do teste. Estabelecendo do diametro da polia acoplada ao disco de 6 cm como

estabelecido aquando do calculo dos esforcos no veio temos que:
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Z, (6.42)

Zm = T
Tnedd = Tmea * 1 (6.43)
1 (6.44)
Wq = W *
Onde:
Z.-NUmero de dentes da polia do motor
Z4-Numero de dentes da polia do disco
Tisco medio - Binario médio aplicado ao disco [Nm]
Timed - Binario médio aplicado pelo motor [Nm]
Wyisco - Velocidade angular do disco
W, - Velocidade angular do veio do motor
Aplicando aos varios motores tém-se que:
e Razao de transmissao 6tima para o motor Honda GX35:
~_ 0.6472 « (837.8 — 418.9) 354 (6.45)
L= 144+ 15 e
e Razdo de transmissdo 6tima para o motor Honda GX120:
. 0.6472 % (2042 - 73.3) 074 (6.46)
te 1029 « 15 e
e Razdo de transmissdo 6tima para o motor Honda GX160:
. [0.6472 % (204.2 — 73.3) 065 (6.47)
L= 1345 « 15 e

6.3.7 Dimensionamento das polias para cada motor

Primeiramente vai-se dimensionar a polia associada ao disco. Esta polia ja foi estimada
anteriormente aquando do calculo dos esforcos no veio, estabeleceu-se um raio de 30mm. Como

€ ja sabido também, este dinamdémetro tera 2 correias diferentes e com isso tera de ter 2
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conjuntos de polias diferentes também, uma vez que o passo das polias tera de corresponder
ao passo das correias. As dimensodes desta polia vao fixas; a relacdo de transmissao sera sempre
atingida, segundo o calculado, estimando uma polia para acoplar ao veio de transmissao do

motor.

No caso do motor GX35 a correia inerente ao seu teste € uma correia dentada do tipo HTD 5M
que, como foi visto, tem um passo de 5mm. Teremos entao que enquadrar o perimetro da polia
fixa, que neste caso € a do disco, com a correia.

P,

pa = 21 * 30 = 188.5 mm (6.48)

Onde:
Ppq - Perimetro da polia associada ao disco

Sabendo o diametro desta polia, resta apenas calcular o nimero de dentes que esta tera para
o caso das duas correias. Para o caso da correia HTD 5M (motor GX35) ao dividir-se o diametro
da polia pelo passo da correia (5mm) fica-se com o niUmero aproximando de dentes para esta
polia:

188.5 (6.49)

< = 37.7 = 38 dentes

Para o caso da correia HTD 8M (Motores GX120/160) repete-se o processo, com o passo de 8mm.

188.5 .

5 = 23.56 = 24 dentes (6.50)
Tendo entdo estes parametros definidos basta calcular o nimero de dentes para a polia
vinculada ao veio dos motores em funcao da relacao de transmissao ja calculada. Para o calculo
da polia do motor pode entao deduzir-se a seguinte formula através da formula geral para as
relacées de transmissao:

Z Z, (5.51)

i = @le—,
l

_21

0 que significa que para obter o niUmero de dentes da polia do motor, apenas dependera do

tipo de correia adequado para esse motor, e da razao de transmissao.

N

_ Zpa (5.52)

Zym = —
pm =7

Onde:
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Z,m - NUmero de dentes da polia do motor
Z,q- Nimero de dentes da polia do disco

Para o caso do motor Honda GX35, correia HTD 5M, polia do disco 38 dentes e i=3.54 calcula-

se o seguinte:

Z 38 (5.53)
Zpm = ; 354 10.73 dentes
Da consulta do catalogo [25] observa-se que o nimero de dentes minimo para este tipo de polia

é de 12 dentes e, portanto, adota-se este valor.

Recalculando a razao de transmissdo que realmente sera obtida uma vez que existem limitacoes
a nivel de fabrico de polias para a razao de transmissao 6tima, vemos que esta adquire agora o

valor de:

Zpa 38 .
i=2r% 2" 316 (5.54)
Zym 12

No caso do motor Honda GX120, correia HTD 8M, polia disco 24 dentes, i=0.74:

Zyq 24 (5.55)
Zym = —= = —— =324
om ; 074 32.4 dentes
Da consulta do catalogo observa-se que o nimero a adotar sera de 32 dentes. Recalculando a

razao de transmissao que realmente sera obtida:

Zpa 24
i= Zre 2% os (5-56)
Zym 32

No caso do motor Honda GX160, correia HTD 8M, polia do disco 24 dentes, i=0.65:

=N
)

24 (5.46)
Z = == .

om ; 065 36.9 dentes

Embora o nimero de dentes calculado esteja muito proximo dos 37 dentes ao consultar o
catalogo verifica-se que a disponibilidade apenas aponta para 36 ou 38 dentes, pelo que se opta

pelos 36 dentes por ser o nUmero mais préximo do calculado.
Recalculando a razao de transmissao que realmente sera obtida:

Zpa 24 :
i= =" =067 (5-46)
Zym 36
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Conjugando todas as tomadas e calculadas numa tabela:

Tabela 6-10 Resumo das carateristicas do sistema de transmissao projetado.

transmissao final

Motor Honda GX35 Honda GX120 Honda GX160
Paramet.
Tipo de correia HTD 5M HTD 8M HTD 8M
Num de dentes da 38 24 24
polia do disco
Numero de dentes 12 32 36
da polia do motor
Relacao de 3.16 0.75 0.67

Tendo em conta estas mesmas consideracoes também vamos calcular a influéncia que as

mesmas tém sobre o teste:

Tabela 6-11 Efeitos da razao de transmissao no disco de inércia.

Motor

Paramet.

Honda GX35

Honda GX120

Honda GX160

Binario médio

1.44*3.16 = 4.55 Nm

10.29%0.75 = 7.72

13.45%0.67 = 9.01

aplicado ao disco Nm Nm
Velocidade final do | 8000/3.16=2531.65 1950/0.75= 1462.5 1950/0.67= 1306.5
disco RPM RPM RPM
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7 Simulacao computacional dos testes

Na simulacdo computacional do teste sera necessario relembrar um pouco daquilo que é o
procedimento adotado. O Motor é posto a trabalhar, com o acelerador na posicao maxima, e
este aplica um binario ao disco de inércia. Posto isto o disco comeca a girar também e o sistema
de aquisicdo de dados fara um registo do intervalo de tempo entre cada rotacdo do disco,
calculando assim a aceleracdo que este tem e consequentemente o binario que lhe esta a ser

aplicado.
Simulagcao do motor Honda GX120 em teste

Simulando o binario que é aplicado ao disco em funcéo da sua velocidade obtém-se o seguinte

grafico:

Binario aplicado ao disco de inércia

10,8
10,6
10,4
10,2
10
9,8
9,6
9,4
9,2

Binario [Nm]

0 500 1000 1500 2000 2500
RPM

Figura 7.1 - Binario transmitido do disco durante o teste do motor GX120.

Observa-se que a velocidade de rotacdo do disco varia entre 0 e 2600 RPM, e que o binario
aplicado é constante até determinada rotacdo, mais propriamente até as 1584 RPM. O binario
constante aqui aplicado corresponde ao binario do motor enquanto se da o escorregamento da
embraiagem e é igual ao correspondente a rotacao em que acaba o escorregamento existente,
ou seja, quando esta prestes a extinguir-se o escorregamento da embraiagem. O restante
binario observado é o que provém do motor, estando ja a embraiagem bloqueada e tendo em

contas as relacdes de transmissao intermédias.
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Imaginando entdo que o sistema de aquisicao adquire estes dados relativos ao disco, pode
calcular o binario na saida da caixa redutora, que é o objetivo do trabalho; O valor calculado
aparece no seguinte grafico comparado com o que se estima ser o binario real debitado pelo

motor.

Binario na saida da caixa redutora

14
12

10

8 binario real

6 bindrio medido

Binario [Nm]

700 900 1100 1300 1500 1700 1900
RPM

Figura 7.2 - Grafico comparativo entre o binario medido e o debitado.

Conclui-se que a embraiagem tem uma fungao importante no que é lido pelo dinamometro aqui
projetado uma vez que em toda a faixa em que esta nao esta perfeitamente acoplada, o
dinamoémetro ndo fornece informacao.

7.1 Simulacdo do motor Honga GX160 em teste

A simulacao do binario aplicado ao disco sera:
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Binario aplicado ao disco
14,5

14

13,5
13

12,5

Binario [Nm]

12
11,5

11
0 500 1000 1500 2000 2500

RPM

Figura 7.3 - Comportamento do disco para o teste do motor GX160.

Onde acontece precisamente o mesmo que no caso anterior, devido a posicao do acelerador, o
motor dispara logo para valores de binarios equivalente aos de deslizamento praticamente nulo
até que quando motor e disco giram de forma sincrona o binario aplicado neste ultimo segue a

forma de curva daquilo que é observado a saida da caixa redutora.

Segundo o comportamento do disco para este teste pode novamente fazer uma comparacao
entre aquilo que seria o binario avaliado pelo dinamémetro e aquilo que realmente se estima

ser debitado.

Bindrio na saida da caixa da redutora

25
20
§ 15
2
e 10
o Valor Real
5 Valor calculado
0
700 900 1100 1300 1500 1700 1900

RPM

Figura 7.4 - Comparativo entre o bindrio debitado e o calculado pelo dinamémetro.

91



92



8 Conclusoes

As conclusoes deste trabalho podem ser dividias em 3 grandes grupos; as conclusdes relativas
as embraiagens, as conclusdes relativas aos dinamometros de inércia e ainda as ilacoes
retiradas relativamente a influéncia destas embraiagens nos teste realizados através dos

dinamometros de inércia.

Relativamente as embraiagens, do tipo centrifugo multidiscos pode concluir-se que tém um
periodo de escorregamento em que ha uma poténcia que é perdida. Esse periodo de
escorregamento e consequentemente quantidade de poténcia perdida depende das
caracteristicas das pecas constituintes da embraiagem e também das caracteristicas do proprio
motor. Como foi visto, existem pecas, como por exemplo as molas e os pesos, que tém um
papel preponderante para o inicio e o fim do escorregamento. Mantendo as caracteristicas da
embraiagem o periodo de escorregamento sera tanto maior quanto maior for o binario do
motor, isso esteve bem patente na comparacao dos motores GX120 e GX160 onde a embraiagem
¢é idéntica e o periodo de escorregamento aumenta devido a curva de binario do motor Gx160

atingir niveis superiores.

Relativamente aos dinamometros de inércia, quando analisados por si so, pode-se concluir que
é possivel testar varios motores com o mesmo disco, sem afetar significativamente o tempo de
teste, desde que se ajuste devidamente a relacao de transmissao entre o motor e o disco. Pode-

se concluir que este tipo de dinamometro fornece dados fiaveis.

Por fim, analisando todo o sistema, podem ser tiradas algumas conclusdes acerca da influéncia
destas embraiagens nos teste por inércia. Pode concluir-se que estas deturpam as medicoes
recolhidas e apenas se pode avaliar a performance do motor, de maneira fiavel, na gama de
rotacoes em que a embraiagem se encontra bloqueada. Pode-se concluir também que o binario
aplicado ao disco de inércia sera fungdo do binario de transicdo da embraiagem, uma vez que
0 motor em teste esta em carga maxima, quando o disco atinge uma velocidade correspondente
a velocidade de bloqueio da embraiagem, o binario aplicado ao disco sera o binario do motor

afetado pelas relacoes de transmissao intermédias entre eles.
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9 Propostas para trabalhos futuros

Como trabalhos futuros seria interessante aproveitar parte do trabalho aqui feito sobre estas

embraiagens automaticas e redimensiona-las de modo a otimizar o processo de acoplamento.

Um possivel trabalho futuro seria também completar este trabalho na parte de aquisicdo de
dados arquitetando um conjunto de sensores e de programas capazes de automatizar todo o

processo de calculo.

Dimensionar uma embraiagem como elo de ligacdo entre disco de inércia e motor de modo a
poder ser feito o arranque do motor sem o disco esteja a carregar o motor, ensaiar, e estudar

a fiabilidade desta hipotese.

Estudar a hipotese de adaptar este dinamometro a outro tipo de testes, como por exemplo

testes ao veio da cambota do motor ou teste a roda do veiculo.
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Anexos
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Anexo A

Curvas de Binario-Rotacao para o motor Honda GX35.
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Anexo B

Curvas de Binario-Rotacao para o motor Honda GX120.
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Anexo C

Curvas de Binario-Rotacao para o motor Honda GX160.
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Anexo D

Modelo computacional de um dos pesos do mecanismo centrifugo.
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Anexo E

Propriedades mecanicas para o aco Ck45.
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Application Of Carbon Steel DIN C45E
DIN C45E steel grade material round bar, steel plate, flate bar, Hexagonal bar, Square bar,

usage is very widely in industry products. Such as Axles,Nuts and Bolts, Crankshafts,

Gearings, Bearings, Guide bar, wheel forging, etc.

Specifications of DIN C45E steel metal material

Americal: ASTM A29/A29M AISI 1045

Germany: DIN 17200 C45E / CK45 /W-Nr 1.1191
Chinese: GB/T699-1999 45#

British: BS970-1, EN10083-2 080M40

Japan: JIS G4051 S45C

Physical properties of Steel C45E

Density: 7.85 kg/cm3
Thermal conductivity: 51.9 W/mK
Thermal expansion co-efficient (@0.000-100°C/32-212°F): 11.2 um/m°C

Machanical Properties of DIN C45E Carbon Steel

Tensile Strength: 585MPa
Yield Strength: 450MPa
Poisson’s Ratio: 0.29
Modilus of Elasticity: 200GPa
Shear Modilus: 80GPa
Hardness: 163 HBS

Forging of Din C45E steel

Heat C45E Fabrication to 850 to 1200°C, forged C45E by Hammer.

Annealing of Carbon Steel C45E material

680-710°C, Soak well. then slowly cool in furnace

Hardening of C45E

At 820-855°C, Quenching in air or oil. before quench, ensure heat thoroughly.

112



Tempering of Steel Din C45E

Heat to 550-660°C for Tempering. As different hardness and requirement, confirm
temperature.

* Heat treatment include heating rate, cooling rate, soaking times. different size and shape
also effect CA5E steel Heat treatment results. so we advice you contact your heat treatment

get more assitance.

Welding of DIN C45E Carbon Steel material

CA45E is a medium carbon steel material, its welding must be no careless. Pls contact your

welding provider. or as the C45E steel material welding assistance Data.
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Anexo F

Datasheet do rolamento SKF 1304 ETN9.

115



_I
Rolamentos autocompensadores de esferas
1304 ETN9

Dimansdas
_E_
| ry d 20 mm
r
o a2 i
o B 15 mm
o4 Ja_% STI
&N d [P Ad5 T
Dimansions
e -
r Iq 3 min. 1 mm
ry :
s —
[
oo d
Dimensbes do sncosio
. — iy min, 27 e
- I max, 4 i
[ ]
s max. 1 mim
[
Dados de cileuk:
Classilicaghe da cansa dindmica bisica G 14,3 kM
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Anexo G

Datasheet mancal SKF série SNL e SE para rolamentos em uma bucha de fixacao com vedacao

padrao.
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_I
Mancais bipartidos serie SNL e SE para

rolamentos em uma bucha de fixacao com
vedacoes padrao

PFrodutes apropriados

Rolamenia (daskgnacis haiea) 1705 K
Bucha do adaptador H 208

Arvel de fixagho 2 = FRE 552

Dimenzbes

i 0 T
- -
EE " }j & 25 T
H _|_ i, Oy 52 mim
b _l' Dh 3‘.5 Tu™
Hy l_:]
| - A 67 mm
Ay &k mm
I
: H T4 T
H 40 T
Hy 14 mim
d 140 T
L 185
M 2 YT
I 15 T

Pinos de ajuste

L Je 152
Ja 16 T
My max, 4 TTHT
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