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Área de Concentração:

Projetos e Fabricação

Orientador:

Profa. Dra. Izabel Fernanda Ma-

chado

Co-orientador:

Prof. Dr. Francisco José Profito
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Ao professor Roberto Martins, pelo apoio loǵıstico indispensável e arriscado com os
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um grande presente da vida.

Ao meu amigo de matlab Pedrinho, que nossa amizade tenha resistência infinita aos
ciclos da vida.

Ao meu amigo mais rico, Newton Fukumasu, obrigado por conseguir modelar (com
muitos elementos) uma amizade comigo.

Meus amigos e parceiros de Raid, Arnaldo e Cassiano, obrigado por toda a amizade.

Ao chefe supremo, Eleir, que demonstrou sempre uma concentração inabalável em
todas as reuniões e discussões.

Ao Luiz Lima, grande amigo, com o cavanhaque mais invejável da USP.

Ao amigo Rafael Obara, o melhor “shape”já visto pelo LFS.

Ao Gustavo Siebert, grande amigo, a quem devo muito pelas indicações e constantes
ajudas em tudo. Muito obrigado!

Ao Luiz Varela, meu amigo, que mudou a minha vida.
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RESUMO

A presente tese aborda a complexa problemática da modelagem do contato lubrificado
elastohidrodinâmico (EHL), que se caracteriza por exigir elevado custo computacional e
um demorado processo de resolução numérica. Com o objetivo de simplificar o desen-
volvimento de projetos de elementos de máquina, pé proposta a criação de um modelo
semi-anaĺıtico para o cálculo do coeficiente de atrito e da espessura do filme lubrificante
em contatos EHL. Esse modelo busca facilitar sua aplicação em lubrificantes comerciais
e em situações de regime misto de lubrificação. A metodologia adotada baseia-se em
equações emṕıricas e aproximações, com exceção do cálculo da temperatura, que é re-
solvido numericamente. Para validar experimentalmente o modelo proposto, conduzimos
testes no tribômetro MTM a temperaturas de 40◦C, 80◦C e 120◦C, com forças normais de
5, 10 e 28 N, e uma taxa de escorregamento relativo (SRR) de até 120%, mantendo uma
velocidade constante de 2, 5 m/s. A validação do cálculo da espessura do filme lubrificante
foi realizada no equipamento EHD2 a 40◦ C em condições de rolamento puro. Para obter
dados de viscosidade em alto cisalhamento, empregamos o reômetro de alto cisalhamento
USV, com taxas cisalhantes de até 10−7 s−1. Os testes foram conduzidos utilizando não
apenas o lubrificante base PAO6, mas também dois lubrificantes de transmissões manu-
ais, dois de transmissões automáticas e um lubrificante de motor. Os resultados obtidos
demonstram uma boa correlação entre os cálculos da espessura do filme lubrificante e os
experimentos realizados no equipamento EHD2 em condições de rolamento puro, com erro
em torno de 12%. Da mesma forma, os cálculos do coeficiente de atrito também apresen-
tam boa concordância com os experimentos, com erro de no máximo 20%, especialmente
em condições de carregamento mais elevado, mesmo quando se utilizam parâmetros de
fluidos de referência, como o esquelano e uma mistura de PAO4 com 50% de PAO100. No
entanto, observa-se uma menor precisão dos cálculos de atrito em temperaturas acima de
80◦C. Além disso, os resultados em regime misto também mostram uma boa relação entre
os cálculos e os experimentos, com erro de no máximo 20%, exceto no caso do lubrificante
de motor, possivelmente devido à presença de aditivos espećıficos.

Palavras-Chave – Lubrificação Elastohidrodinâmica, Coeficiente de atrito, espessura
do filme lubrificante.



ABSTRACT

This doctoral thesis addresses the complex issue of elastohydrodynamic lubricated
(EHL) contact modeling, characterized by high computational costs and a time-consuming
numerical resolution process. To simplify the development of machine element designs,
we propose creating a semi-analytical model for calculating the friction coefficient and lu-
bricant film thickness in EHL contacts, enabling its application in commercial lubricants
and under mixed lubrication regimes. The methodology adopted is based on empirical
equations and approximations, except for calculating the temperature, which is numeri-
cally resolved. To experimentally validate the proposed model, tests were conducted on
the MTM tribometer at temperatures of 40◦C, 80◦C, and 120◦C, with normal forces of
5, 10, and 28 N and a relative sliding speed ratio (SRR) of of up to 120%, maintaining
a constant velocity of 2.5 m/s. The lubricant film thickness calculation was validated on
the EHD2 equipment at 40◦C under pure rolling conditions. The high-shear rheometer
USV was used to obtain high-shear viscosity data, with shear rates of up to 10−7 s−1.
Tests were conducted using not only the base PAO6 lubricant but also two manual trans-
mission lubricants, two automatic transmission lubricants, and an engine lubricant. The
results demonstrate a good correlation between the lubricant film thickness calculations
and experiments conducted on the EHD2 equipment under pure rolling conditions, with
an error of approximately 12 %. Similarly, the friction coefficient calculations also show
good agreement with experiments, with errors of at most 20 %, especially under higher
loading conditions, even when using reference fluid parameters such as squalane and a
mixture of PAO4 with 50 % PAO100. However, friction calculations have a lower preci-
sion at temperatures above 80◦C. Additionally, results under mixed lubrication conditions
demonstrate a good relationship between calculations and experiments, with errors of at
most 20 %, except for the engine lubricant, possibly due to specific additives.

Keywords – Elastohydrodynamic lubrication, Friction coefficient, Lubricant film thick-
ness.
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20 Influência do parâmetro a, n e τc sobre a viscosidade generalizada versus

taxa de cisalhamento para o modelo de Carreau Yasuda. (para a = 2,

Carreau-Yasuda = modelo Carreau) . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 61



21 Evidências de tensão cisalhante limite (LSS) através de medidas de tração
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48 Variação da viscosidade dinâmica em função do peso molecular dos fluidos

PAO, PDMS e PPMS . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 118

49 Curvas de tração para o lubrificante comercial TRA2 obtidas no equipa-

mento MTM. Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e

b) 40 ◦C . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 119

50 Curvas de tração para o lubrificante comercial EN1 obtidas no equipamento

MTM. Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e b) 40 ◦C119

51 Curvas de Stribeck para o lubrificante PAO6 obtidas no equipamentp MTM.

Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com

SRR’s de 5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição. f é
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25

1 INTRODUÇÃO

1.1 Perdas mecânicas e coeficiente de atrito

A eficiência energética é uma questão de extrema importância em diversas áreas da

engenharia, especialmente naquelas que envolvem sistemas de transmissão de potência.

Elementos de máquinas como mancais de rolamentos, engrenagens e cames são compo-

nentes fundamentais nesses sistemas, e o atrito, lubrificação e desgaste desses elementos

têm um impacto direto na eficiência energética e durabilidade dos sistemas como um todo.

Na busca por soluções mais econômicas e sustentáveis, torna-se cada vez mais importante

compreender e modelar os fenômenos tribológicos que afetam a eficiência energética e

durabilidade desses elementos de máquinas. Neste contexto, existem várias maneiras de

melhorar o desempenho energético dos elementos da máquina. Uma abordagem é melho-

rar o controle e precisão de materiais e processos de fabricação, o que envolve aumento

de custos. Outra estratégia é aprimorar os sistemas de lubrificação e refrigeração para

reduzir o atrito e aumentar a dissipação térmica, diminuindo ainda mais as perdas de

energia. Por exemplo, em um automóvel de passeio, cerca de 11, 5% da energia dispońıvel

da combustão é perdida devido ao atrito entre as partes móveis do motor, com desta-

que para os sub-sistemas anel-camisa, trem de válvulas e virabrequim (ver a Figura 1)

(HOLMBERG; ANDERSSON; ERDEMIR, 2012; WONG; TUNG, 2016).

Além das perdas nos sub-sistemas do motor, cerca de 5% de perdas por atrito são

dispendidas devido ao sistema de transmissão do véıculo (ver Figura 1). Neste cenário, o

desenvolvimento de pesquisas e tecnologias voltadas ao aumento da eficiência energética e

durabilidade de transmissões automotivas (Figura 2) vem ganhando destaque nas últimas

décadas devido às crescentes demandas de mercado e legislações voltadas à redução de

gases poluentes e economia de combust́ıvel (HOLMBERG; ANDERSSON; ERDEMIR,

2012). A menor dissipação térmica proporcionada pelo aumento da eficiência de sistemas

de transmissão também contribui para sua confiabilidade em termos de desgaste e falhas,

uma vez que conduz a um aumento da vida útil do equipamento.
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Figura 1 – Perdas mecânicas em automóveis movidos a gasolina, com destaque ao motor de
combustão.

Fonte: Holmberg, Andersson e Erdemir (2012) e Wong e Tung (2016).

A Figura 2 ilustra o fluxo de torque proveniente do motor até a sáıda nos eixos

dos pneus. Vale destacar que transmissões de potência não são restritas somente aos

sistemas automotivos. Diversas configurações de turbinas eólicas, cuja aplicação está em

ascensão, em particular no Brasil (ver Figura 3), utilizam sistemas de transmissão por

engrenamento (FERNANDES et al., 2015a). Uma série de trabalhos publicados pelo

grupo de tribologia da Universidade do Porto – Portugal demonstraram a influência do

lubrificante na eficiência global de transmissões (FERNANDESS, 2015; FERNANDES et

al., 2015a, 2015b, 2015c, 2015d).

As caixas de transmissão também são subdivididas por elementos mecânicos móveis

lubrificados, como engrenagens, mancais de rolamentos e selos. É importante deixar

claro que dependendo da caixa de transmissão e do sistema na qual elas são aplicadas, a

significância de cada elemento sobre o desempenho total pode variar. As principais fontes

de dissipação de energia em transmissões mecânicas são categorizadas conforme ilustrado

na Figura 4 (HOEHN; MICHAELIS; HINTERSTOIßER, 2009), sendo que esta divisão

foi levantada para caixas de turbinas eólicas, mas devido às semelhanças dos elementos

constituintes de sistemas de transmissão automotivos, uma analogia da distribuição das

perdas pode ser levantada. As perdas são aproximadas da seguinte forma (FERNANDES

et al., 2015a):
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Figura 2 – Transmissão manual de véıculo com interfaces e o fluxo de torque quando a 1ª
marcha é engatada.

Fonte: Rego (2016).

Figura 3 – Crescimento na capacidade instalada de energia eólica no Brasil

Fonte: Association (2020).

• Perdas nas engrenagens: perdas devido ao atrito no contato entre os dentes engrena-

dos (“meshing loss”) além das perdas associadas ao arrasto das engrenagens devido

à sua imersão em óleo (“churning loss”) e ar (“windage loss”) internos à caixa de

transmissão.

• Perdas nos mancais e selos mecânicos: perdas devido ao atrito nos mancais de rola-

mentos/rolos e selos mecânicos responsáveis pela vedação da caixa de transmissão.

• Perdas em componentes auxiliares: perdas por atrito nas demais partes móveis da

transmissão, com destaque ao sincronizador no caso de transmissões automotivas

manuais.
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Dentre as perdas citadas, algumas são independentes do carregamento, como o arrasto

das engrenagens imersas em óleo/ar, bem como o atrito nos rolamentos e selos mecânicos

(ver Figura 4). Por outro lado, as perdas dependentes do carregamento estão relacionadas

ao atrito no contato lubrificado dos dentes engrenados, que ocorre devido ao carregamento

localizado resultante do torque transmitido. Por isso, o desenvolvimento de modelos

matemáticos que permitam avaliar com precisão o coeficiente de atrito, as pressões de

contato e a espessura do filme lubrificante nos contatos é uma área de crescente interesse

para o mercado de energia limpa.

Figura 4 – Exemplo da distribuição das perdas mecânicas em transmissões mecânicas e, caixas
multiplicadoras de turbinas eólicas. Pe1 e Pe2 são perdas de potência no engrenamento sem e

com dependência do carregamento; Pr são perdas devido aos rolamentos; Ps são perdas
devidos aos selamentos e Paux são perdas auxiliares. Exemplo da distribuição relativa de

perdas de energia em função das condições operacionais para óleo de turbina. Analogia das
perdas mecânicas em turbinas com transmissões manuais automotivas.

Fonte: Hoehn, Michaelis e Hinterstoißer (2009) e Marques et al. (2014).

Embora a complexidade dos sistemas mecânicos mencionados seja evidente devido à

grande quantidade de componentes e suas particularidades, é exatamente essa comple-

xidade que motiva o trabalho em questão. A motivação principal é aproveitar as seme-

lhanças existentes entre alguns componentes, como o fato de serem contatos lubrificados

do tipo não-conforme, e agregar modelos anaĺıticos simplificados de mecânica do contato,

lubrificação e reologia para desenvolver um modelo semi-anaĺıtico simplificado para con-

tatos com lubrificação elastohidrodinâmica (EHL). Esse modelo seria capaz de calcular,

de forma robusta e computacionalmente eficiente, valores aproximados de espessura de

filme e coeficiente de atrito com base em dados de geometria, material e lubrificante.

O desenvolvimento de um modelo semi-anaĺıtico com essas caracteŕısticas permitiria a
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rápida estimativa da espessura de filme e do coeficiente de atrito em contatos EHL não-

conformes, proporcionando assim agilidade na seleção de lubrificantes e/ou alteração da

geometria de contato durante o projeto de componentes.

No próximo item, serão apresentados os principais modelos encontrados na literatura

que utilizam uma abordagem anaĺıtica para o cálculo do coeficiente de atrito em contatos

EHL. Além disso, serão descritas as principais diferenças, vantagens e limitações entre

esses modelos, destacando as principais contribuições desta tese em relação aos modelos

existentes.

1.2 Modelos simplificados para o cálculo do atrito

EHL

Como discutido no caṕıtulo anterior, a previsão da espessura de filme e do coeficiente

de atrito em contatos com lubrificação elastohidrodinâmica (EHL) pode ser uma ferra-

menta poderosa e prática para projetos de elementos de máquina. Embora a abordagem

experimental seja a mais confiável para investigar os comportamentos tribológicos, ela

pode não ser eficaz ao lidar com um grande número de variáveis de projeto de um pro-

duto/componente (BI; MUELLER; ZHANG, 2021). Por essa razão, várias abordagens

teóricas foram desenvolvidas, incluindo modelos experimentais, numéricos (estat́ısticos

e determińısticos) e anaĺıticos (ou semi-anaĺıticos). Essas abordagens levam em consi-

deração as propriedades das superf́ıcies, dos materiais e do lubrificante no contato EHL

para calcular o coeficiente de atrito.

Dentre os tipos de modelos teóricos citados, a escolha do mais adequado para cada

projeto está diretamente ligada à sua aplicação (BI; MUELLER; ZHANG, 2021). Um

fator chave a ser considerado é o custo computacional associado à modelagem (ver Fi-

gura 5). Especialmente em modelos numéricos, a obtenção de resultados pode deman-

dar um tempo computacional significativo. Por outro lado, os modelos anaĺıticos ou

semi-anaĺıticos possuem um custo computacional consideravelmente mais reduzido, sendo

mais adequados para aplicações que demandam rápidas estimativas de desempenho com

acurácia moderada. A simplicidade dos modelos semi-anaĺıticos torna-os acesśıveis a um

público amplo (eng. de desenvovlimento de produto, pesquisadores da industria e pesqui-

sadores acadêmicos), o que é importante na comunicação dos resultados para pessoas que

não são especialistas na área. Além disso, modelos anaĺıticos também são apropriados

para serem adotados em documentos normativos.
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Na literatura especializada, encontramos diversos modelos anaĺıticos e semi-anaĺıticos

para abordar o fenômeno da lubrificação EHL clássica, como exemplificado pelo estudo

conduzido por Olver e Spikes (1998). Este modelo em particular oferece a capacidade

de calcular o coeficiente de atrito em situações de contato não-conforme, ao empregar

valores médios de pressão, viscosidade e cisalhamento extrapolados para todo o contexto

da lubrificação EHL.

No entanto, algumas restrições limitam a sua aplicabilidade. Isso inclui uma sim-

plificação do comportamento não-Newtoniano do lubrificante no contato, modelado pelo

fluxo viscoso de Eyring, que é comumente observado em muitas aplicações envolvendo

elementos de máquinas (HABCHI, 2018). Além disso, o modelo assume que a viscosidade

varia apenas de forma exponencial com a pressão, restringindo sua aplicação a pressões

inferiores a 0,5 GPa (BAIR, 2007). Também é importante notar que o modelo presume

que o fluido é incompresśıvel e que a condutividade térmica do lubrificante permanece

constante em relação à temperatura e pressão.

Figura 5 – Custo computacional e complexidade da modelagem associada ao tipo de
abordagem teórica

Fonte: Autor (2023)

Os estudos conduzidos por Otero et al. (2011) e Otero et al. (2022) adotam uma abor-

dagem semelhante àquela proposta por Olver e Spikes (1998). Ambos utilizam valores

médios para a análise do Efeito Elasto-Hidrodinâmico (EHL), integrando-o a partir do

campo de pressão de Hertz. No entanto, é importante notar que esse modelo leva em

consideração o efeito do cisalhamento na espessura do filme, especialmente na região de
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entrada, e a influência da viscosidade do fluido de contato, utilizando a relação de Carreau.

Embora essas melhorias ampliem a faixa de aplicação do modelo, é importante ressaltar

que algumas limitações anteriores ainda persistem, como a modelagem da viscosidade em

relação à pressão por meio da equação de Barus/Roelands (que segue uma relação expo-

nencial), a consideração da incompressibilidade do fluido e a suposição de condutividade

térmica constante.

De acordo com Bair (2019), os modelos de mencionados acima podem ser considerados

como pertencentes à categoria de lubrificação elastohidrodinâmica clássica (EHL clássica),

apesar de suas limitações. No entanto, abordagens mais quantitativas foram propostas

em trabalhos como os de Bair e Winer (1979) e Bair, McCabe e Cummings (2002), que

incorporam a compressibilidade e a piezoviscosidade por meio de equações de estado.

Essa abordagem baseia-se na quantificação das propriedades reológicas e de estado de

lubrificantes de referência, como o esquelano, utilizando viscośımetros de alta pressão e

cisalhamento. Embora essa abordagem seja altamente precisa (HABCHI, 2018), ainda

apresenta algumas limitações. Além de não considerar o aumento da temperatura no

contato, a grande quantidade de fatores e constantes envolvidas depende essencialmente

de cada lubrificante, o que significa que seria necessário determiná-las para diferentes

lubrificantes. Esse processo pode ser demorado e oneroso.

Recentemente, Liu et al. (2020) desenvolveram um modelo (semi-anaĺıtico) mais

abrangente e preciso para o cálculo do coeficiente de atrito em contatos EHL. O modelo

unifica os conceitos apresentados por trabalhos anteriores (OLVER; SPIKES, 1998; BAIR;

WINER, 1979; BAIR; MCCABE; CUMMINGS, 2002; OTERO et al., 2022), incorporando

uma série de variáveis que incluem a variação na condutividade térmica do lubrificante com

a pressão, as variações nas propriedades do lubrificante ao longo da espessura do filme

e a mudança na taxa de cisalhamento associada ao campo de temperatura, calculado

numericamente pela equação da energia simplificada. As principais diferenças entre os

modelos semi-analiticos acima descritos podem ser observadas no esquema da Figura 6.

Apesar das melhorias em relação aos trabalhos de Bair e Winer (1979) e Bair, McCabe

e Cummings (2002), o modelo proposto por Liu et al. (2020) apresenta algumas limitações

importantes a serem consideradas ao aplicá-lo em diferentes regimes de lubrificação e para

diferentes lubrificantes. Por exemplo, ele só pode ser aplicado a um fluido de referência

com pressões de contato elevadas (acima de 1 GPa) e baixas taxas de escorregamento

entre os sólidos (menos de 10%), além de considerar um regime de lubrificação em que as

superf́ıcies são totalmente separadas pelo filme de lubrificante.
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Figura 6 – Hipóteses abordadas pelos principais modelos de cálculo anaĺıtico e semi-anaĺıtico
do coeficiente de atrito nos contatos EHL. EoS = Equações de Estado (“Equation of State”).

Fonte: Autor (2023)

Neste contexto, esta tese apresenta uma abordagem semi-anaĺıtica para a deter-

minação do coeficiente de atrito em contatos Elasto-Hidrodinâmicos (EHL), inspirada

pelo estudo de Liu et al. (2020). A presente proposta visa estender a aplicabilidade do

modelo, permitindo sua utilização em cenários que não foram abordados no trabalho de

Liu (2020). Isso inclui a consideração de diferentes tipos de lubrificantes, incluindo lu-

brificantes comerciais, bem como a análise em condições de baixas pressões de contato

(inferiores a 1 GPa) e elevados valores de escorregamento (SRR superior a 10%).

Adicionalmente, a nossa abordagem será estendida para acomodar situações de lubri-

ficação mista, nas quais uma parte da carga é sustentada pelas asperezas superficiais dos

materiais sólidos. As principais divergências em relação ao trabalho de Liu et al. (2020)

são detalhadas na Figura 7.

Figura 7 – Diferenças na abordagem deste trabalho de tese em relação ao modelo anaĺıtico de
Liu et al. (2020)

Fonte: Autor (2023)
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1.3 Objetivos

1.3.1 Objetivo principal

O objetivo deste doutorado é desenvolver um modelo semi-anaĺıtico para cálculo in-

tegrado das pressões de contato, espessura de filme lubrificante e coeficiente de atrito em

contatos elastohidrodinamicos nāo-conformes. O modelo poderá servir de base para a

determinação rápida e com acurácia moderada (erro < 20 %) da eficiência em elemen-

tos mecânicos, como por exemplo engrenagens, mancais de elementos rolantes e sistemas

came-tucho.

1.3.2 Objetivos espećıficos

• Desenvolver um modelo simplificado para determinação do coeficiente de atrito em

contato EHL para diferentes lubrificantes comerciais, incluindo lubrificantes de mo-

tores e de transmissões automotivas manual e automática;

• Estender o modelo proposto para incluir o regime misto de lubrificação.

• Validar o modelo semi-anaĺıtico proposto a partir de dados experimentais.
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2 FUNDAMENTOS DA LUBRIFICAÇÃO

ELASTOHIDRODINÂMICA (EHL)

Neste caṕıtulo, serão discutidos os conceitos fundamentais de lubrificação e reolo-

gia aplicados ao contato EHL, juntamente com os modelos dispońıveis que explicam o

comportamento f́ısico do lubrificante no contato. Diversos fatores f́ısicos podem afetar o

coeficiente de tração ou atrito em contatos lubrificados, tais como o aumento da tempe-

ratura, a deformação elástica dos materiais, e as dimensões e geometria das amostras dos

sólidos em contato. Quando se trata de contatos com lubrificação EHL com filme com-

pleto, as propriedades reológicas dos lubrificantes dominam o atrito, já que o filme fluido

comprimido entre os sólidos suporta quase toda a pressão de contato. Aqui, abordaremos

o entendimento atual sobre o comportamento não-Newtoniano de um fluido comprimido,

incluindo a curva de fluxo e modelos de fluido, como “shear-thinning”, tensão de cisalha-

mento limite e comportamento viscoelástico.

2.1 Lubrificação Elasto-Hidrodinâmica (EHL)

Na metade do século XX, os mecanismos relacionados à lubrificação EHL foram cor-

retamente identificados, uma vez que os modelos hidrodinâmicos (HL) não conseguiam

prever condições de operação seguras para alguns elementos mecânicos (HAMROCK;

SCHMID; JACOBSON, 2004), sem explicar a ausência de desgaste com espessuras de

filme menores que os valores de rugosidade. O entendimento inicial desse fenômeno ocor-

reu quando se considerou o efeito da pressão no fluido, tanto em termos de deformação

elástica dos sólidos quanto nas mudanças das propriedades reológicas do lubrificante. A

lubrificação elastohidrodinâmica (EHL) é de grande interesse em razão da sua ocorrência

em diversos elementos mecânicos. No entanto, a lubrificação EHL é complexa, envolvendo

diversas variáveis que são significativamente alteradas devido às altas pressões no contato

e às altas taxas de cisalhamento no contato (BAIR, 2007).

O problema do contato EHL (Elástico-Hidrodinâmico) e Thermo EHL (Elástico-
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Hidrodinâmico-Térmico) refere-se geralmente ao estudo da lubrificação entre superf́ıcies

sólidas não-conformes, levando em consideração os efeitos elásticos, hidrodinâmicos e

térmicos, conforme esquematizado na Figura 8. O contato EHL envolve a formação de

uma peĺıcula de lubrificante entre as superf́ıcies sólidas em contato, que é sustentada por

uma pressão hidrodinâmica gerada pelo movimento das superf́ıcies. Os efeitos elásticos

são considerados quando as superf́ıcies deformam-se sob a ação da pressão do fluido. O

contato Termo EHL (TEHL) adiciona a consideração dos efeitos térmicos, levando em

conta a geração de calor devido ao atrito.

Figura 8 – Esquema do problema completo do contato EHL

Fonte: Autor (2023)

Para modelar matematicamente esse problema, são utilizadas as equações de Reynolds

generalizada e a equação da energia para o filme lubrificante; as equações que relacionam

as propriedades do lubrificante com a pressão, temperatura e taxa de cisalhamento; e

finalmente as equações para o cálculo das deformações e transferência de calor nos sólidos

em contato . O acoplamento dessas equações é necessário porque as propriedades do

lubrificante são afetadas pela pressão e temperatura, que, por sua vez, são influenciadas

pelas deformações nas superf́ıcies sólidas e pela transferência de calor. Portanto, todas

essas equações estão inter-relacionadas e precisam ser resolvidas simultaneamente para
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obter uma descrição precisa do comportamento do sistema EHL. Resolver o problema

EHL de forma isolada é dif́ıcil devido à complexidade das equações e ao acoplamento

entre elas. É comum usar métodos numéricos, como o Método dos Elementos Finitos

(FEM) ou o Método das Diferenças Finitas (FDM), para resolver essas equações acopladas

de forma eficiente. Essas abordagens permitem modelar o comportamento do sistema

EHL considerando todas as interações entre as variáveis relevantes. Portanto, resolver

o problema EHL isoladamente é desafiador e geralmente requer o uso de software de

simulação especializado e recursos computacionais significativos (HABCHI, 2018).

Em modelos anaĺıticos ou semi-anaĺıticos, entretanto, o problema completo descrito

acima e esquematizado na Figura 8 não é resolvido integralmente, sendo utilizados apenas

equações pre estabelecidas para o cálculo da espessura de filme e pressão no contato.

Para este cálculo simplificado de pressão, aplica-se a hipótese de que a distribuição de

pressões resultante da presença do lubrificante para carregamentos elevados/moderados

não é significativamente diferente da obtida em condições elasto-estáticas em que a teoria

de Hertz se aplica (ver ilustrado na Figura 9) (STACHOWIAK; BATCHELOR, 2013).

Figura 9 – Contato elastohidrodinâmico e diferenças no fluxo de fluido nas zonas de contato.
Zona convergente fluxos de Couette + Poiseuile com sentidos opostos; Zona de contato

predominante fluxo de Couette; Zona divergente Fluxos de Couette + Poiseuile com mesmo
sentidos. Condição de rolamento puro (u1 = u2).

Fonte: Autor (2023)

Para condições de carregamentos elevados/moderados, a Figura 9 mostra as diferenças

mais significativas entre os campos de pressões EHD e Hertziano, uma vez que, nos ele-

mentos de máquina que possuem contato EHL, as pressões hidrodinâmicas desenvolvidas
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na interface atingem valores extremamente elevados, geralmente na faixa de 1 − 4 GPa,

que é da mesma ordem de grandeza das pressões de contato de Hertz (HAMROCK; SCH-

MID; JACOBSON, 2004; STACHOWIAK; BATCHELOR, 2013). Em primeiro lugar, na

zona do “inlet”, a pressão EHD cresce suavemente e rapidamente se aproxima da zona de

alta pressão de Hertz, enquanto a pressão Hertziana começa abruptamente com gradientes

muito elevados. Em segundo lugar, na zona divergente do contato, a pressão Hertziana de-

cresce até zero de forma cont́ınua e inversa ao convergente, enquanto o campo de pressões

EHD apresenta um pico acentuado de pressão, seguido de uma queda abrupta para quase

zero na sáıda do contato.

O fluxo no contato EHL é uma combinação de um fluxo de Poiseuille e um fluxo de

Couette (ver ilustrado na Figura 9). O fluxo de Poiseuille possui um perfil parabólico,

movido pela diferença de pressão entre os dois lados do escoamento, com a velocidade

máxima concentrada na camada central do escoamento. Por outro lado, o fluxo de Couette

é movido pela diferença de velocidade das superf́ıcies, com um perfil linear.

Conforme mencionado anteriormente, uma abordagem simplificada para descrever o

problema do contato EHL é considerar um campo de pressão semelhante ao campo de

pressão de Hertz. Na seção seguinte, serão apresentados os principais conceitos da teoria

do contato Hertziano.

2.2 Teoria do contato Hertziano

A teoria de Hertz é fundamental para entender o contato entre duas superf́ıcies sólidas

deformáveis e é um precursor essencial para se aprofundar no problema do contato EHL

(Elástico-Hidrodinâmico).

Ao estudar o contato entre superf́ıcies sólidas, a teoria de Hertz descreve a distribuição

de pressão e deformação elástica resultante da aplicação de uma carga externa. Essa teoria

é baseada em suposições simplificadas, como a consideração de superf́ıcies perfeitamente

lisas e elásticas, ignorando a influência do lubrificante.

A compreensão da teoria de Hertz é importante para estabelecer as bases do contato

sólido e entender os fenômenos que ocorrem nessa etapa inicial. Ao analisar o contato

elástico, é posśıvel determinar parâmetros importantes, como a área de contato, a distri-

buição de pressão e a deformação das superf́ıcies.

Uma vez que a teoria de Hertz tenha sido estabelecida, é posśıvel avançar para o estudo

do problema EHL. O contato EHL considera a presença de um filme lubrificante entre
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as superf́ıcies sólidas em contato, onde os efeitos hidrodinâmicos, elásticos e térmicos são

levados em conta. Esses efeitos adicionais são cruciais para compreender o comportamento

do lubrificante e seu papel na redução do desgaste e da fricção.

Ao apresentar a teoria de Hertz antes de abordar o problema EHL, é posśıvel estabele-

cer uma base sólida de compreensão dos fundamentos do contato sólido e da distribuição

de pressão. Essa base é essencial para identificar os desafios e as limitações da teoria

de Hertz e, posteriormente, incorporar os efeitos hidrodinâmicos, elásticos e térmicos no

estudo do contato EHL.

A teoria do contato estático Hertziano é fundamental para a EHL, pois a espessura

do filme EHL é menor do que as deformações elásticas das superf́ıcies na direção normal

e muito menor do que a metade da largura da zona de contato hertziana. Quando dois

sólidos elásticos de revolução entram em contato, inicialmente o contato é restrito a um

ponto ou uma linha. À medida que são pressionados por uma força normal, os corpos se

deformam na vizinhança da região de contato, gerando uma pequena área cujas dimensões

geométricas são significativamente menores do que as dimensões dos corpos (JOHNSON,

1985). A Figura 10 mostra exemplos de contatos linear e eĺıptico.

Figura 10 – Exemplos de mecânica do contato aplicado a elementos mecânicos. Aproximação
de contato linear para o sistema came-seguidor e contato eĺıptico para rolamentos de esfera.

Fonte: Adaptado de Stachowiak e Batchelor (2013)
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O problema de contato entre dois sólidos elásticos foi modelado por Hertz (1882). Para

resolver esse problema, Hertz estabeleceu algumas hipóteses que incluem: i) os materiais

de contato são sólidos homogêneos, isotrópicos e lineares elásticos de acordo com a lei de

Hooke; ii) os corpos em contato são sólidos de revolução, suas superf́ıcies são cont́ınuas e

seus raios principais de curvatura na vizinhança do ponto inicial de contato são conhecidos;

e iii) a carga aplicada é puramente normal e as superf́ıcies não estão sujeitas a qualquer

tensão cisalhante (contato sem atrito).

Com o objetivo de avaliar os deslocamentos no contato, Hertz considerou os sólidos

em contato como semi-espaços elásticos, submetidos a uma carga normal aplicada sobre

uma pequena área eĺıptica. Essa simplificação implica em duas hipóteses adicionais que

devem ser satisfeitas: iv) as dimensões da área de contato são muito pequenas quando

comparadas com as dimensões de cada sólido em contato; e v) as dimensões da área de

contato devem ser muito pequenas comparadas aos raios de curvatura (JOHNSON, 1985).

A hipótese iv) é essencial para garantir que os sólidos se assemelhem a um semi-espaço

elástico, de forma que a pressão de contato não é influenciada pela presença de bordas ao

longo da área de contato. A última hipótese garante que as superf́ıcies dos sólidos fora

da área de contato sejam similares ao plano de superf́ıcie do semi-espaço elástico.

2.2.1 Cálculos de pressão e área de Hertz para um contato
eĺıptico

A curvatura dos corpos vai definir a forma da área de contato. Por exemplo, contatos

circulares ocorrem entre duas esferas ou uma esfera e um plano, contatos de linha ou

retangulares ocorrem entre dois cilindros paralelos e contatos eĺıpticos, que são substanci-

almente mais encontrados em muitas aplicações práticas de engenharia, ocorrem quando

dois cilindros são cruzados ou uma esfera em movimento está em contato com a pista

interna de um rolamento. A curvatura dos corpos pode ser convexa, plana ou côncava

em relação ao plano central do contato. É definido por convenção que superf́ıcies con-

vexas possuem uma “curvatura positiva’ e superf́ıcies côncavas possuem uma “curvatura

negativa’ (HAMROCK; DOWSON; TALLIAN, 1982). A regra geral a seguir pode ser

aplicada para distinguir essas superf́ıcies: se o centro da curvatura estiver dentro do

sólido, a curvatura será positiva; se estiver fora do sólido, a curvatura será negativa. Essa

distinção é cŕıtica na definição do parâmetro que caracteriza a geometria de contato, co-

nhecido como raio de curvatura equivalente (STACHOWIAK; BATCHELOR, 2005). Os

dois casos gerais de contato eĺıptico são mostrados na Figura 11.
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Figura 11 – Geometria de dois corpos elásticos com superf́ıcies côncavas e convexas em contato.

Fonte: Adaptado de Stachowiak e Batchelor (2013)

O raio equivalente (-côncavo e + convexo) pode ser calculado por:

1

Rx

=
1

Rx1

+
1

Rx2

(2.1)

1

Ry

=
1

Ry1

+
1

Ry2

(2.2)

1

R′ =
1

Rx

+
1

Ry

(2.3)

O módulo de Young equivalente das duas superf́ıcies em contato (E
′
) é definido por:

1

E ′ =
1

2

(
1− υ21
E1

+
1− υ22
E2

)
(2.4)

A máxima pressão de Hertz, p0, é dada por:

p0 =
3

2

w

πab
(2.5)

com

a =

(
6k2eF2Rw

πE ′

)1/3

(2.6)

b =
a

ke
(2.7)
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onde a e b são semi eixos da elipse de contato nas direções transversal e de movi-

mento, respectivamente; ke é a razão de elipticidade. Existem várias fórmulas emṕıricas

dispońıveis para descrever as relações entre ke e F2 em função do raio efetivo R
′
. Neste

caso, serão utilizadas as equações propostas por Markho (1987), as quais são as seguintes:

ke = D0,6268[1 + 0, 0632 sin(0, 6315lnD)] (2.8)

F2 = [1 + (
π

2
− 1)D−1,0238][1 + 0, 0486D−1,3358(lnD)1,0997] (2.9)

onde F2 é a integral eĺıptica de segundo tipo, D a proporção do raio de curvatura

reduzido e w a força normal

Destaca-se a utilização do parâmetro ke nos cálculos para contato pontual, denomi-

nado parâmetro de elipsidade, que relaciona o comprimento e a largura da área de contato

hertziana, dependente apenas das curvaturas das superf́ıcies em contato.

2.2.2 Espessura de filme lubrificante

Uma segunda hipótese para modelos simplificados de cálculo do coeficiente de atrito

em contatos EHL, consiste em determinar de forma anaĺıtica a espessura do filme lu-

brificante, através de equações pré estabelecidas. Pela Figura 9 é posśıvel identificar as

diferenças do perfil de escoamento do fluido lubrificante no contato elastohidrodinâmico

nas diferentes zonas do contato. Para o problema EHL, devido às condições de continui-

dade, o fluxo total deve ser o mesmo em todas as posições. Para manter a continuidade do

fluxo, uma constrição e um aumento abrupto da pressão são necessários para neutralizar o

aumento no fluxo que de outra forma ocorreria na sáıda com o gradiente de pressão acen-

tuado (HAMROCK; SCHMID; JACOBSON, 2004). Como consequência, a quantidade

arrastada de lubrificante na zona “inlet” controla a espessura do filme na parte central

do contato e na constrição de sáıda. O movimento combinado que arrasta o lubrificante

para o contato é geralmente definido como a velocidade de rolamento (“entrainment ve-

locity”). A velocidade de rolamento é responsável pelo arraste do lubrificante para o

contato (fluxo de Couette), criando o fluxo acionado pela superf́ıcie e, portanto, é um

dos parâmetros mais importantes associados à espessura do filme dentro do contato. As

velocidades tangenciais das superf́ıcies neste trabalho são representadas por u1 e u2.
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ue =
u1 + u2

2
(2.10)

Em abordagens simplificadas, a espessura do filme é na maioria dos casos definida no

centro do contato, hc e na constrição onde ocorre a espessura mı́nima do filme, h0 (ver

Figura 12). Várias fórmulas simplificadas para cálculos de espessura de filme em contatos

EHD foram propostas. Uma das mais famosas é a equação de Hamrock e Dowson para

contatos eĺıpticos (HAMROCK; DOWSON, 1976a, 1976b). Este e outros modelo serão

mostrados a seguir.

Figura 12 – Esboço principal do contato EHD destacando a espessura de filme central hc e a
espessura mı́nima de filme h0 na constrição da sáıda do contato. Imagem ilustrativa, não
estando em escala, uma vez que a área de contato é significativamente menor que o raio de

curvatura dos sólidos.

Fonte: Autor (2023)

2.2.2.1 Equação de Hamrok e Dowson

A primeira abordagem sistemática para o estudo do EHL em contatos pontuais foi

proposta por Hamrock e Dowson em 1976 (HAMROCK; DOWSON, 1976a, 1976b). Eles

resolveram numericamente o problema utilizando o método de relaxamento Newton-

Raphson modificado e, posteriormente, propuseram expressões de ajuste de curva para

a espessura central e mı́nima do filme lubrificante, amplamente utilizadas até hoje para

descrever o caso em que o filme é suficientemente espesso para evitar a falta de lubrificação

(“no starvation”), conforme ilustrado na Figura 12. O fator de relaxamento controla a

taxa de convergência e ajuda a evitar divergência durante o processo de iteração. Desde

então, diversos pesquisadores aprimoraram a metodologia da solução numérica para in-

cluir maiores carregamentos (HOOKE, 1980; EVANS; SNIDLE, 1982). Entre as várias

contribuições que se seguiram, Venner 1991 desenvolveu um método de solução rápida

para o contato esférico EHL utilizando a técnica multińıvel, que posteriormente foi es-

tendido para o contato eĺıptico (NIJENBANNING; VENNER; MOES, 1994; VENNER;

LUBRECHT, 2000). A partir da solução numérica, pela abordagem de (HAMROCK;
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DOWSON, 1976a, 1976b), a espessura central de filme em contatos pontuais, hc é defi-

nida pela seguinte equação (HAMROCK; SCHMID; JACOBSON, 2004):

hc = 2, 69RxU
0,67G0,53W−0,067(1− 0, 61 exp−0,73ε) (2.11)

Ou na forma adimensional:

Hc = 1, 165C0
[η0(u1 + u2)]

0,67]α0,53R0,464
x

w0,067E∗0,073
(2.12)

Onde, Rx é o raio equivalente na direção x, E∗ é módulo de Young equivalente, U o

parâmetro adimensional de velocidade, η0 a viscosidade dinâmica do lubrificante na tem-

peratura de “inlet”, G o parâmetro adimensional do material, υ a viscosidade cinemática

do lubrificante na temperatura de alimentação, α o coeficiente de piezoviscosidade do

lubrificante na temperatura de alimentação, W o parâmetro adimensional de carga, w a

força normal e Ry o raio equivalente na direção y. Estes parâmetros adimensionais aju-

dam a caracterizar a geometria das superf́ıcies, a velocidade relativa, a carga aplicada e as

propriedades do lubrificante. Através desses parâmetros, é posśıvel compreender como es-

ses fatores afetam a formação e a sustentação do filme lubrificante, bem como as pressões

e forças envolvidas no sistema EHL.

U =
η0(u1 + u2)

2RxE∗ (2.13)

G = 2αE∗ (2.14)

W =
2w

E∗R2
x

(2.15)

ε = 1, 03

(
Ry

Rx

)0,64

(2.16)

2.2.2.2 Equação de Masjedi e Khonsari

Embora o modelo original de Hamrock e Dowson para cálculo da espessura do filme

lubrificante seja amplamente utilizado na literatura, ele não considera a influência da

rugosidade das superf́ıcies em contato no cálculo da espessura em regime misto. Como o



44

acabamento superficial dos componentes mecânicos é um fator crucial, uma metodologia

alternativa para o cálculo da espessura do filme lubrificante foi buscada, baseada nos

trabalhos recentes de Masjedi e Khonsari (MASJEDI; KHONSARI, 2015).

Nesse modelo proposto, a equação de Reynolds para o escoamento do lubrificante e a

equação de Boussinesq para a deformação elástica das superf́ıcies são resolvidas de forma

acoplada, considerando a interação fluido-estrutura. A distribuição das pressões na região

de contato é dividida em duas parcelas: (i) pressão hidrodinâmica ao longo do filme de

óleo e (ii) pressão de contato rugoso devido à interação entre as asperezas (modelo elasto-

plástico de rugosidade). Esse modelo é resolvido numericamente utilizando o método das

diferenças finitas, para uma ampla gama de condições de entrada, como carga normal,

velocidades relativas, propriedades elásticas e plásticas e acabamentos superficiais. O

conjunto de soluções é utilizado para obter, por regressão, a relação entre cada um dos

parâmetros de entrada e a espessura central e mı́nima do filme resultante (MASJEDI;

KHONSARI, 2015).

As equações obtidas por regressão para o contato pontual são as seguintes: espessura

central do filme hc, espessura mı́nima do filme h0 e porcentagem de carga sustentada

por asperezas La. Essas formulações são baseadas em uma ampla gama de condições de

entrada e acabamentos superficiais. Estas equações consideram os mesmos parâmetros

adimensionais mostrados no item anterior.

hc = 3, 672−0,0450,18e U0,660,025e G0,5020,064e ...

(1− 0, 57e−0,74e)(1 + 0, 025σ1,248V 0,119W−0,133U−0,884G−0,977
e

0,081)R′ (2.17)

h0 = 1, 637−0,09k0,15e U0,711k−0,023
e G0,65k−0,045

e ...

(1− 0, 974e−0,676ke)(1 + 0, 141σ1,073V 0,149W−0,044U−0,828G−0,954k−0,395
e )R′ (2.18)

La = 10W−0,083U0,143G0,314[ln(1 + σ4,689V 0,509W−0,501U−2,9G−2,87)] (2.19)
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2.2.2.3 Correção Térmica

A espessura do filme lubrificante no contato pontual depende principalmente das

condições de “inlet”do contato EHL, que podem levar a altas deformações por cisalha-

mento do filme devido ao gradiente de pressão e à velocidade de deslizamento. É impor-

tante destacar que as condições assumidas para a obtenção das equações de espessura de

filme no contato pontual levaram em conta o contato isotérmico. No entanto, análises re-

alizadas por (CHENG; Y., 1967; GUPTA et al., 1992; JUBAULT et al., 2003) consideram

os efeitos viscosos do aquecimento devido ao cisalhamento na zona de entrada (“inlet”), o

que pode levar a uma redução adicional na espessura de filme. Essa dissipação de energia

resultante do cisalhamento pode aumentar ainda mais a temperatura do lubrificante e

diminuir a viscosidade, agravando a redução da espessura do filme. Essa redução é esti-

mada por meio do parâmetro φT na equação de espessura de filme proposta por Gupta

et al. (1992).

φT =
1− 13, 2( p0

E′ )L
0,42
T

1 + 0, 213

[
1 + 2, 23(us

ue
)0,83

]
L0,64
T

(2.20)

LT =
βη0u

2
e

koil
(2.21)

Assim, a espessura de filme corrigida devido aos efeitos térmicos no “inlet”é dada por:

hcT = hcφT (2.22)

O parâmetro para correção térmica é calculado em função da pressão média de contato

p0, velocidades de rolamento e deslizamento respectivamente ue e us, módulo de elastici-

dade equivalente E
′
e do parâmetro LT que é o número de Brinkman ou parâmetro de

carga térmica para a redução térmica da entrada em relação à espessura do filme.

2.2.2.4 Correção pelo cisalhamento

Adicionalmente ou sinergicamente aos efeitos térmicos, o modelo proposto por Bair,

Vergne e Querry (2005) corrige a equação 2.22 para considerar os efeitos (i) do aquecimento

do filme de óleo por cisalhamento na entrada do contato e (ii) do “shear-thinning” na zona

de contato, conforme equacionamento abaixo:
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φST = 1 + 0, 79

[(
1 +

SRR

100

ueη0
hcφTG

) 1
1+0,002SRR

]−3,6(1−n)1,7

(2.23)

Corrigindo a espessura também pelo cisalhamento, temos:

hcST = hcφTφST (2.24)

onde SRR é a relação de deslizamento e rolamento no contato, η0 é a piezoviscosidade

em baixo cisalhamento e G o módulo de cisalhamento do lubrificante.

Ao incluir os efeitos térmicos e de “shear-thinning”, o modelo de Bair, Vergne e Querry

(2005) é capaz de estimar com maior precisão a espessura central do filme de óleo (ver

Figura 12).

2.2.3 Regimes de lubrificação

Dependendo da espessura do filme de lubrificante que separa as superf́ıcies, a lubri-

ficação EHL se divide em alguns regimes, que dependem das condições operacionais e de

geometria na qual o contato está exposto. Em geral, os diferentes regimes de lubrificação

são distingúıveis pelo intervalo de variação do coeficiente de atrito/tração de acordo com

a curva de Stribeck, como ilustrado na Figura 13. Os regimes comumente identificados

nesta curva são:

Figura 13 – Curva de Stribeck ilustrando os diferentes regimes de lubrificação.

Fonte: Autor, 2023.
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Lubrificação limitrofe (1) – As superf́ıcies não são separadas por um filme lubrificante,

os efeitos do filme de fluido são negligenciados e há considerável contato das asperezas

(HAMROCK; SCHMID; JACOBSON, 2004). O atrito e o desgaste do contato são go-

vernados pelas propriedades f́ısico-qúımicas do filme molecular formado (tribofilme) na

superf́ıcie em combinação com as propriedades dos materiais.

Lubrificação mista (2) – Neste regime os carregamentos externos são sustentados

por ambos os efeitos hidrodinâmicos/elastohidrodinâmicos e de contatos de asperezas

(BJÖRLING, 2014). Este regime é chamado de misto dado que se encontra uma com-

binação dos fenômenos próprios dos regimes de filme completo e os fenômenos do regime

de lubrificação limı́trofe.

Regime de lubrificação com filme completo (3) – Quando não há contato entre aspe-

rezas e o contato é totalmente sustentado pelos efeitos hidrodinâmicos. O atrito neste

regime é totalmente regido pelas propriedades reológicas do lubrificante, mas também

pelas propriedades térmicas das superf́ıcies em contato.

O regime de lubrificação com filme completo pode ser tratado com duas abordagens:

Lubrificação Hidrodinâmica (HL) – As pressões geradas no filme lubrificante são relati-

vamente baixas< 0, 5 MPa e não induzem deformação elástica significativa nas superf́ıcies.

Este comportamento é t́ıpico de contatos conformes, no qual os centros de curvatura (pon-

tos O1 e O2) das superf́ıcies de contato estão localizadas no mesmo quadrante (ver Figura

14.a). Tais contatos tem caracteŕısticas de elevadas áreas de contato e consequente baixas

pressões. Mancais radiais de deslizamento (ver. Figura 14.a) são elementos de máquinas

sujeitos a este tipo de lubrificação.

Lubrificação Elastohidrodinâmica (EHL) – A pressão gerada no filme lubrificante

atinge ńıveis consideravelmente elevados, resultando em deslocamentos significativos nas

superf́ıcies de contato. Estes deslocamentos costumam exceder a própria espessura do

filme lubrificante que separa os sólidos. Nesse cenário, os contatos se caracterizam fre-

quentemente como não-conformes, como ilustrado na Figura 14.b, onde os centros dos

raios de curvatura estão em lados opostos (convexos), ou como contatos côncavos, nos

quais o raio de curvatura de um dos sólidos é significativamente maior, como exempli-

ficado por uma pista de rolamento em contato com uma esfera (conforme mostrado na

Figura 10). Em casos de contato não-conformes, os dois corpos em contato não se en-

caixam e a pressão hidrodinâmica é distribúıda em uma área relativamente pequena,

com elevadas magnitudes. Este tipo de contato aparece em elementos como rolamentos,

engrenagens (ver Figura 14.b) e sistemas came-tucho. A lubrificação conhecida como
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“soft-EHL” ocorre quando pelo menos um dos materiais possui baixa rigidez, como a

borracha. A pressão máxima é de cerca de 1 GPa, enquanto a espessura do filme é de

cerca de 1 µm (HABCHI, 2018). A reologia no contato não é tão significante neste caso.

Por outro lado, “hard-EHL” ocorre entre materiais com maior rigidez. A pressão máxima

é geralmente entre 0, 5 a 3 GPa, enquanto a espessura do filme varia em torno de 0, 1 µm.

A reologia do lubrificante (piezo-viscosidade e efeitos não-Newtoniano) neste caso tem

bastante significância, pois a viscosidade pode variar em 10 ordens de grandeza dentro

do contato. Este último caso é objeto de estudo neste trabalho (HAMROCK; SCHMID;

JACOBSON, 2004).

Figura 14 – Geometria de contato (a) conforme e (b) não conforme, com exemplos de
elementos mecânicos.

Fonte: Adaptado de Habchi (2018)

2.3 Reologia de lubrificantes

Após explorar as principais hipóteses em modelos simplificados do contato EHL, que

abrangem campo de pressão e espessura de filme, torna-se crucial a compreensão do com-

portamento constitutivo do lubrificante na zona de contato EHL. Esse entendimento é

especialmente importante quando o lubrificante é exposto aos campos de pressão menci-

onados. Nesse contexto, destacam-se as principais equações e modelos, em sua maioria

emṕıricos, que descrevem esses comportamentos.

Os fluidos lubrificantes utilizados na lubrificação EHL geralmente operam em condições

extremas de carregamento, uma vez que a transmissão de potência é sua principal finali-

dade. A pressão máxima pode chegar a até 4 GPa (BAIR, 2007). O fluxo de lubrificante

passa pelo contato EHL em milissegundos e sofre altas taxas de cisalhamento, normal-
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mente na faixa de 105 - 107 s−1, o que faz a resposta de tensão de cisalhamento do fluido

ser não-linear (não newtoniana). Quando a hipótese de fluido Newtoniano é adotada, é

posśıvel observar que a tração EHL prevista pode ser ordens de grandeza maior do que

as medidas, enquanto a maioria dos modelos funciona bem para prever a espessura do

filme. Porém, muitos fluidos de baixo peso molecular (em grande parte lubrificantes)

exibem efeitos não-Newtonianos em contatos EHL rolantes/deslizantes (CROOK; ALLI-

BONE, 1963; JOHNSON; TEVAARWERK, 1977; HIRST; MOORE; ALLIBONE, 1979;

JOHNSON, 1993; BAIR; WINER, 1993; BAIR, 2002b, 2006), como o efeito de “shear-

thinning”e a tensão de cisalhamento limite LSS. A compreensão e a modelagem precisa

desses comportamentos não-Newtonianos de lubrificantes a altas tensões e/ou altas ta-

xas de cisalhamento são cŕıticas para prever tanto a tração EHL quanto a espessura do

filme. Dessa forma, nos próximos caṕıtulos serão abordados alguns modelos f́ısicos que

descrevem o comportamento reológico do contato EHL, tanto em baixo quanto em alto

cisalhamento, principalmente relacionado à alteração de viscosidade.

2.3.1 Relação densidade-pressão-temperatura

A densidade de um lubrificante pode ser afetada pela pressão e temperatura, embora

não tanto quanto a viscosidade. Na lubrificação hidrodinâmica HL, a variação da den-

sidade é relativamente pequena devido às pressões baixas envolvidas, geralmente abaixo

de 200 MPa (HAMROCK; SCHMID; JACOBSON, 2004). No entanto, em pressões EHL,

os lubrificantes ĺıquidos se tornam compresśıveis. De acordo com Bair (2006), a com-

pressão relativa de um lubrificante pode chegar a 20% em 1 GPa a 0 ◦C e 30% a 200

◦C. A compressibilidade e a relação pressão-volume-temperatura (PVT) dos lubrificantes

não apenas afetam a espessura do filme EHL, mas também são úteis para entender e

estimar a dependência da viscosidade em relação à pressão (por volume livre ou escala

termodinâmica), condutividade térmica, permissividade e ı́ndice de refração (HABCHI,

2018). Existem três equações de estado (EOS) mais usadas, a EOS de Tait (MACDO-

NALD, 1966), a EOS de Murnaghan (MURNAGHAN, 1944) e EOS Dowson e Higginson

(DOWSON; HIGGINSON, 1966), que podem ser usadas para descrever a dependência da

densidade em relação à pressão e temperatura dos lubrificantes no contato EHL.

2.3.1.1 Modelo de Dowson e Higginson

Esta equação de estado (EOS) é a as mais utilizada dentre os pesquisadores de lu-

brificação EHL. Muito disso se deve à sua simplicidade em termos de quantidade de
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constantes necessárias. Inicialmente tratava de um modelo isotérmico, para pressões rela-

tivamente baixas (< 350 MPa) e uma temperatura fixa em um óleo mineral. Esta relação

foi posteriormente modificada para diferentes temperaturas (HABCHI, 2018):

ρ(p, T ) = ρR

[
1 +

0, 6× 10−9p

1 + 1, 7× 10−9p
− γ(T − TR)

]
(2.25)

Onde

ρR =Densidade de referência (kg/m3);

γ =Coeficiente de densidade-temperatura;

T = Temperatura (◦C);

TR = Temperatura de referência (◦C);

Este modelo possui algumas limitações pois nem sempre os lubrificantes têm a com-

pressibilidade seguindo estas equações (BAIR; MCCABE, 2007), uma vez que por este

modelo o lubrificante não pode ter um aumento maior que 35% em sua densidade, au-

mento este que pode acontecer na prática. Variações na densidade dos lubrificantes tem

significante efeito sobre espessura de filme no centro do contato (HABCHI, 2018), o que

mostra novamente a importância da compressibilidade na lubrificação EHL. Dessa forma,

na medida do posśıvel, utilizar modelos mais avançados é sempre mais recomendado.

2.3.1.2 Modelo de Tait

Este modelo (HIRSCHFELDER et al., 1954), comparado ao de Dowson e Higgison,

oferece informações mais precisas sobre a variação da densidade do fluido que acontece em

um contato EHL, pois pode ser utilizado em pressões de contato mais elevadas (YASU-

TOMI; BAIR; WINER, 1984). Contudo, a complexidade vem junto com a maior precisão,

exigindo um número maior de parâmetros para cada óleo testado. A equação de estado

de Tait é mostrada a seguir:

ρ(p, T ) =
ρR{

[1 + av(T − TR)]× 1− 1
1+K′

0
ln

[
1 +

(1+K′
0)p

K0

]} (2.26)

Onde

ρR = Densidade de referência (kg/m3);

av =Expansividade térmica;
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K0 =Módulo de massa isotérmico da EOS de Tait a pressão zero;

K ′
0 =Taxa de variação de pressão do módulo de massa isotérmico a pressão zero;

p =Pressão (Pa);

Neste caso, K ′
0 pode ser admitido independente da temperatura (BAIR, 2007; RA-

MESH, 1991) e, consequentemente, considerado como valor constante K ′
0 = 10, 2. No

entanto, deve-se notar que o valor universal foi baseado em medidas realizadas em uma

variedade de hidrocarbonetos ĺıquidos (CUTLER et al., 1958), e foram encontrados va-

lores tão baixos quanto 9 para hidrocarbonetos leves, e até 12 para lubrificantes de alto

peso molecular. Uma vez que K ′
0 é considerado independente da temperatura, os efeitos

térmicos estão totalmente agrupados porK0, que pode ser aproximado (FAKHREDDINE;

ZOLLER, 1990) por:

K0 = K00 exp(−βkT ) (2.27)

K00 = Módulo de massa isotérmico da EOS de Tait a temperatura de zero absoluto

(Pa);

βk = Coeficiente de termo-viscosidade de K ′
0(C

−1);

Onde K00 e βk são aproximadamente 9 GPa e 0, 006K−1 respectivamente. Esta

equação parece ser compat́ıvel para todas as temperaturas (BAIR, 2007; BJÖRLING,

2014). Presume-se que o volume à pressão ambiente V0 relativo ao volume à pressão

ambiente VR na temperatura de referência TR varie linearmente com a temperatura como:

V0
VR

1 + av(T − TR) (2.28)

Os parâmetros nas equações de Tait modificadas por temperatura (Eqs. 2.26, 2.27

e 2.28) podem ser determinados por técnicas de medição de PVT para um lubrificante,

como dilatômetros e piezômetros de fole. Bair 2019 ofereceu um conjunto de parâmetros

gerais de Tait EOS para simulações de EHL com K ′
0 = 11, av = 8 × 10−4 K−1, K ′

00 = 9

GPa, βK = 0, 0065 K−1. Esses valores devem ser precisos para simulações da espessura

do filme EHL.
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2.3.1.3 Modelo de Murnaghan

A equação isotérmica de Murnaghan foi derivada de uma teoria linear de deformação

finita (MURNAGHAN, 1944) e pode ser representada como:

V

V0
=
(
1 +

K ′
0

K0

p
)− 1

K′
0 (2.29)

As equações 2.27 e 2.28 podem ser usadas para acomodar mudanças na temperatura.

2.3.2 Viscosidade em baixo cisalhamento

2.3.2.1 Relação viscosidade-pressão-temperatura

A viscosidade é uma propriedade fundamental dos lubrificantes para garantir a lubri-

ficação completa e é crucial para a previsão da espessura do filme, atrito e aumento de

temperatura no contato. A viscosidade pode ser influenciada por fatores como pressão,

temperatura e taxa de cisalhamento.

Esta seção se concentrará na viscosidade de baixo cisalhamento (τ < 100 Pa em

(BAIR, 2006)) e nas relações viscosidade-pressão-temperatura (VisPT) dos lubrificantes.

Compreender essas relações é essencial para prever com precisão a formação do filme e a

tração no contato.

Para lubrificantes com transição v́ıtrea (grande maioria dos lubrificantes convencio-

nais), a viscosidade aumenta mais do que exponencialmente em resposta à pressão acima

de um certo limite cŕıtico pc (MARTINIE; VERGNE, 2016). A relação entre viscosidade

e pressão muitas vezes segue uma curva sigmoidal em escala semi-logaŕıtmica, com uma

taxa de aumento menor que exponencial em baixas pressões, conforme mostrado na Figura

15. Essa curva resulta das mudanças no volume livre e na compressibilidade do fluido sob

pressão e indica que o coeficiente de pressão-viscosidade (VPC) aumenta com a pressão

acima de pc. A resposta não-linear das medidas independentes não pode ser descrita por

equações clássicas exponenciais, como a equação de Roelands, que é a primeira hipótese

na EHL clássica. O uso de equações emṕıricas clássicas pode limitar a precisão na pre-

visão da tração e, às vezes, é necessário considerar a viscoelasticidade do lubrificante com

valores impróprios do módulo de cisalhamento para ajustar os resultados da simulação às

curvas de tração medidas.
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Figura 15 – A baixa viscosidade dos isômeros C12: 5-propilnonano; 2,4-dimetildecano; 2-metil
5-etilnonano; 2,2,4,6,6-pentametil-heptano, PMH

Fonte: Adaptado de Bair (2006)

Para a dependência de pressão da viscosidade a altas pressões, modelos de viscosidade

de volume livre têm sido utilizados quase exclusivamente(BAIR, 2007; HABCHI, 2018).

Atualmente, ainda é dif́ıcil obter a equação VisPT através de simulações de dinâmica

molecular para a maioria dos lubrificantes, embora a viscosidade tenha se mostrado uma

função de ρg/T por simulações NEMD (“Non-Equilibrium Molecular Dynamics”) já em

1975 (ASHURST; HOOVER, 1975). Portanto, modelos e equações emṕıricas de volume

livre são utilizados para a descrição da viscosidade em baixo cisalhamento (µ) em dife-

rentes temperaturas e pressões (BJöRLING et al., 2013).

Para previsão da viscosidade com pressão e temperatura, três correlações populares

em EHL quantitativa e a clássica equação de Roelands para as relações VisPT são dadas

a seguir. A Figura 16 mostra a comparação da viscosidade de baixo cisalhamento entre

estes modelos para dois fluidos de referência, Shell T9 e esqualano.
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Figura 16 – A dependência de temperatura e pressão da viscosidade em baixo cisalhamento
para dois fluidos modelo, (a) T9 óleo mineral; (b) esqualano. Os modelos em volume livre têm
um bom ajuste aos dados medidos; A equação clássica de Roelands não mostra a mudança

sigmoidal da viscosidade.

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

A equações clássicas: Barus e Roelands

Nas simulações clássicas de EHL, a equação de Barus e a equação de Roelands (ROE-

LANDS, 1966) têm sido amplamente utilizadas por causa de sua simplicidade (quantidade

de parâmetros) e falta de dados medidos em reômetros. Entretanto, deve-se notar que

estas duas equações não conseguiram capturar o comportamento maior que o exponencial

a altas pressões. A equação de Roelands pode ser usada para descrever a viscosidade até

0, 4 GPa (HABCHI, 2018), que é adequada para a previsão da espessura do filme, mas

não para o coeficiente de atrito.

A equação de Barus em uma versão modificada de temperatura é dada por:

µ(p) = µ0 exp(αp) (2.30)

µ(p, T ) = µ0 exp[αp− β(T − T0)] (2.31)

onde α é o coeficiente de viscosidade-pressão (VPC) e β é o coeficiente de viscosidade-

temperatura (VTC). A equação de Roelands é baseada na equação de Barus, modificando

o VPC de α para α∗
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α∗ =
1

p
(lnµ0 + 9, 67)

[
− 1 + (1 + 5, 1× 10−9p)z

(
T − 138

T0− 138

)−s]
(2.32)

onde os dois parâmetros adimensionais, z e s, podem estar relacionados ao VPC α e

VTC β por (HOUPERT, 1985).

z =
α

[5, 1× 10−9(lnµ0 + 9, 67)]
(2.33)

s =
β

T−38
lnµ0+9,67

(2.34)

Termo-piezoviscosidade - Volume-livre Doolitle

Outro modelo que oferece uma representação precisa da dependência da viscosidade-

pressão-temperatura e captura o efeito Super-Arrhenius, foi proposto (DOOLITTLE,

1951) como:

η(p, T ) = ηR exp

[
BR0

(
V∞
V∞R

V
VR

−R0
V∞
V∞R

− 1

1−R0

)]
(2.35)

V∞
V∞R

= 1 + εc(T − TR) (2.36)

Neste caso, um fator bem interessante é a adição da com V/VR = ρR/ρ, sendo pre-

ferida a Tait e a Murnaghan EOS em vez de Dowson e Higginson. Além disso, este

modelo de volume-livre é bastante complexo e requer um procedimento de caracterização

tedioso. Para um dado fluido, quatro parâmetros devem ser determinados por medições

(ηR, B,R0 e εC), além dos parâmetros necessários para a definição da EOS empregada.

Esses parâmetros são calculados empiricamente por viscośımetros com fluxo de Couette

pressurizado (BAIR, 13).

Correlação melhorada da equação de Yasutomi

Esta correlação foi derivada da teoria do volume livre de Doolittle por Yasutomi,

Bair e Winer 1984. É uma versão modificada por pressão do prinćıpio da sobreposição

Williams-Landel-Ferry (WLF) e não requer nenhum EOS (BAIR, 2007).
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µ = µg exp

(
−2, 303C1(T − Tg)F

C2 + (T − Tg)F

)
(2.37)

onde C1 e C2 são os parâmetros da WLF, Tg(p) é a temperatura de transição v́ıtrea

que varia com pressão como

Tg = Tg0 + A1ln(1 + A2p) (2.38)

e a relativa expansividade de volume livre F pode ser expressa por:

F = (1 +B1)
b2 (2.39)

A medição de Tg em função da pressão por dilatometria é relativamente fácil (WEITZ;

WUNDERLICH, 1974) em comparação com a viscometria a altas pressões. Os parâmetros

A1, A2, B1, B2, C1eC1 precisam ser regredidos a partir dos dados de viscosidade medidos in-

dependentemente para um fluido espećıfico. Esta função é ainda mais precisa em pressões

elevadas (BAIR et al., 2018).

2.3.3 Viscosidade em alto cisalhamento

2.3.3.1 Curva de fluxo

Curvas de fluxo são dados de variação da tensão cisalhante em função da taxa de

cisalhamento, necessárias para modelagem do efeito do cisalhamento nos lubrificantes.

É importante esclarecer, em primeiro lugar, que a curva de fluxo não é obtida a partir

de um equipamento Mini-Traction Machine (MTM) por exemplo, que será detalhada no

caṕıtulo de materiais e métodos. As curvas de fluxo são obtidas a partir de equipamentos

projetados para isolar os efeitos de pressão e temperatura, permitindo verificar a influência

da taxa de cisalhamento de forma homogênea sobre a tensão cisalhante no filme de fluido.

Essa diferenciação é fundamental, pois, antes de prever o comportamento de cisalhamento

não-linear em um filme EHL, é importante compreender o comportamento constitutivo do

fluido em um estado bastante homogêneo, como em um viscośımetro de alta pressão. O

comportamento constitutivo se refere à variação da tensão de cisalhamento em relação à

taxa de cisalhamento de um fluido sob pressão, e pode ser representado em uma curva de

fluxo, isto é, tensão de cisalhamento versus taxa de cisalhamento (ou viscosidade efetiva

versus taxa de cisalhamento). Bair e Winer (1992) realizaram medições destas curvas

de fluxo para diversos lubrificantes com alta tensão e investigaram suas respostas não-



57

Newtonianas (BAIR; WINER, 1992; BAIR, 2002b, 2006).

A curva apresentada na Figura 17 ilustra a relação entre a tensão de cisalhamento e

a taxa de cisalhamento para um fluido modelo, medida por Bair utilizando um reômetro

com fluxo de Couette pressurizado (BAIR, 2002a). Conforme a taxa de cisalhamento

é aumentada, é posśıvel observar distintas etapas na curva, incluindo o comportamento

Newtoniano, o efeito de “shear-thinning”e a tensão de cisalhamento limite. Na curva de

fluxo apresentada na Figura 17, é posśıvel observar que, para tensões de cisalhamento

inferiores a uma tensão de cisalhamento cŕıtica τc, a tensão de cisalhamento viscosa au-

menta linearmente com a taxa de cisalhamento, apresentando uma inclinação constante

em escala de log-log, indicando um comportamento Newtoniano.

Figura 17 – a) Curva de fluxo reológico (tensão de cisalhamento versus taxa de cisalhamento
aparente em uma escala log-log) para o óleo mineral naftênico LVI 260 medido com um
reômetro Couette pressurizado medido. A curva mostra as transições de comportamento

Newtoniano para os efeitos de shear-thinning e depois para a resposta independente da taxa
(LSS).

Fonte: Adaptado de Bair (2002a)

Para τc < τ < τLSS na Figura 17, a tensão de cisalhamento se aproxima de uma linha

reta com um declive menor que um, indicando um afinamento do filme por cisalhamento,

ou como conhecido na comunidade de lubrificação EHL, efeito “shear-thinning”. Para τ >

τLSS, a tensão de cisalhamento atinge um valor limite (LSS,τLSS) e torna-se independente

da taxa, indicando o comportamento “plástico” do fluxo. A transição de fluxo Newto-

niano para “plástico” também foi observada com muitos outros fluidos na Georgia Tech,

tais como 5P4E (BAIR; WINER, 1990; BAIR; MCCABE, 2004) e um PFPE ramificado

(éter polialqúılico perfluorado) (BAIR, 2002b). As curvas de fluxo podem ser apresen-

tadas em escala linear ou logaŕıtimica, conforme a Figura 18. Os regimes não-linear e

“plástico”serão descritos conforme o item a seguir.
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Figura 18 – a) – Curva de fluxo (tensão de cisalhamento versus taxa de cisalhamento) -
resposta não-linear ao cisalhamento de um ĺıquido comprimido com base em medidas de

viscośımetros, (a) base linear; (b) base logaŕıtmica. Linha sólida: isotérmica; linha tracejada:
com aquecimento por cisalhamento

Fonte: Adaptado de Bair e Winer (1990) e Bair e McCabe (2004)

2.3.3.2 O efeito “shear-thinning”no contato lubrificado

A queda na viscosidade dos fluidos lubrificantes com o aumento da taxa de cisalha-

mento, conhecida como efeito “shear-thinning”, é geralmente observada em lubrificantes

convencionais, como por exemplo em lubrificantes de motor a combustão. Acredita-se que

este fenômeno esteja relacionado ao alinhamento das moléculas ao longo da direção do

escoamento (Hutton; Phillips, 1972; DAIVIS; EVANS; MORRISS, 1992; BAIR, 2006). O

efeito de “shear-thinning”descreve a dependência da viscosidade pelo cisalhamento e de-

sempenha um papel importante na tração da lubrificação EHL em deslizamentos (SRRs)

moderados para condições de pressão baixa a moderada (aproximadamente pH < 1 GPa).

Para fluidos com mistura de poĺımeros e outros fluidos de grande peso molecular, o efeito

de “shear-thinning”também poderia afetar a espessura do filme EHL, diminuindo a vis-

cosidade efetiva na região de entrada (BAIR; WINER, 1997; LIU et al., 2007, 2020).

A Figura 19 ilustra a relação constitutiva e a viscosidade efetiva de um fluido não-

Newtoniano em comparação com um fluido Newtoniano. O efeito de “shear-thinning”pode

ser uma indicação de um comportamento dependente de tempo/frequência ou efeito vis-

coelástico (evidenciado pela diferença de tensão normal devido a efeitos elásticos) (Dyson,

1965; BAIR, 2002b, 2019). Viscośımetros de alta pressão e simulações de dinâmica mo-

lecular em não-equiĺıbrio (NEMD) são os principais métodos no estudo constitutivo do

efeito de “shear-thinning”para lubrificantes. Nos estudos clássicos de EHL, o conceito de

viscosidade generalizada em função da taxa de cisalhamento η∗ = τ/γ é exclusivamente
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usado, desta forma, um problema não-Newtoniano pode ser resolvido como um problema

Newtoniano generalizado. Isso pode ser suficiente para prever o comportamento da EHL

a uma taxa de cisalhamento constante.

Figura 19 – Representação esquemática (a) do comportamento constitutivo e (b) da viscosidade
efetiva de fluidos sob efeito de “shear-thinning”. Note que µ é a viscosidade de baixo

cisalhamento (comportamento Newtoniano), enquanto η∗ é a viscosidade de alto cisalhamento.

Fonte: Adaptado de Bair (2007)

O efeito do cisalhamento na reologia do lubrificante pode ser afetado também pela

aditivação, especificamente pelas blendas poliméricas. Os poĺımeros solúveis em óleo,

conhecidos como modificadores de viscosidade, representam uma importante categoria de

aditivos para óleos básicos, que aumentam a viscosidade e, portanto, a espessura do filme

lubrificante . Na maioria dos casos, as cadeias macromoleculares dispersas no óleo adotam

uma conformação progressivamente mais aberta à medida que a temperatura aumenta,

de modo que os poĺımeros contribuem mais para a viscosidade geral da mistura a altas

temperaturas do que a baixas temperaturas. Por outro lado, com taxas de cisalhamento

muito altas, que estão presentes nos componentes de transmissão de potência (mancais,

cames, pistões, etc.), os poĺımeros podem apresentar uma queda na viscosidade pelo efeito

“shear-thinning”. Como consequência, óleos contendo poĺımeros podem formar filmes

hidrodinâmicos muito mais finos do que o previsto a partir da baixa taxa de cisalhamento.

De um ponto de vista prático, é muito importante para prever a espessura do filme EHD

em lubrificantes aditivados com blendas poliméricas, pois ela influencia o atrito, o desgaste

e ou mesm fadiga de contato (BERCEA; PALEU; BERCEA, 2004).

No estudo conduzido por Liu et al. (2020), é posśıvel observar que ainda há um debate

em andamento sobre qual modelo é mais apropriado para descrever o efeito de “shear-

thinning”de um filme EHL sob altas tensões de cisalhamento (SPIKES; ZHANG, 2014;
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BAIR et al., 2015; JADHAO; ROBBINS, 2019). Apesar dessas discussões, nesta seção,

apresentaremos apenas a lei de potência de Carreau como modelo representativo.

A lei de potência de Carreau

A medição da curva de fluxo de um lubrificante pode ser realizada por meio de

reômetros especialmente projetados, como os reômetros Couette e capilar, sob altas

pressões. Os dados obtidos podem ser ajustados a equações constitutivas fenomenológicas.

Resultados obtidos por Bair e colegas (BAIR, 1995, 2002b; BAIR; GORDON, 2006) em

reômetros de alta pressão sob condições isotérmicas mostraram que a viscosidade genera-

lizada do lubrificante, quando submetido a altas tensões de cisalhamento, segue uma lei

de potência, que se assemelha à caracteŕıstica de um fluido sob o efeito “shear-thinning”.

Existem várias equações emṕıricas baseadas na lei de potência que podem representar

as curvas de fluxo de cisalhamento medidas, e uma delas é a equação Carreau-Yasuda

(YASUDA; ARMSTRONG; COHEN, 1981; BAIR, 2002b).

η = (µ− µ2)

[
1 +

(
µγ̇

τc

)a]n−1
a

+ µ2 (2.40)

onde τc é a tensão cŕıtica de cisalhamento ou o limite de linearidade da tensão do

fluido e γ é a taxa de cisalhamento. Quando a tensão de cisalhamento é maior que τc,

a viscosidade em alto cisalhamento η∗ torna-se menor do que a viscosidade em baixo ci-

salhamento (Newtoniana) µ. µ2 é a viscosidade no segundo regime Newtoniano, que é

relevante para fluidos multicomponentes (BAIR, 2007). Para um lubrificante monocom-

ponente, µ2 = 0, e a equação (2.40) torna-se a única equação de Carreau-Yasuda. A

Figura 20 ilustra a influência dos parâmetros a, n e τc na viscosidade generalizada para

a equação de Carreau-Yasuda. O parâmetro a representa a duração da transição do re-

gime Newtoniano para o regime comportamental de acordo com a lei de potência, sendo

que quanto menor, mais ampla é a transição. O parâmetro n representa a inclinação da

curva, ou seja, n− 1. O parâmetro τc indica o ińıcio do efeito “shear-thinning”. Quando

a = 1 − n, a equação (2.40) se torna a equação de Cross (HIEBER; CHIANG, 1992).

Quando a = 2, a equação (2.40) se torna o modelo de Carreau (CARREAU, 1972; BAIR,

2006).

η = (µ− µ2)

[
1 +

(
µγ̇

τc

)2
]n−1

2

+ µ2 (2.41)
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Figura 20 – Influência do parâmetro a, n e τc sobre a viscosidade generalizada versus taxa de
cisalhamento para o modelo de Carreau Yasuda. (para a = 2, Carreau-Yasuda = modelo

Carreau)

Fonte: Autor (2023)

As equações (2.40) e (2.41) expressam a viscosidade generalizada como uma função da

taxa de cisalhamento. No entanto, Bair propôs equações modificadas que utilizam a tensão

cisalhante como variável independente para descrever a equação de Carreau modificada

(BAIR, 2007):

η = (µ− µ2)

[
1 +

(
µγ̇

τc

)2
] 1−(1/n)

2

+ µ2 (2.42)

Para n > 0, 5, as eq. (2.40), (2.41) e (2.42) produzem resultados semelhantes.

2.3.3.3 Tensão cisalhante limite (LSS)

Definição e evidencias f́ısicas

O conceito de limite de tensão cisalhante (LSS) foi introduzido por Smith (1960) nos

anos 60, quando observou que a tensão cisalhante média medida em um equipamento de
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tração raramente excede um décimo da pressão de contato média. Ele postulou que existe

um limite máximo para a tensão de cisalhamento que um fluido pode transmitir, mesmo

quando sob pressões elevadas. Quando o LSS é atingido, um aumento adicional na taxa

de cisalhamento não resulta em um aumento correspondente na tensão cisalhante, ou seja,

o fluido sob pressão se comporta como um sólido que atingiu um patamar plástico (LIU

et al., 2020).

Existem diversas evidências experimentais na literatura para apoiar a existência do

conceito de tensão cisalhante limite (LSS) (LIU et al., 2020). Uma dessas evidências

é a observação de um plateau em curvas de tração medidas por máquinas de tração

(MTM), como exemplificado pelas curvas de tração mostradas na Figura 21 (PLINT,

1967; JOHNSON; TEVAARWERK, 1977; EVANS; JOHNSON, 1986; POLL; WANG,

2012; NDIAYE et al., 2017; BADER, 2018; LIU et al., 2020). Esse plateau indica uma

resposta independente da taxa sob elevada pressão e elevado cisalhamento, sugerindo que

o regime de plateau é dominado pelo LSS, e não por aquecimento devido ao cisalha-

mento (NDIAYE et al., 2017). Entretanto, algumas hipóteses ainda levantam dúvidas

quanto à possibilidade de aquecimento influenciar na curva de tração (JOHNSON; GRE-

ENWOOD, 1980; ZHANG; SPIKES, 2020). Em condições de medição aproximadamente

isotérmicas, o plateau pode se estender por mais de uma ordem de magnitude na taxa de

cisalhamento, mostrando apenas um máximo local (JOHNSON; TEVAARWERK, 1977;

EVANS; JOHNSON, 1986; NDIAYE et al., 2017). Além disso, simulações térmicas de

EHL que desconsideram o LSS geralmente preveem um coeficiente de atrito irrealis-

ticamente maior do que as medições, fornecendo outra evidência experimental de sua

existência (LIU et al., 2020). Outra forte evidência experimental vem de medições em

células de alta pressão e viscośımetros de Couette realizadas por Bair e Winer (1979,

1982, 1993), que também mostraram um comportamento de cisalhamento independente

da taxa, desde que os efeitos de aquecimento do cisalhamento sejam insignificantes.

A origem f́ısica do LSS ainda é desconhecida. Alguns estudos Evans e Johnson (1986)

associaram este fenômeno com operações de bandas de cisalhamento baseadas no compor-

tamento do escoamento de poĺımeros sólidos amorfos (IMAI; BROWN, 1976). Quando a

tensão no fluido atinge um valor limite, o mecanismo de fluxo muda do movimento de seg-

mentos moleculares independentes para a formação de uma banda de cisalhamento através

do movimento colaborativo de segmentos adjacentes. Bair et al (BAIR; QURESHI; WI-

NER, 1993; BAIR; MCCABE, 2004) observaram bandas de cisalhamento inclinadas e lo-

calização intermitente do cisalhamento em ĺıquidos através de uma célula de visualização

de fluxo de alta pressão especialmente projetada (280 MPa).
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Figura 21 – Evidências de tensão cisalhante limite (LSS) através de medidas de tração (Óleo
mineral de turbina Shell T9, realizado a T = 313 K e ue = 1, 3 m/s, para pressões de contato

hertzianas de 0, 75 a 3, 0 GPa)

Fonte: Adaptado de Ndiaye et al. (2017)

Outros posśıveis mecanismos do LSS, como a transição v́ıtrea e o deslizamento limite,

foram discutidos no documento de revisão de Martinie e Vergne (2016). Eles sugeriram

que o mecanismo f́ısico que inicia o LSS é um cisalhamento localizado, no entanto, muitas

questões permanecem sobre a própria iniciação da localização do cisalhamento (MARTI-

NIE e VERGNE, 2016).

Equações emṕıricas para LSS

A Tabela 1 apresenta vários modelos propostos para descrever a dependência do LSS

em relação à pressão e temperatura, utilizando técnicas experimentais discutidas na seção

anterior. Em geral, há um consenso de que o LSS é proporcional à pressão e pode

apresentar uma ligeira dependência da temperatura (JOHNSON, 1993; BAIR, 2006).

Um dos modelos mais utilizados para descrever o LSS é a relação linear proposta por

(JOHNSON; TEVAARWERK, 1977), que se baseia nas tensões médias de cisalhamento

(τLSS) e nas pressões médias (p) de contato medidas em máquinas como a esfera sobre

disco:

τLSS = τL0 + ψp (2.43)
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Tabela 1 – Modelos para tensão cisalhante limite

Modelos Autor Tipo de teste Lubrificante e parâmetros

τLSS = τL0 + ψp Johnson e
Tevaarwerk 1977,
Evans e Johnson

1986a

Disco x Disco T33, LVI260, 5P4E,
Santotrac 50, HVI 650

pmean ∈ (0, 5, 2, 4)GPa, T ∈
(17, 100)◦C

τLSS = Λp Bair et al 2002,
2012

Esfera x Disco:
Testes de tração

T9, Squalane:
pmean = 1, 28GPa

τLSS = τL0 + ψp+ βT Ndiaye et al 2017 Esfera x Disco:
Testes de tração

Benzyl benzoate e Shell T9:
pmean ∈ (0, 6, 2, 0)GPa, T ∈

(20, 80)◦C.

τLSS =

 ψ(p− p0) para p ≥ p0 + τc/ψ

τc para p < p0 + τc/ψ
Poll e Wang 2012 Disco x Disco óleo mineral e um ester

pmean ∈ (0, 5, 1, 3)GPa, T ∈
(20, 80)◦C

τLSS = (ψ − aT )p Bair e Winer 1992 Viscośımetro
Couette [1990] e
dispositivo de
translação axial
com cilindro
concêntrico

[1982]

5P4E: Baixa taxa de
cisalhamento γ̇; pmean ∈
(0, 1)GPa, T ∈ (20, 80)◦C.

τLSS = (ψp− a)e
β( 1

T
1
T0

)
Houpert et al 1981 Disco x Disco Óleo sintético diester

pmean ∈
(0.38, 0.76)GPa, T ∈

(25, 95)◦C.

τLSS = a+ bp+ cT + dpT
para τLSS = τL0 + ψp

ou
τLSS = (τL0 − ψ)[1− η(T − TR)]

Wikström e
Höglund 1994

T ∈ (−20, 110)◦C;
Reshetov and
Gryazin 1990
T ∈ (27, 150)◦C

“Bouncing ball
test”

PAO e um óleo naftenico:
γ̇ = 106s−1,

pmean ∈ (5.8, 7)GPa

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

O coeficiente de pressão-LSS ψ parece variar de 0, 03 a 0, 12 dependendo dos lubri-

ficantes, embora Johnson (JOHNSON; TEVAARWERK, 1977) tenha medido ψ ∼= 0, 09

para uma ampla gama de fluidos. O segundo parâmetro, τL0, representa a intercepção no

eixo y da tensão de cisalhamento em p = 0, que geralmente é pequena em comparação

com ψp nas pressões de EHL.

Quando τL0 = 0, a Equação 2.43 pode ser simplificada para:

τLSS = Λp (2.44)

Onde o Λ é o coeficiente de pressão-LSS para cada pressão média (p).

Uma maneira de determinar o coeficiente Λ seria através da medição de uma única

curva de tração em alta pressão, sob a suposição de que o LSS é alcançado em toda a

área de contato e que Λ é aproximadamente igual à força máxima de tração (fmax), como

segue:
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fmax =

∫∫
τLSSdxdy

w
=

∫∫
Λpdxdy∫∫
pdxdy

= Λ (2.45)

Ao encaixar os dados de tração medidos na Eq. 2.43, τL0 é menor do que 0 para a

maioria dos lubrificantes. A fim de evitar os valores negativos de LSS a baixas pressões, a

tensão de cisalhamento cŕıtica τc é definida como o limite inferior para Eq. 2.43 (POLL;

WANG, 2012). Portanto, a relação pressão-LSS pode ser expressa por uma forma bilinear:

τLSS =

{
ψ(p− p0) para p ≥ p0 + τc/ψ

τc para p < p0 + τc/ψ
(2.46)

ψ e p0 precisam ser determinados pela medição de um conjunto de curvas de tração a

altas pressões.

Com base nas medições de tração realizadas em um éster sintético e um óleo mineral

de turbina (Figura 22), Ndiaye et al. (2017) identificaram que as dependências do LSS em

relação à pressão e temperatura podem ser expressas por funções lineares simples, com os

dois fatores de influência podendo ser dissociados. A equação média para a tensão limite

de cisalhamento é dada por:

τLSS = τL0 + ψp+ βT (2.47)

Figura 22 – Dependências de pressão e temperatura da tensão de cisalhamento limite através
de medidas de tração. (Óleo mineral de turbina Shell T9, T = 293, 313 e 353 K com pressão

média de contato hertziana de até 2, 0 GPa).

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)
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Obtenção experimental de τLSS

Como mencionado anteriormente, o coeficiente de atrito máximo de uma curva de

tração é altamente influenciado pela propriedade de LSS dos lubrificantes em contatos

concentrados. Para prever a tração EHL, é essencial ter uma equação apropriada de

LSS em função da pressão. O LSS de um fluido pode ser medido por meio de técnicas

independentes de alta pressão, como o viscośımetro de alta pressão projetado por Bair e

Winer (1990), o dispositivo de cilindro concêntrico de translação axial (BAIR; WINER,

1982) e a câmara de alta pressão projetada por Hoglund e Jacobson (1986).

Na prática, é desafiador realizar o cisalhamento de um fluido homogêneo pressurizado

em alta tensão e alta taxa de cisalhamento, mantendo a temperatura quase constante.

Como alternativa, tribômetros de tração têm sido amplamente utilizados como reômetros

para caracterizar o LSS de lubrificantes. É posśıvel medir o LSS, que é a tensão de

cisalhamento média sobre o contato EHL correspondente ao coeficiente de atrito máximo

em uma curva de tração (ver equação 2.48).

Embora o MSS não seja uma propriedade inerente do lubrificante, para contatos

altamente carregados, com a hipótese de que o LSS é alcançado em quase todas as partes

na zona de contato e os efeitos térmicos são insignificantes até a ocorrência do coeficiente

de atrito máximo, o valor do MSS medido em uma curva de tração está próximo do LSS

com aquela pressão média de contato correspondente. Neste trabalho, a dependência de

pressão do MSS para os lubrificantes testados foi obtida das curvas de tração medidas

usando a abordagem proposta por Poll e Wang (2012), conforme explicado por Liu (2020)

e ilustrado na Figura 23. Embora existam muitas dificuldades na medição direta do LSS

devido às condições extremas envolvidas, os tribômetros de tração fornecem uma técnica

viável para a determinação do LSS, desde que as hipóteses mencionadas acima sejam

atendidas. Além disso, o MSS pode ser uma medida útil para avaliar a capacidade de um

lubrificante de suportar cargas elevadas em condições EHL.

τLSS =
fmaxw

πab
(2.48)

A Figura 23 ilustra que o MSS aumenta de forma linear em função da pressão média

de contato, com a curva de ajuste não passando pela origem das coordenadas. Por meio de

ensaios em diferentes cargas, é posśıvel determinar a inclinação para calcular τMSS usando

a Equação 2.44 (BJöRLING et al., 2013; BAIR, 2007; BAIR; MCCABE; CUMMINGS,

2002), ou a inclinação ψ usando a Equação 2.46 (POLL; WANG, 2012).
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Figura 23 – Determinação da dependência de pressão do MSS para o esqualano com base nas
curvas de tração medidas em altas pressões de contato. (a) as curvas de tração medidas com
uma máquina Disco x Disco a 5 m/s e 40 ◦C; (b) a função bilinear da tensão de cisalhamento

média máxima versus a pressão média de contato).

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

Resumindo, este trabalho considera que o LSS depende apenas da pressão, sendo um

parâmetro crucial para prever a tração em baixas taxas de cisalhamento. No entanto, é

também um parâmetro dif́ıcil de ser compreendido completamente. Alguns estudos dis-

cutiram o efeito da dependência do LSS na temperatura para prever a tração. Como

uma aproximação, a tensão média cisalhante (MSS) é derivada das curvas de tração

para representar o LSS, supondo que depende apenas da pressão, como visto em estu-

dos espećıficos (BJöRLING et al., 2013, 2014; HABCHI et al., 2010b; HABCHI; BAIR;

VERGNE, 2013; HABCHI; VERGNE, 2015; HABCHI; BAIR, 2019).

2.3.3.4 Comportamento viscoelástico dos fluidos lubrificantes no contato EHL

O papel do módulo de cisalhamento

Os fluidos viscosos podem exibir comportamento viscoelástico quando sujeitos a altas

taxas de cisalhamento. Esse efeito foi demonstrado por Barlow et al. (1967) por meio

de ensaios de cisalhamento oscilatório de alta frequência. O experimento revelou uma

transição do comportamento viscoso para um comportamento predominantemente elástico

quando a frequência de oscilação era comparável ou superior ao tempo de relaxamento do

fluido, isto é, quando o número Deborah De > 1.

De =
λ∞
t0

=

µ
G∞

t0
(2.49)



68

Sendo λ∞ o tempo caracteŕıstico ou de relaxamento do fluido em um estado de re-

ferência e t0 o tempo caracteŕıstico observado. O módulo limitador de alta frequência de

cisalhamento do lubrificante é representado por G∞, e é usualmente igual a 109 Pa para

óleos minerais, consistindo no valor do módulo de cisalhamento de um material quando

ele está sujeito a condições de alta frequência ou frequências extremamente altas de car-

regamento ou estresse. À temperatura e pressão ambiente, é dif́ıcil detectar qualquer

comportamento elástico em um óleo lubrificante devido ao seu tempo de relaxamento, t0,

relativamente curto, ou seja, De << 1. No entanto, quando a pressão de contato atinge

ńıveis suficientemente elevados ou quando a temperatura é consideravelmente baixa, a

viscosidade µ aumenta substancialmente, e é de se esperar que o tempo de relaxamento

também se prolongue. Por exemplo, para esqualano com um pressão de contato maior

que 1, 5 GPa a 40◦C, a ordem de viscosidade µ é de 106 Pas e o tempo de relaxamento

é da ordem de 10−3s. Esse tempo de relaxamento é da mesma magnitude do tempo de

observação em EHL (tobservado = 2a/ue, onde 2a é da ordem de 10−3m e ue é da ordem

de 1m/s). Com De > 1, a viscoelasticidade do lubrificante pode desempenhar um papel

importante na tração EHL. Para descrever a resposta do fluido viscoelástico ao cisalha-

mento simples transitório quando a tensão é infinitesimal, o modelo Maxwell pode ser a

maneira mais simples de se fazer isso (JOHNSON; TEVAARWERK, 1977).

γ̇ = γ̇el + γ̇visc =
d

dt

(
τ

G∞

)
+ F (τ) (2.50)

onde os subscritos el e visc indicam os elementos elásticos e viscosos da taxa de

cisalhamento γ̇, respectivamente. F (τ) representa a função viscosa para o efeito “shear-

thinning”de Carreau. Note que o módulo de cisalhamento elástico medido, G∞, difere

(sendo, na verdade, maior do que) da tensão cŕıtica de cisalhamento, τC (às vezes cha-

mado de módulo de cisalhamento efetivo), nas equações de “shear-thinning”, pois um

elemento fluido se translada, gira e deforma em cisalhamento simples (Hutton; Phillips,

1972). O módulo G∞ é igualmente importante com o termo viscosidade na equação 2.50 e

deve ser medido em cisalhamento de alta frequência (cisalhamento oscilatório de pequena

deformação) em uma ampla gama de pressões e temperaturas de contato EHL.

Para uma certa temperatura, geralmente considera-se que G∞ aumenta linearmente

com a pressão, (ver Figura 24):

G∞ = G∞0(T ) +G′
∞(T )p (2.51)
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Figura 24 – Variação de G∞ com pressão e temperatura para ftalato de di(2-etil-hexilo)

Fonte: Adaptado de Hutton e Phillips (1972)

De acordo com Bair (2006), G∞0(T ) tem uma magnitude da ordem de 1 GPa. Al-

gumas amostras de G′
∞ próximas à temperatura ambiente incluem 1, 6 GPa para DOP

(Hutton; Phillips, 1972) e 4− 5 GPa para 5P4E (BARLOW et al., 1972; BEZOT et al.,

1986). A dependência da temperatura de ambos os coeficientes na equação 2.51 pode ser

descrita por uma função do tipo [(a + bT )](−2) (Hutton; Phillips, 1972). Em um artigo

instigante, Tabor (1981) discutiu a relação entre o módulo de cisalhamento e a resistência

ao cisalhamento de materiais, incluindo lubrificantes. Esta relação pode ser expressa por

uma fórmula geral:

G∞ = 30τLSS (2.52)

O papel viscoelasticidade no atrito EHL

Acredita-se que a viscoelasticidade dos lubrificantes afete o atrito EHL em peque-

nos SRRs para contatos altamente carregados (BAIR, 2006). Nos estudos clássicos sobre

EHL, o módulo de cisalhamento tem sido frequentemente utilizado como um parâmetro

ajustável para harmonizar simulações com medições experimentais. No entanto, para

ajustar os resultados experimentais de tração, geralmente é necessário diminuir em duas
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ordens de magnitude o valor de G∞ medido independentemente (LIU et al., 2020). O

DOP, que é um representante dos lubrificantes sintéticos amplamente estudados, é re-

latado como tendo a dependência de pressão mais fraca em relação a G∞ (G∞=1,6),

tornando-o ideal para evidenciar os efeitos da viscoelasticidade do óleo sobre a tração em

comparação com outros fluidos. Em um estudo recente, Habchi e Bair (2019) simularam

o cisalhamento com DOP para um contato de linha em estado estacionário, utilizando

propriedades viscoelásticas medidas por Hutton e Phillips (1972). Eles conclúıram que a

viscoelasticidade de cisalhamento é insignificante no atrito EHL, quando as propriedades

medidas foram adotadas. A razão para invocar um valor muito menor de G∞ para ex-

plicar o atrito é atribúıda às suposições reológicas errôneas na teoria clássica EHL, por

exemplo, a relação entre viscosidade e pressão.

2.3.4 Propriedades térmicas

2.3.4.1 Condutividade térmica de amostras de aço SAE52100

A condutividade térmica dos sólidos tem um impacto significativo na tração em EHL,

já que influencia a remoção de calor e o aumento de temperatura no contato. Recente-

mente, Reddyhoff, Schmidt e Spikes (2019) realizaram medições de condutividade térmica

em amostras utilizadas na Mini-Traction-Machine (MTM), que é feita de aço para rola-

mento AISI 52100, utilizando um método de termoreflexão de domı́nio de frequência

(FDTR). Os resultados indicaram que tanto a esfera quanto o disco possuem uma condu-

tividade térmica média de cerca de 21 W/mK, que é menos da metade do valor comumente

citado de cerca de 46 W/mK nas simulações TEHL (“Thermal Elasto-Hidrodinamic’) para

um contato feito de aço AISI 52100 (HABCHI et al., 2010b; BJöRLING et al., 2013; SHIR-

ZADEGAN et al., 2015). Além disso, observou-se que a discrepância pode ser resultado

do encruamento do aço, que supostamente leva a uma condutividade térmica menor. O

valor de 46 W/mK é obtido para um estado de aço recozido. Esses resultados estão em

conformidade com estudos prévios que relataram a dependência da condutividade térmica

em relação à condição microestrutural do aço (KOHLRAUSCH, 1888; WILZER et al.,

2013). Uma menor condutividade térmica pode resultar em uma temperatura máxima

mais alta no filme lubrificante (HABCHI, 2018), o que pode levar a uma redução na vis-

cosidade e no coeficiente de tração para contatos de rolamento/deslizamento com filme

completo EHL. É crucial compreender o impacto da condutividade térmica do aço no

desempenho da EHL, incluindo a temperatura máxima atingida no filme/sólido.
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2.3.4.2 Condutividade térmica dos lubrificantes

Os efeitos térmicos relacionados as propriedades f́ısicas dos lubrificantes, também são

importantes para às previsões do atrito EHL. O calor gerado precisa ser transferido por

condução de calor através da fina peĺıcula do filme EHL. O aumento de temperatura

no filme também pode causar instabilidade e degradação de alguns aditivos do óleo. A

condutividade térmica do lubrificante tem um papel importante neste processo. Nas

simulações clássicas da EHL, a condutividade térmica do óleo era geralmente assumida

como um valor constante ( 0, 14 W/mK) e independente das pressões (a terceira hipótese

na EHL clássica, como discutido). Entretanto, medições transientes de “hot-wire”(técnica

de medição de condutividade térmica) mostraram que a condutividade térmica duplica

seu valor em aproximadamente 1 GPa (RICHMOND; NILSSON; SANDBERG, 1984;

LARSSON; ANDERSSON, 2000; NELIAS et al., 2002; BAIR et al., 2018), veja Figura

25. O aumento depende do volume livre e do coeficiente de compressibilidade isotérmica

(isto é, módulo de volume) dos fluidos (KAMAL; MCLAUGHLIN, 1964; WERNER et al.,

2008). A dependência de pressão da condutividade térmica dos ĺıquidos pode influenciar

o aumento da temperatura no filme e, portanto, a previsão do atrito.

Figura 25 – Dependência de pressão (a) e temperatura (b) da condutividade térmica do
esqualano.

Fonte: Adaptado de Bair et al. (2018)

A condutividade térmica k depende de temperatura e pressão de acordo com um

parâmetro de escala e uma equação emṕırica (BAIR, 2006)

koil = Bk + Ckκ
−2 (2.53)
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κ =
V

VR
[1 + (

T

TR
)(
V

VR
)−g] (2.54)

onde Bk, Ck, e q são parâmetros que dependem dos lubrificantes. Estes parâmetros

precisam ser determinados através da condutividade térmica medida em diferentes tem-

peraturas e pressões para um lubrificante espećıfico. Quanto à capacidade volumétrica de

calor c = ρcp do óleo, depende da temperatura e da pressão, de acordo com

c = C ′ +mχc (2.55)

χc = (
T

TR
)(
V

VR
)−gc (2.56)

onde C ′, m e g são parâmetros que dependem dos lubrificantes. O termo V/VR nas

duas equações acima é igual a ρR/ρ. Os outros parâmetros devem ser determinados a

partir de medições em diferentes pressões e temperaturas. Observe que a transição de um

estado ĺıquido para um estado sólido amorfo ou v́ıtreo pode ser detectada nas medições

de capacidade térmica.

Larsson e Andersson (2000) mediram a condutividade térmica e a capacidade vo-

lumétrica de calor para uma série de lubrificantes e equações emṕıricas foram propostas

para descrever a dependência de pressão e temperatura das propriedades termodinâmicas.

A condutividade térmica pode ser modelada como independente da temperatura entre 295

e 380 K e a dependência de pressão da condutividade térmica pode ser expressa por:

koil = k0

(
1 +

a1p

1 + a2p

)
(2.57)

onde p é a pressão em GPa e as constantes k0, a1 e a2 foram dadas na Tabela 2 para

diferentes lubrificantes.
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Tabela 2 – Constantes na expressão da condutividade térmica dependente da pressão para
diferentes tipos de lubrificantes

Tipo de lubrificante k0 W/(mK) a1 a2

Mineral paraf́ınico 0,137 1,72 0,54
Mineral naftênico 0,118 1,54 0,33

PAO 0,154 1,40 0,34
Polyglicol 0,148 1,56 0,61
Sandrotrac 0,104 1,85 0,50

Ester (TMP oleat) 0,162 1,44 0,56

Óleo de semente 0,164 1,41 0,58

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

2.4 Referências de fluidos lubrificantes na lubrificação

EHL

O texto apresenta informações sobre os fluidos de referência utilizados em estudos de

lubrificação EHL. Esses fluidos são óleos cujas propriedades f́ısicas, reológicas e térmicas

foram caracterizadas por técnicas experimentais que isolam o fator de análise, com sis-

temas quase isotérmicos ou isobáricos (BAIR, 2006). No entanto, é importante que os

fluidos de referência sejam capazes de representar a viscosidade dependente da tempera-

tura, pressão e cisalhamento que pode ser observada na lubrificação EHL. A FVA fornece

uma série de fluidos de referência (óleos de engrenagem) com bases de óleos minerais

e sintéticos, e um dos mais utilizados é o óleo mineral FVA-3. Além disso, existem

outros ĺıquidos de referência estabelecidos para EHL quantitativa, como o sebacato de

2-etilhexilo, ftalato de diisodetila, trimelitato de 2-etilhexilo e hexaisononanoato de di-

pentaeritritol ou hexa(7-metiloctanoato de pentaeritritol) (BAIR, 2019). A sigla“FVA”no

contexto da “Research Association for Drive Train Technologies”(Associação de Pesquisa

para Tecnologias de Transmissão) na Alemanha provavelmente se refere a ”Forschungsve-

reinigung Antriebstechnik e.V.”, que é o nome completo da organização em alemão. Em

inglês, isso pode ser traduzido como “Research Association for Drive Train Technologies.”

O lubrificante esqualano é um alcano ramificado de baixo peso molecular (422, 81

g/mol) que pode representar a dependência de pressão e temperatura da viscosidade para

um óleo mineral paraf́ınico de baixa viscosidade ou polialfaolefina (PAO) (BAIR, 2006).

Esse fluido foi bem caracterizado por Bair e colegas de trabalho e amplamente estudado

(BAIR, 2006; BAIR et al., 2018; BJÖRLING, 2014; BAIR; FLORES-TORRES, 2018).

É um dos fluidos mais caracterizados no que diz respeito às propriedades termof́ısicas e

modelos de fluidos para estudos em EHL, e também tem sido amplamente utilizado em
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simulações de dinâmica molecular. Os modelos e parâmetros de fluidos para o esqualano

e PAO (BAIR; FLORES-TORRES, 2018) estão resumidos nas Tabelas 3, que apresenta

apenas os modelos “shear-thinning”, pois as equações são versões modificadas da equação

do tipo Carreau. Alguns valores de lubrificantes polialfaolefinas para a correlação de

Yasutomi podem ser consultadas em Bair e Flores-Torres (2018).

Para o esqualano, uma equação de Carreau é usada para descrever a viscosidade

dependente do cisalhamento a partir de medições de alta pressão e simulações NEMD

(BJöRLING et al., 2013),

η∗(γ̇) = µ

[
1 +

(
γ̇eλR

µ

µR

TR
T

V

VR

)2]n−1
2

(2.58)

Para o óleo T9, uma equação Carreau-Yasuda modificada única foi graficamente ajus-

tada à viscosidade medida dependente do cisalhamento em um viscośımetro Couette pres-

surizado (HABCHI et al., 2010a),

η∗(γ̇) = µ

[
1 +

(
τ

τc

)a] 1− 1
n

a

(2.59)

Tabela 3 – Fluidos de referência e parâmetros reológicos, esqualano (SQL), poliglicol (PGLY) e
Poliisopreno (PIP)

Lubrificantes de

referência

Parametro esqualano Shell T9 SQL + PIP PGLY

1 Shear-thinning

TR
◦C

µR mPas 15, 6

λR s 2, 26e−9

a 0, 5

τc MPa 7

m 0, 1 0 0, 1

GR MPa 6, 94 0, 01 0, 256

Carreau

n 0, 463 0, 35 0, 8 0, 33

m 0, 05

GR MPa 0, 32Rabinowitsch

n 0, 33

2 Densidade baseada em volume livre

aυ K1 0, 000836 0, 000773 0, 000752

ρR kg/m3 795, 8 875
Tait EOS

βR K1 0, 006232 0, 006090 0, 006765

K′
0 11, 74 11, 29

K00 GPa 8, 658 8, 375

a 0, 000835 0, 000775

βR K1 0, 006321 0, 00764

Continua na próxima página
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Lubrificantes de

referência

Parametro esqualano Shell T9 SQL + PIP PGLY

K′
0 10, 85 10, 545 10, 8Murnaghan EOS

K00 GPa 8, 824 9, 234 19, 49

3 Viscosidade em baixo cisalhamento

A1
◦C 263, 8 188, 86 554, 1

A2 GPa1 0, 3527 0, 719 0, 0933

B1 GPa1 13, 73 8, 2 8, 39

B2 −0, 3426 −0, 5278 −0, 53

C1 11, 66 16, 09 15, 49

C2
◦C 39, 17 17, 38 20, 12

Tg0
◦C −88, 69 −83, 2 −73, 62

Improved Yasutomi

µg0 Pas 1, 23E + 07 1, 00E + 12 1, 00E + 12

B Pas 4

µR 0, 0157
Doolitle (EOS Murnaghan)

R0 0, 6683

ε 10−4◦C−1 −7, 87E − 01

B 4, 71 4, 2 3, 661

µR Pas 0, 0157 0, 0711 16, 3

R0 0, 6568 0, 658 0, 6813
Doolitle (EOS Tait)

ε ◦C−1 7, 273 −9, 599 11, 57

4 Condutividade térmica

BK 0 0, 053

A −0, 115 −0, 101

CK W/mK 0, 074 0, 026

s 4, 5 7, 6

Bair, Larsson e Anderson

q 2 3

5 Capacidade térmica

C′ J/m3K 9, 40E + 05 1, 17E + 06

m J/m3K 6, 20E + 05 3, 90E + 05

g 3 4

6 Tensão cisalhante limite

Inclinação Λ 0, 075 0, 083

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020) e Bair (2006).

2.5 Diferentes abordagens na lubrificação EHL

2.5.1 Abordagen clássica

A partir das hipóteses e modelos apresentados é posśıvel entender que, antes de co-

nhecer o comportamento constitutivo não-Newtoniano e as propriedades termof́ısicas dos

lubrificantes nas condições EHL, seria imposśıvel prever com precisão o coeficiente de

atrito no contato lubrificado. Essa era a situação nos estudos clássicos de EHL, nos

quais faltavam dados de viscosidade de alta pressão para um fluido em massa medido em

instrumentos espećıficos, como viscośımetros de alta pressão. Tribômetros usualmente
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eram/são utilizadas como reômetros de alta pressão para fornecer a equação constitutiva

de “shear-thinning”. Embora limitados, muitos aspectos importantes da tração no EHL,

considerados até hoje, foram revelados em estudos clássicos (BAIR, 2019, 2019) com esta

abordagem.

Primeiramente, foi observado que uma curva de tração (conforme a Figura 21) de um

lubrificante não pode ser modelada por efeitos térmicos ou não-Newtonianos de forma in-

dependente (LIU, 2020). Em situações de alta pressão e taxas de cisalhamento, t́ıpicas da

lubrificação EHL, o calor gerado afeta a viscosidade do lubrificante, enquanto o comporta-

mento não-Newtoniano do lubrificante, que varia com a taxa de cisalhamento, influencia

sua capacidade de formar uma peĺıcula lubrificante eficaz. Portanto, uma abordagem de

modelagem precisa requer a consideração simultânea e interconectada desses fatores para

compreender adequadamente o comportamento do lubrificante e suas consequências na

EHL. Em segundo lugar, modelos de fluidos não-Newtonianos viscoelasto-plásticos foram

propostos para explicar os regimes de tração, como no mapa de tração para o lubrifi-

cante Santotrac 50 mostrado na Figura 26. Em terceiro lugar, o coeficiente máximo de

atrito em contatos altamente carregados foi mostrado como sendo dominado pela tensão

de cisalhamento limite (LSS), que é proporcional à pressão média de contato.

Figura 26 – Mapa de tração para o lubrificante Santotrac 50, considerando amostras de roletes
em aço rolamento, com R′ = 20mm. Nesse mapa é posśıvel definir o regime de tração do
lubrificante, onde as coordenadas escolhidas para o mapa são pressão adimensional e um
parâmetro que está intimamente relacionado com a espessura do filme. Dada a carga,

velocidade e temperatura, as condições de funcionamento podem ser localizadas como um
ponto no mapa. Os regimes são definidos por equações constitutivas, onde a partir das quais se

podem prever as forças de tração

Fonte: Adaptado de Evans e Johnson (1986)
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Apesar de serem contribuições importantes, existem ainda várias hipóteses difundidas

nos estudos clássicos de tração, considerada por diversos modelos de cálculos de atrito

(OLVER; SPIKES, 1998; OTERO et al., 2011, 2022), que foram aos poucos sendo refu-

tadas e reestruturadas, como:

I - a dependência da viscosidade da pressão e da temperatura descrita por uma equação

emṕırica para lubrificantes, por exemplo, a amplamente utilizada equação de Roe-

lands (ROELANDS, 1966);

II - a curva de fluxo (relação tensão de cisalhamento versus taxa de cisalhamento para

um fluido homogêneo) (BAIR, 2007) de um fluido lubrificante foi considerada como

a relação entre a tensão de cisalhamento média e a taxa de cisalhamento média

obtida de uma curva de tração extráıda de um tribômetro;

III - a condutividade térmica do lubrificante foi usada como uma constante e indepen-

dente da pressão (HABCHI et al., 2010b);

IV - o fluido na zona de entrada (ou zona “inlet”) é Newtoniano (BAIR, 2007).

2.5.2 Abordagem quantitativa na lubrificação EHL

Embora Bair e Winer (1979) tenham evidenciado a importância da abordagem quan-

titativa na previsão do atrito EHL, avanços significativos foram alcançados apenas em

2007, quando as hipóteses restritivas mencionadas anteriormente foram eliminadas (LIU

et al., 2007; BAIR et al., 2009). Essa melhoria foi posśıvel graças ao uso de técnicas

de medição mais precisas e independentes das propriedades termof́ısicas dos fluidos de

referência, como viscośımetros de alta pressão.

Estudos conduzidos por Habchi et al. (2010b) e Bair (2006) destacaram a importância

dessas técnicas na obtenção de dados mais precisos sobre as propriedades f́ısicas dos

lubrificantes, como viscosidade, densidade e condutividade térmica. Essas informações

são cruciais para o desenvolvimento de modelos mais precisos de atrito EHL e para a

melhoria do desempenho de sistemas tribológicos em diversas aplicações.

A determinação do comportamento da viscosidade em altas pressões é de suma im-

portância para prever a tração em contato EHL. Estudos recentes demonstram que a

piezoviscosidade super-Arrhenius é uma caracteŕıstica universal dos lubrificantes ĺıquidos

t́ıpicos (BAIR; MARTINIE; VERGNE, 2016). No entanto, a equação clássica de Roe-

lands não é capaz de descrever esse comportamento e acaba subestimando os valores de
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viscosidade em pressões elevadas, acima de 400 MPa (BAIR, 2007).

Para a hipótese clássica I(BAIR, 2006), existem alguns modelos de volume livre fisi-

camente estabelecidos para descrever as variações de densidade e viscosidade de fluidos

em função da pressão e temperatura, como a correlação de Yasutomi ou Doolitle, ba-

seados em medições independentes de viscosidade em alta pressão, deixando de lado o

comportamento exclusivamente exponencial.

Já na hipótese II, o contato EHL de uma máquina de tração foi utilizado como um

viscośımetro de alta pressão para extrair a relação de tensão cisalhante e taxa de cisalha-

mento para lubrificantes. A tensão de cisalhamento em um filme EHL não é homogênea

devido à distribuição da pressão semi-eĺıptica hertziana, que pode ser afetada por efeitos

térmicos, como a temperatura máxima no filme e o aumento da temperatura nos sólidos

(LIU et al., 2020). Assim, a curva de tração medida em um tribômetro não corresponde

a uma curva de fluxo. Bair (BAIR, 2006) argumentou que a relação entre a tensão de

cisalhamento e a taxa de cisalhamento de um fluido (descrita pela lei de potência) não

possui a mesma forma que a relação entre a tensão de cisalhamento média e a taxa de

cisalhamento média obtida a partir de uma curva de tração (descrita pela definição hi-

perbólica ou “lei do seno hiperbólico”). As propriedades reológicas, como a viscosidade

em alta pressão, a tensão cŕıtica de cisalhamento (LSS) e o módulo de cisalhamento,

não podem ser precisamente obtidos a partir de curvas de tração medidas em tribômetros

(BAIR, 2019).

Com relação à hipótese III, medições independentes (efeito de pressão e temperatura)

de condutividade térmica dos lubrificantes (RICHMOND; NILSSON; SANDBERG, 1984;

LARSSON; ANDERSSON, 2000; HABCHI, 2018) indicam que essa propriedade aumenta

significativamente em altas pressões, o que contribui para a dissipação do calor gerado

pelo filme para os sólidos, influenciando assim a tração EHL no regime termo-viscoso.

A hipótese IV não pode ser aplicada a lubrificantes com cadeias longas ou lubrificantes

com blendas, devido ao posśıvel efeito de redução da viscosidade próximo à entrada do

filme (chamado de “inlet shear-thinning”) (LIU et al., 2020). Isso significa que o coeficiente

de piezo-viscosidade não pode ser obtido com precisão a partir das medições de espessura

do filme utilizando equações emṕıricas que assumem espessura constante no centro do

filme, quando o “inlet shear-thinning”está presente. Além disso, é importante notar que

o “inlet shear-thinning”pode afetar a distribuição de tensão no filme, levando a uma tensão

de cisalhamento não uniforme, o que pode prejudicar a obtenção de valores confiáveis de

propriedades reológicas a partir de medições de tração.
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No geral, para melhorar a precisão dos modelos de EHL, é necessário levar em consi-

deração alguns fatores, como a influência da pressão e temperatura nos fluidos lubrifican-

tes e a condutividade térmica desses fluidos em altas pressões (RICHMOND; NILSSON;

SANDBERG, 1984; LARSSON; ANDERSSON, 2000; HABCHI, 2018). Além disso, a

aplicabilidade de algumas equações emṕıricas de espessura central do filme pode ser

afetada por efeitos como o “inlet shear-thinning”. Portanto, é importante considerar

diferentes técnicas de medição, como viscośımetros de alta pressão e outras técnicas inde-

pendentes, para obter propriedades reológicas precisas.

A Tabela (4) resume as principais diferenças entre a abordagem clássica e a abordagem

quantitativa de EHL, evidenciando as limitações da primeira e a importância de aprimorar

os modelos teóricos.

Tabela 4 – Diferenças entre EHL clássica e EHL quantitativa

Item EHL Quantitativa EHL Clássica

Método de
estudo

Medidas de alta pressão independentes
e fora do contato EHL são essenciais

para estudos de EHL

Máquina de tração é usada como
viscośımetro (propriedades médias);
parâmetros reológicos derivados da

adaptação dos resultados da simulação
às medições

Equação de
Viscosidade

Medidas a serem ajustadas em
modelos de volume livre para cada

lubrificante

Uma equação emṕırica para diferentes
lubrificantes, por exemplo, a equação

de Roelands
Coeficiente de

piezo-viscosidade
Medição independente usando

viscośımetro
Pode ser derivado da espessura medida

do filme com a equação de
Hamrock-Dowson ou semelhantes

Modelo de
shear-thinning

Equação de potência de Carreau Equação hiperbólica de Eyring
(Sinh-law)

Viscoelasticidade
do óleo G∞

Ordem de GPa Ordem de MPa

Fonte: Adaptado de Bair (2019)
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3 METODOLOGIA PARA O CÁLCULO DA

TEMPERATURA E DO COEFICIENTE DE

ATRITO

No cálculo simplificado do coeficiente de atrito para este estudo, várias simplificações

e equações foram adotadas para lidar com os desafios relacionados ao cálculo acoplado

do campo de pressões, deformação superficial e espessura de filme. No entanto, é impor-

tante destacar que, para este trabalho, o campo de temperaturas foi abordado de forma

numérica, introduzindo um processo iterativo que considera as propriedades constituintes

do lubrificante na zona de contato EHL, conforme a abordagem de Liu et al. (2020). Ao

resolver numericamente o campo de temperaturas, torna-se posśıvel capturar com maior

precisão as variações térmicas e seus efeitos no atrito, mantendo ainda o baixo custo

computacional. Um esquema envolvendo a interação do campo de temperaturas com os

parâmetros citados pode ser encontrado na Figura 27.

Figura 27 – Esquema de um contato EHL com rolamento/deslizamento e os parâmetros de
entrada essenciais para a modelagem do atrito no contato, englobando o comportamento

não-Newtoniano e térmico do lubrificante .

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

Para desenvolver um modelo térmico não-Newtoniano EHL todos estes fatores pre-

cisam ser modelados e, geralmente, consistem em três partes; (1) módulo EHL para
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o cálculo da pressão de contato e a espessura do filme; (2) módulo para o cálculo do

comportamento não-Newtoniano do lubrificante; (3) módulo para o cálculo dos efeitos

térmicos no lubrificante e nas superf́ıcies em contato . Observe que os modelos reológicos

descritos anteriormente são unidimensionais e, para calcular uma viscosidade efetiva para

um contato pontual em duas dimensões, a taxa de cisalhamento γ̇ no modelo reológico

deve ser substitúıda pela taxa de cisalhamento equivalente γ̇e.

Ao levar em conta os fatores mencionados, é posśıvel afirmar que o problema térmico

no contato EHL requer uma série de suposições para ser modelado. Isso se deve ao fato de

que o processo envolve a geração e condução de calor tanto pelo filme lubrificante quanto

pelos sólidos em contato. Nos caṕıtulos seguintes, serão apresentadas todas as hipóteses

e considerações adotadas na metodologia proposta para o cálculo da espessura de filme,

atrito e aumento da temperatura em contatos EHL.

3.1 Lubrificação Termo-ElastoHidrodinâmica (TEHL)

Nesta seção, é apresentado um modelo térmico EHL que governa as equações e

métodos numéricos utilizados neste estudo, separando na parte referente aos sólidos com

a parte referente ao filme lubrificante. Medições de temperatura no sólido ao longo do

contato EHL foram obtidas e relatadas por outros pesquisadores (HIRST; MOORE, 1980;

BADER, 2018; CASTRO; SEABRA, 2018; ISAAC et al., 2018). Entretanto, em mode-

lagens anaĺıticas sobre o contato EHL, geralmente supõe-se que a temperatura do óleo

fornecido seja a temperatura do corpo sólido, e o efeito da temperatura do corpo sólido

raramente é considerado, com poucos trabalhos considerando esse efeito, como os traba-

lhos de Liu e Yang (2009) e Clarke et al. (2006). O aumento de temperatura do corpo

sólido pode reduzir a viscosidade do óleo na região de entrada e influenciar a espessura

do filme EHL. Para a tração EHL, a temperatura do corpo sólido influenciaria a distri-

buição de calor e a viscosidade através do filme na zona de alta pressão. Neste trabalho,

porém, por tratar-se de uma abordagem simplificada, assim como em Liu et al. (2009),

não foi considerado efeito de geração de temperatura nos sólidos, sendo restrito apenas a

condução e dissipação do calor.

3.1.1 Equação da energia para o filme lubrificante

O campo de temperatura no filme lubrificante pode ser obtido resolvendo a equação de

energia em três dimensões para contatos pontuais (conforme Figura 28). Negligenciando
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os termos de condução térmica nas direções x e y em comparação com a pequena dimensão

da espessura para o filme na direção z, a equação de energia do lubrificante pode ser escrita

como (CHENG, 1965).

c

(
ρu
∂T

∂x
+ ρv

∂T

∂y
− q

∂T

∂z

)
− ∂(koil∂T/∂z)

∂z
= Qcomp +Qshear (3.1)

onde q = ∂
∂x

∫ z

0
ρudz ∂

∂y

∫ z

0
ρudz′. Qcomp é o termo de geração de calor por compressão

do lubrificante, dado por:

Qcomp = −T
ρ

∂T

∂ρ

(
u
∂p

∂x
+ v

∂p

∂y

)
(3.2)

Figura 28 – Domı́nio computacional e malha para diferenças finitas nos contatos eĺıpticos em
coordenadas não dimensionais (fora de escala) (a) domı́nio de pressão e tensão cisalhante local

no plano XOY b) malha de domı́nio no plano XOZ.

Fonte: Autor (2023)

O aquecimento compressivo e o resfriamento descompressivo são influenciados prin-

cipalmente pelo gradiente de pressão, mas também pela velocidade, temperatura e coefi-

ciente de expansão térmica. Normalmente, próximo à entrada e sáıda do contato EHL,

onde existem altos gradientes de pressão, os efeitos de aquecimento/resfriamento compres-
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sivo podem ser significativos (SADEGHI; SUI, 1990; REDDYHOFF; SPIKES; OLVER,

2009; KANETA; SHIGETA; YANG, 2005). Fora isso, o aquecimento compressivo pode

ser insignificante para a previsão de tração em contatos EHL.

Qshear é o termo de geração de calor pelo cisalhamento do filme.

Qshear = γ̇eτe = η∗γ̇2e = η∗
[
∂u2

∂z
+
∂v2

∂z

]
(3.3)

De acordo com Peiran e Shizhu 1990a, as componentes de velocidade do filme u e v

nas direções x e y podem ser expressas por:

u =

(∫ z

0

z′

η∗
dz′ − ηe

η′e
h

∫ z

0

1

η∗
dz′
)
∂p

∂x
+
ηe
h
(u2 − u1)

∫ z

0

1

η∗
dz′ + u1 (3.4)

v =

(∫ z

0

z′

η∗
dz′ − ηe

η′e
h

∫ z

0

1

η∗
dz′
)
∂p

∂y
(3.5)

O primeiro termo na expressão u é o componente de Poiseuille, do fluxo, enquanto os

termos restantes são os componentes de Couette. Sob condições puras de de rolamento

puro, devido ao fluxo de Poiseuille, pode existir um gradiente de velocidade através do

filme na direção z, o que resulta no aquecimento por cisalhamento como consequência

da resistência viscosa do lubrificante. Em condições de rolamento/deslizamento, o fluxo

do Couette prevalece devido ao gradiente de velocidade direto através do filme através

da diferença de velocidades das superf́ıcies (LIU et al., 2020). A temperatura do filme

lubrificante na entrada do contato (ver Figura 29 , em x = xin) representa a temperatura

do óleo fornecido, T0.

T (xin, y, z) = T0 se u(xin, y, z) ≥ 0 (3.6)

Observe que na borda de entrada quando há fluxo reverso u(xin, y, z) < 0, assim como

em outras bordas, nenhuma condição de contorno é necessária para a equação de energia

do lubrificante.
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Figura 29 – Esquema de um problema de EHL térmico de contato pontual e as condições de
contorno de temperatura.

Fonte: Autor (2023)

3.1.2 Equação da energia para o sólido

Negligenciando os termos de geração de calor da Eq. (3.1), as equações da energia

dos dois sólidos são:

{
c1ρ1u1

∂T
∂x

= ks1
∂2T
∂z2

c2ρ2u2
∂T
∂x

= ks2
∂2T
∂z2

(3.7)

onde ks é a condutividade térmica do sólido. Observe que a condução de calor nas

direções x e y é ignorada neste estudo por se admitir condições com elevado número de

Peclet para os sólidos em contato (Pe = 2bu/χ), ou seja, se distanciando de um problema

de fonte de calor estacionário. Para equipamentos de teste de atrito em contatos EHD,

as amostras são normalmente feitas de aço para rolamento AISI 52100. A condutividade

térmica é de 21 W/mK ao invés do valor amplamente citado na literatura EHL. Ao

longo da direção z na Figura 29, os domı́nios de temperatura do sólido-1 e sólido-2 são

definidos com uma espessura de d, que deve ser suficientemente espessa para garantir a

transferência de calor nos sólidos. As condições de contorno de temperatura dos sólidos

podem ser expressas como (veja Figura 29)

{
T (xin, y, z1) = Ts1 T (x, y, h+ d) = Ts1

T (xin, y, z2) = Ts2 T (x, y,−d) = Ts2
(3.8)

Presume-se que as temperaturas do corpo dos sólidos sejam iguais, ou seja, Ts = Ts1 =

Ts2. Observe que nas simulações clássicas de EHL, Ts é normalmente assumido como igual
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à temperatura do óleo fornecido T0. Entretanto, pode haver um efeito da temperatura do

sólido, resultando em Ts ̸= T0.

3.1.3 Equação do fluxo de calor na interface sólido/lubrificante

Nas duas interfaces sólido/lubrificante, existem duas condições de contorno. A pri-

meira é para a temperatura: Ts1|z1=0 = Toil|z=h, e Ts1|z2=0 = Toil|z=0. A outra é Eq. 3.9

para a continuidade do fluxo de calor:


ks1

(
∂T
∂z1

)∣∣∣∣
z1=0

= koil

(
∂T
∂z

)∣∣∣∣
z=h

ks2

(
∂T
∂z2

)∣∣∣∣
z2=0

= koil

(
∂T
∂z

)∣∣∣∣
z=0

(3.9)

3.1.4 Resumo das considerações em TEHL

Em resumo, os mecanismos de geração de calor em um filme EHL são: (a) aque-

cimento por cisalhamento no “inlet”(mesmo em rolamento puro), devido ao fluxo de

Poiseuille e posśıvel fluxo reverso (CHENG, 1965; SADEGHI; SUI, 1990); (b) aqueci-

mento compressivo, que afeta principalmente a região de “inlet”(KANETA; SHIGETA;

YANG, 2005; HABCHI; VERGNE, 2015; REDDYHOFF; SPIKES; OLVER, 2009); (c)

cisalhamento viscoso do filme EHL na conjunção rolamento/deslizamento. Este terceiro

efeito predomina sobre os demais já a partir de SRR baixo (HABCHI; VERGNE, 2015;

REDDYHOFF; SPIKES; OLVER, 2009), que representa grande parte das aplicações. A

quantidade de calor gerada por meio do cisalhamento viscoso depende da viscosidade e

da tensão de cisalhamento no filme confinado, e, portanto, da pressão e da velocidade das

condições de funcionamento. A condução através do filme tem um papel dominante na

remoção de calor, enquanto a convecção por calor pelo filme pode ser ignorada (YANG

et al., 2000), devido ao fato do filme EHL ser muito fino (geralmente menor que 1 µm).

Para contatos sólidos, convecção de material e condução de calor contribuem para o calor

dissipado.



86

3.2 Cálculo simplificado do coeficiente de atrito no

contato EHL

Todos os modelos aplicados neste trabalho baseiam-se em modificações de proprie-

dades f́ısicas do lubrificante que acontecem no contato EHL e em algumas hipóteses que

permitem quantificar o atrito no contato EHL. Os métodos simplificados para cálculo

de atrito, referem-se a modelos que não envolvem a solução a equação de Reynolds e

a equação de deformação do sólido. A distribuição de pressão e a espessura média do

filme são normalmente calculadas com a já apresentada teoria de contato hertziana e as

equações emṕıricas da espessura central do filme, respectivamente. O método simplifi-

cado é prático para aplicações de engenharia, pois economiza tempo de computação e não

há problema de convergência para condições de alta carga. A seguir, será apresentada a

descrição do modelo semi-anaĺıtico proposto para o cálculo da espessura de filme e atrito

no contato EHL.

3.2.1 Principais premissas

a) Uma distribuição de pressão hertziana (JOHNSON, 1985);

p(x, y) =

√
1− (

x

b
)2 − (

y

a
)2 (3.10)

Os eixos de contato, a e b, podem ser calculados com base na teoria de contato hert-

ziana e fórmulas emṕıricas, por exemplo Markho (1987) apresentadas na próxima

secção.

b) Uso de equações emṕıricas e fatores de correção (por exemplo, “shear-thinning”na

região de “inlet”e fatores de correção de aquecimento) para o cálculo da espessura

central do filme, por exemplo, a amplamente utilizada equação Hamrock-Dowson

(HD) ou o modelo misto de Khonsari. Assume-se que o contato é totalmente lu-

brificado (fully-flooded condition) e a espessura do filme pode ser representada pela

espessura central do filme na zona de contato EHL.

c) Fluxo dominante de Couette: a contribuição de tensão de cisalhamento do Poi-

seuille ou fluxo impulsionado por pressão pode ser insignificante para a previsão

de tração. Justifica-se assumir que a resistência ao cisalhamento é dominada pelo

fluxo acionado pela superf́ıcie. Para EHL isotérmica a pequenos SRRs, a taxa de

cisalhamento no filme pode ser aproximada como;
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γ̇x =
∂u

∂z
≈ ∆u

hc
(3.11)

Ao ignorar o fluxo de Poiseuille, a velocidade local do fluido u pode ser expressa

como (PEIRAN; SHIZHU, 1990b):

u =
ηe
h
(u2 − u1)

∫ z

0

1

η∗
dz′ + u1 (3.12)

onde 1
ηe

= 1
h

∫ h

0
1
η∗
dz com h ≈ hc. A taxa de cisalhamento na equação (3.11) então

torna-se:

γ̇x =
∂u

∂z
= −ηe

η∗
u1 − u2
hc

(3.13)

3.2.1.1 Cálculo de atrito isotérmico

Considerando um modelo de fluido reológico visco-plástico para representar a tração

no contato EHL, a tensão cisalhante no lubrificante seria dada por:

τ = min[γ̇xη
∗(p, T, γ̇e), τLSS] (3.14)

γ̇x é a taxa de cisalhamento na direção x, γ̇e é a taxa de cisalhamento inicial,η∗ é

a viscosidade em alto cisalhamento, p é a pressão no contato e T é a temperatura do

contato.

A eq. (3.14) pode ser esquematicamente representada pela Figura 30, mostrando

assim como na curva de fluxo, uma tensão cŕıtica τC e uma tensão limite τLSS.

O coeficiente de atrito global (f) é definido como a relação entre a força de atrito e a

força normal,

f =

∫∫
τxdxdy

w
(3.15)

Onde τx é tensão cisalhante na direção x e w a força normal. Por sua vez, a tração

medida nos tribômetros pode ser considerada como a média das trações presentes em

ambas as superf́ıcies. Assim sendo, em simulações, o coeficiente de atrito de um contato

de rolamento/deslizamento é definido como a média dos coeficientes de tração na superf́ıcie

superior (z = h) e na superf́ıcie inferior (z = 0), podendo ser expresso como:
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Figura 30 – O modelo de fluido visco-plástico utilizado no cálculo da tração EHL. A parte
viscosa é não-linear e modelada por modelos de fluido reológico com cisalhamento

não-Newtoniano.

Fonte: Adaptado de Liu et al. (2020)

f = − 1

2w

∫∫ [
η∗
(
du

dz

)
|z=0 + η∗

(
du

dz

)
|z=h

]
dxdy (3.16)

Para simulações isotérmicas de tração EHL, o sistema modelo é conduzido como um

problema bidimensional no plano xy, pois pode-se assumir que a taxa de cisalhamento é

homogênea em todo o filme (ver Figura 29). De acordo com a Eq. (3.15), o coeficiente

de atrito pode ser calculado rapidamente, já que não é necessária nenhuma iteração neste

cálculo. A distribuição da taxa de cisalhamento pode ser considerada como uniforme em

toda a área de contato para condições isotérmicas (hipótese 2) e (γ̇x) pode ser obtido com

δu/hc. A viscosidade (η∗) é calculada usando a equação Yasutomi melhorada e a equação

de “shear-thinning”de Carreau listadas na Tabela 2. Quando a tensão de cisalhamento

local calculada é maior que o LSS correspondente a uma dada pressão, a tensão de

cisalhamento é definida para o valor do LSS (BAIR; MCCABE; CUMMINGS, 2002).

3.2.1.2 Cálculo de atrito no regime misto de lubrificação

Considera-se que uma superf́ıcie rugosa é separada por um filme de fluido. Se os pla-

nos médios das superf́ıcies rugosas forem separadas por um filme com espessura h, e se a

rugosidade média quadrática (RMS) combinada das superf́ıcies for σ, então estima-se um

parâmetro tribológico útil adimensional, que é a relação λfilm, definida como h/σ. Em

alguns trabalhos clássicos (HUTCHINGS; SHIPWAY, 2017; STACHOWIAK; BATCHE-

LOR, 2013) considera-se geralmente que as superf́ıcies estão completamente separadas se
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λfilm > 3 (lubrificação com filme completo), enquanto se λfilm < 1, o contato está no

regime de lubrificação de limı́trofe. Se 1 < λfilm < 3, então assume-se um contato no

regime misto de lubrificação.

Se a carga total suportada pelo contato for WTOTAL, esta pode ser dividida entre

a carga suportada pelas asperezas wasp e a carga suportada pelo filme lubrificante wlub,

como:

wTOTAL = wasp + wlub (3.17)

A força de atrito, FTOTAL, do contato pode ser escrita como:

FTOTAL = faspwasp + flubwlub (3.18)

onde fasp é o coeficiente de atrito das asperezas (isto é, quando λfilm = 0) e flub é o

coeficiente de atrito/tração do fluido (isto é, quando λfilm > 3). O coeficiente de atrito,

f , do contato pode então ser escrito como f = FTOTAL/WTOTAL, que é igual a

f =
FTOTAL

WTOTAL

= faspLa+ flub(1− La) (3.19)

onde La pode ser considerado como a proporção de lubrificação mista. Espera-se que

La = 1 quando λfilm = 0 e La é aproximadamente zero quando λfilm > 3. É de grande

interesse para a modelagem do atrito misto, saber como La varia com λfilm, e também é

de interesse experimental medir esta variação.

No caṕıtulo 2.2.2.2 foi apresentado uma equação para espessura de filme (M&K)

que é adaptada para um regime misto de lubrificação. No mesmo caṕıtulo também foi

introduzido uma equação para o cálculo de La. Além da abordagem de M&K (MAS-

JEDI; KHONSARI, 2015), outros modelos de contato (TAYLOR, 2022; GREENWOOD;

TRIPP, 1970), como Greenwood and Tripp (G&T) também podem ser usados para es-

timar La a partir da variação de λfilm. O modelo de G&T considera uma distribuição

exponencial de asperezas, no qual pode ser obtido o valor de La a partir de λfilm pela

seguinte equação:

La =
F5/2(cλfilm)

F5/2(0)
(3.20)

A função F5/2 pode ser encontrada em Greenwood e Tripp (1970). Na ausência de
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informações, c pode ser considerado 1 (TAYLOR, 2022). Neste contexto, o “F5/2”é

um valor que representa o quinto momento estat́ıstico da distribuição das alturas das

asperezas elevado à potência de 2. Para calcular esse valor, você elevaria cada altura da

aspereza à quinta potência, somaria esses valores e, em seguida, tomaria a raiz quadrada

do resultado.

Além de G&T, Olver e Spikes (1998) (O&S) propuseram a seguinte relação:

La =
1

(1 + λfilm)2
(3.21)

3.2.2 Método 2D não-newtoniano

A arquitetura de simulação TEHL empregada nesta tese teve como base o trabalho

de Liu et al. 2020, o qual, por sua vez, foi originalmente proposto por Guo, Yang e Qu

(2000) na Universidade de Tecnologia de Qindao. Essa arquitetura seguiu essencialmente

o trabalho de Venner (1991) e foi atualizada por Liu et al. (2019), que implementaram

vários modelos de fluidos para fins de previsão de tração e validação usando fluidos de

referência, como Shell T9, esqualano e DEHS.

O método proposto por Liu et al. (2020), adaptado nesta tese, é explicado com mais

detalhes abaixo.

A presença de efeitos não-Newtonianos em problemas de lubrificação é frequente-

mente tratada por meio da implementação de uma equação constitutiva espećıfica para

lubrificantes juntamente com a solução da equação generalizada de Reynolds. Para solu-

cionar problemas não-Newtonianos, é necessário adicionar uma sub-rotina interativa para

calcular a viscosidade equivalente. A viscosidade generalizada na equação constitutiva

dos fluidos pode ser descrita usando a taxa ou tensão de cisalhamento como variável in-

dependente, ou seja, η∗ = f(γ̇e) ou η∗ = f(τ̇eµ), com µ sendo a viscosidade em baixo

cisalhamento.

Para resolver fluxos bidimensionais não-Newtonianos em um contato EHL, existem

dois procedimentos/algoritmos: i) solução baseada em taxa de cisalhamento; ii) solução

baseada em tensão de cisalhamento. O método baseado em tensão de cisalhamento é

demorado porque requer o cálculo da viscosidade generalizada η por meio do método

de Newton-Raphson, determinando primeiro a tensão de cisalhamento em um limite

sólido/ĺıquido. Como resultado, na maioria das simulações para problemas de contato

EHL, apenas o “shear-thinning”1D na direção do deslizamento é resolvido. Por outro
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lado, as dificuldades no método baseado em cisalhamento desaparecem quando se adota

um modelo reológico baseado na taxa de cisalhamento. Na solução baseada em taxa de

cisalhamento, a determinação da viscosidade equivalente ηe e da taxa de cisalhamento ė

requer apenas uma simples rotina de tentativa e erro. A literatura tem mostrado que

a solução baseada em tensão de cisalhamento é amplamente utilizada, enquanto que a

solução baseada em taxa de cisalhamento tem recebido menor atenção.

A primeira fase deste trabalho consistiu na verificação de um modelo de lubrificação

para um contato eĺıptico. Após a obtenção de todos os parâmetros necessários, vários

modelos são acoplados para chegar nas tensões cisalhantes, coeficiente de atrito e espessura

de filme, conforme ilustrado de forma mais intuitiva na Figura (31). O fluxograma começa

com um cálculo isotérmico da pressão e da espessura do filme, seguido pela inicialização

da taxa de cisalhamento local e velocidade equivalente. Os valores dessas variáveis são

fixados, e o cálculo da temperatura é realizado. As temperaturas resultantes são utilizadas

para atualizar a viscosidade, a velocidade e a taxa de cisalhamento. Esse processo é

iterativo até que a temperatura e os campos de taxa de cisalhamento sejam convergidos

com um erro relativo menor que 0,001. Finalmente, o coeficiente de atrito e os campos

de temperatura são salvos.

3.2.2.1 Solução numérica

A escolha do número de elementos da malha discretizada no cálculo do EHL é um

desafio ao utilizar o método de diferenças finitas (FDM) para resolver as equações di-

ferenciais parciais iterativamente, como na equação de Reynolds. Uma malha grosseira

pode levar a dificuldades na obtenção de uma solução convergente, enquanto uma malha

fina resulta em um longo tempo de cálculo para resolver as grandes equações algébricas

discretizadas a partir da equação diferencial parcial. Além disso, a maioria dos esquemas

de relaxamento tem problemas com a taxa de convergência, especialmente na redução dos

componentes de baixa frequência dos erros, que são dif́ıceis de serem reduzidos em relação

ao tamanho da malha.

No entanto, o método Multigrid (MG) é um solver eficiente na modelagem da lubri-

ficação EHL (VENNER, 2014), que utiliza malhas de diferentes tamanhos para o relaxa-

mento. Esse método resolve o problema da convergência reduzindo os componentes de

baixa frequência do erro em malhas cada vez mais grossas. O Multigrid pode reduzir

significativamente o tempo de cálculo e melhorar a precisão da solução, tornando-o uma

abordagem eficaz para resolver problemas complexos de lubrificação EHL.
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Figura 31 – Sequência de cálculos para obtenção do coeficiente de tração

Fonte: Autor (2023)

O método de simulação utilizado para modelar a tração EHL é baseado em uma

abordagem bidimensional para condições isotérmicas. A Figura (28) ilustra o domı́nio

computacional e os elementos utilizados para calcular a pressão local e a tensão de cisa-

lhamento. A distribuição da taxa de cisalhamento é uniforme em toda a área de contato

para condições isotérmicas, e a taxa de cisalhamento γ̇ pode ser obtida através da Eq.

(3.13). A viscosidade η∗ na Eq. (3.14) é calculada utilizando a equação de Yasutomi

melhorada e a equação de ”shear-thinning”de Carreau, conforme apresentado na Tabela
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3. Quando a tensão de cisalhamento local calculada é maior do que o valor correspon-

dente ao MSS (calculado pela Eq. (2.46)) para essa pressão ou ponto local, a tensão de

cisalhamento é ajustada para o valor do MSS (BAIR; MCCABE; CUMMINGS, 2002).

Isso permite o cálculo rápido do coeficiente de atrito utilizando a Eq. (3.14). A área de

cálculo adimensional é dada por 1 ≤ X ≤ 1 e −ke ≤ Y ≤ ke, com 257 nós em cada

direção.

Ao modelar os efeitos térmicos, a complexidade computacional aumenta devido ao

acoplamento entre as variações de tensão de cisalhamento e temperatura. A viscosidade e

a taxa de cisalhamento podem variar ao longo do filme devido ao gradiente de temperatura.

Portanto, a Eq. (3.13) é utilizada para o cálculo local da taxa de cisalhamento, em vez

da Eq. (3.11). O cálculo da tração torna-se um problema tridimensional, com a adição

do componente z, em comparação com o problema isotérmico. A Figura (28) ilustra

esquematicamente as malhas na direção z para o cálculo da temperatura no plano XOZ.

Existem 20 nós igualmente distribúıdos no filme EHL e 12 nós não distribúıdos igualmente

dentro de cada um dos sólidos. A profundidade adimensional de penetração do calor D

é 6, 3, o que é grande o suficiente para atingir um gradiente de temperatura próximo de

zero.
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4 METODOLOGIA EXPERIMENTAL

Neste caṕıtulo, serão descritos os ensaios necessários para obtenção dos parâmetros de

entrada e validação dos cálculos do coeficiente de atrito. Além disso, serão apresentadas

as caracteŕısticas do lubrificante e das amostras utilizadas nos testes.

4.1 Medidas de viscosidade em alto cisalhamento -

“Ultra Shear Viscometer”(USV)

O “Ultra Shear Viscometer”(USV) é um instrumento capaz de medir a viscosidade

em taxas de cisalhamento de até 107 s−1, ultrapassando as taxas máximas alcançáveis

em viscośımetros tradicionais. Com o equipamento, é posśıvel replicar o comportamento

de “shear-thinning”, permitindo a análise das propriedades reológicas de lubrificantes de

baixa viscosidade em altas taxas de cisalhamento (107 s−1). O equipamento elimina a

necessidade de recalibração, reduzindo o tempo de preparação e aumentando a precisão

e eficiência das medições experimentais.

4.1.1 Prinćıpio

O USV (mostrado na Figura 32) é equipado com um servo motor de corrente cont́ınua

capaz de alcançar rotações superiores a 20.000 rpm, além de uma embreagem eletro-

magnética que fixa o rotor por um curto peŕıodo de tempo (geralmente 30 ms). Esse

intervalo de cisalhamento curto minimiza o aquecimento do lubrificante devido ao cisalha-

mento, o que reduz o efeito térmico. Tanto o motor quanto a embreagem são controlados

pelo microprocessador embutido, que também registra os dados de torque de um trans-

dutor de força piezoelétrico acoplado ao estator. Tanto o rotor quanto o estator são feitos

do mesmo material, que é aquecido uniformemente na temperatura de teste. A expansão

uniforme significa que a variação do espaço livre com a temperatura é insignificante. Além

disso, como o aquecimento por cisalhamento é mı́nimo, a distorção térmica do espaço livre

não é significativa, permitindo que o rotor tenha uma forma ciĺındrica. Como resultado,
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a folga radial é constante, não sendo necessário um procedimento de calibração a cada

mudança de lubrificante. A posição do rotor é definida e o valor da folga é fixo para um

determinado par de rotor e estator. Essa folga constante permite ao USV realizar testes

multitemperatura em uma ampla gama de taxas de cisalhamento (PCS, 2022b)

Figura 32 – Esquema ilustrando o equipamento USV com os principais componentes. 1 - servo
motor CC; 2 - volante; 3 - embreagem eletromagnética; 4 - acoplamento flex́ıvel; 5 -
aquecedores; 6 - Câmara de PTFE; 7 - rotor; 8 - estator; 9 - sensor de temperatura.

Fonte: Adaptado de PCS (2022b).

4.1.2 Lubrificantes testados

Algumas amostras de óleos comerciais totalmente formulados foram avaliadas para

a medição de viscosidade em alto cisalhamento, juntamente com um óleo base sintético

PAO6. Informações adicionais sobre as amostras de óleo estão dispońıveis na Tabela 5.

Os lubrificantes foram escolhidos devido à sua aplicação em componentes de máquinas,

tais como engrenagens e rolamentos, onde se utilizam lubrificantes para transmissões.

Enquanto isso, para sistemas de came-seguidor, optou-se por utilizar óleos de motor.

Tabela 5 – Óleos lubrificantes testados: caracteŕısticas, base e aplicações. As nomeclaturas
foram criadas para facilitar a análise dos resultados

Nomeclatura Classificação Detalhes Base Aplicações

TRA1 ATF 2 - Óleo lubrificante para transmissões automotivas automáticas

TRA2 ATF 4000 DEXRON III (H) - Óleo lubrificante para transmissões automotivas automáticas

TRM1 90W Mineral Óleo lubrificante para transmissões automotivas manuais

TRM2 80W Mineral Óleo lubrificante para transmissões automotivas manuais

EN1 SAE 0W-20 Sintético Óleo para motores de combustão interna

PAO6 PAO 6 Sintético Óleo lubrificante base

Fonte: Autor (2023).
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4.2 Espessura de filme

Uma etapa crucial no processo de determinação do coeficiente de atrito envolve o

cálculo da espessura do filme que separa dois corpos sólidos em movimento relativo. Por-

tanto, além das medições de viscosidade realizadas em condições de alto cisalhamento, é

indispensável efetuar medições da espessura desse filme para garantir que as equações de

cálculo estejam em concordância com os valores obtidos experimentalmente.

4.2.1 Equipamento EHD2 e medição da espessura de filme

As medições da espessura do filme foram realizadas utilizando um tribômetro esfera-

sobre-disco (equipamento EHD2, da PCS Instruments London), equipado com interfero-

metria óptica. Esse dispositivo permite a medição da espessura do filme lubrificante no

contato entre uma esfera de aço com diâmetro de 19, 05 mm e um disco de vidro rotativo

na presença de um fluido lubrificante (Figura 33). A técnica de interferometria óptica

possibilita a medição da espessura do filme em qualquer ponto da imagem, medindo o

comprimento de onda da luz nesse ponto. O sistema mede normalmente o comprimento

de onda da luz retornada do plateau central do contato, calculando assim a espessura do

filme central.

Figura 33 – Equipamento Esfera-disco EHD2 com seus respectivos corpos de prova. Esquema
com metodologia de medição da espessura de filme. Equipamento PCS Instruments London.

Fonte: Adaptado de Peng, Spikes e Kadiric (2019).
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A técnica utilizada neste trabalho foi baseada em trabalhos anteriores (CANN; SPI-

KES; HUTCHINSON, 1996), e uma breve descrição da técnica é fornecida. Em śıntese,

o processo consiste em iluminar a região de interesse do contato com uma fonte de luz

branca, de modo que a luz refletida pelo contato seja capturada por uma câmera e pro-

jetada em um interferômetro. A partir da análise das interferências geradas pela luz, é

posśıvel determinar a espessura do filme lubrificante com alta precisão.

O equipamento EHD2, da PCS Instruments London, é usado para obter medições da

espessura do filme lubrificante em um tribômetro esfera-sobre-disco. A espessura do filme

lubrificante em qualquer ponto da imagem pode ser calculada com precisão medindo o

comprimento de onda da luz nesse ponto por interferometria óptica.

A superf́ıcie plana do disco de vidro revestida com um revestimento de cromo semi-

reflectivo é o contraponto da esfera refletora de aço. Uma camada espaçadora de SiO2

é depositada sobre o revestimento de cromo. A carga é aplicada movendo a esfera em

direção ao disco. O disco é montado em um eixo acionado por um motor elétrico e a

esfera de aço também é controlada por um motor elétrico independente, permitindo a

execução de testes em condições de rolamento e deslizamento. Detalhes desta técnica

foram relatados em outros lugares (CANN; SPIKES; HUTCHINSON, 1996), mas uma

breve descrição é fornecida aqui.

O método para realizar medições de espessura de filme usando o EHD2 é descrito em

4 etapas (FERNANDESS, 2015):

• O contato é iluminado por uma fonte de luz branca direcionada por um microscópio

através de um disco de vidro para o contato.

• Parte da luz é refletida na camada de cromo e parte viaja através da camada de

SiO2 e filme de lubrificante e é refletida de volta na esfera de aço.

• A recombinação dos dois caminhos de luz forma uma imagem de interferência que é

transferida para um espectrômetro e uma câmera CCD (´´charge-coupled device”)

em preto e branco de alta resolução.

• A imagem da câmera é capturada por um captador de quadro de v́ıdeo e analisada

pelo software de controle para determinar a espessura do filme.

As caracteŕısticas dos equipamentos, imagens e metodologia de medição são fornecidas

pelo fabricante do equipamento (PCS, 2022a).
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4.2.2 Materiais testados na EHD2

4.2.2.1 Esfera e disco

A esfera padrão utilizada na medição tem um diâmetro de 19, 05 mm e é feita de

aço para rolamentos SAE 52100 com acabamento superficial refinado, garantindo boa

refletividade. A rugosidade da esfera e do disco estão apresentadas na Tabela 6. Os

discos são feitos de vidro, revestidos com uma camada de aproximadamente 20 nm de Cr

e outra de 500 nm de SiO2. O disco é capaz de suportar uma pressão máxima de Hertz de

cerca de 0, 7 GPa. A camada espaçadora de śılica tem um ı́ndice de refração de 1, 4785.

As propriedades da esfera e do disco estão resumidas na Tabela 6.

Tabela 6 – Geometria, superf́ıcie e propriedades das amostras testadas na EHD2

Geometria, superf́ıcie e propriedades Esfera Disco

Módulo de elasticidade – E (GPa) 210 64
Coeficiente de Poisson – υ 0,29 0,2

Raio – r(mm) 9,525 25
Altura média de aspereza – Sa (nm) 20 ≈ 5

Espessura da camada espaçadora - (nm) - ≈ 500

Fonte: Autor (2023).

4.2.2.2 Lubrificante

Em função de disponibilidade do equipamento, os lubrificantes usados nos experi-

mentos da EHD2 foram o óleo base sintético polialfaolefina (PAO6) e o óleo totalmente

formulado sintético para transmissões automáticas ATF-2 (TRA1). Embora algumas pro-

priedades do PAO6 sejam amplamente documentadas em trabalhos acadêmicos, o mesmo

não ocorre com o TRA1. A Tabela 7 apresenta algumas propriedades f́ısicas do PAO-6,

incluindo o coeficiente de temperatura-viscosidade β = 0, 033 K−1, os parâmetros n e G do

modelo de Carreau (n = 0, 81, τc = 0, 1 MPa) e a condutividade térmica (Kl = 0, 15 W/m

◦C) (OTERO et al., 2011). Para o óleo TRA1, utilizou-se o mesmo valor do coeficiente de

piezo-viscosidade e condutividade térmica do PAO6 para o cálculo da espessura do filme.

Os valores de n = 0, 89 e τc = 0, 028 foram determinados a partir dos resultados da análise

de velocidade de cisalhamento não linear (USV) apresentados no caṕıtulo anterior.
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Tabela 7 – Viscosidade em baixo cisalhamento e coeficiente de piezo-viscosidade

PAO6 Mineral básico

T ◦C µ0 (mPa s) α (GPa−1) µ0 (mPa s) α (GPa−1)

30 37,95 12,3 36,25 16,8
40 25 11,5 23,38 15,7
80 12,57 10,1 11,51 13,9
60 7,36 9 6,66 12,6
100 4,78 8,2 4,22 11,4

Fonte: Adaptado de Otero et al. (2011) (2011).

4.2.3 Condições operacionais – EHD2

Foram realizados testes na EHD2 seguindo os parâmetros descritos na Tabela 8. É

importante mencionar que este equipamento tem algumas limitações em termos de se-

veridade do ensaio, o que restringe certos parâmetros, como a força normal e a taxa de

deslizamento. Como resultado, no ensaio realizado, não houve presença de deslizamento

e a pressão de contato foi baixa.

Tabela 8 – Parâmetros operacionais utilizados nos testes na EHD-2

Parâmetros

Força normal - w (N) 19, 5
Temperatura - T (◦C) 40

Taxa de deslizamento - (%) 0
Velocidade de rolamento - ue (m/s) 0, 2− 2, 2
Pressão máxima de Hertz - p0 (GPa) ≈ 500

Fonte: Autor (2023)

4.3 Ensaios para obtenção do coeficiente de tração

4.3.1 Equipamento Mini-Traction Machine - 2 (MTM2)

O equipamento MTM2 possui uma ampla variedade de usos para medir as proprieda-

des de atrito em contatos lubrificados e não lubrificados sob uma ampla faixa de condições

de rolamento e deslizamento. Um dos principais usos do equipamento é o mapeamento de

tração de lubrificantes de forma totalmente automatizada, sob condições t́ıpicas encon-

tradas em motores de combustão interna ou outros elementos de máquinas. A Figura 34

apresenta um esquema com a vista lateral do equipamento. Pela figura percebe-se uma

câmara isolada para controle da temperatura e um exemplo da quantidade de lubrificante

usualmente adicionada.
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Figura 34 – Vista esquemática lateral do equipamento MTM.

Fonte: Autor (2023).

Na configuração padrão, o equipamento utiliza um corpo de prova composto por uma

esfera de aço com diâmetro de 19, 05 mm e um disco de aço com 46 mm de diâmetro

externo. A esfera é pressionada contra a face do disco, onde eles são acionados indepen-

dentemente para criar um contato com uma relação de rolamento/deslizamento (SRR). A

força de atrito entre a esfera e o disco é medida por um transdutor de força, enquanto sen-

sores adicionais medem a carga aplicada, a temperatura do lubrificante e, opcionalmente,

a resistência elétrica entre os corpos de prova e o desgaste relativo entre eles, de modo

a identificar uma posśıvel separação entre superf́ıcies (“full-film condition”). A Figura

35 apresenta em detalhes o contato entre a esfera e o disco e as velocidades envolvidas

no ensaio, enquanto a Figura 36 fornece uma visão geral do equipamento, dos corpos de

prova em contato - esfera e disco - e da colocação do óleo. Além disso, um exemplo de

gráfico que é gerado ao final de um ensaio é mostrado na Figura 36.

Figura 35 – Esquema mostrando o contato entre os corpos de prova da MTM.

Fonte: Autor (2023).



101

Figura 36 – Esquema mostrando o equipamento MTM, amostras utilizadas, aplicação do
lubrificante e contato entre esfera/disco.

Fonte: Autor (2023).

Os ensaios foram realizados com o objetivo de avaliar o desempenho de óleos lubrifi-

cantes em diferentes condições de carga, temperatura e deslizamento, conforme o trabalho

de Otero et al. 2011. A variação do deslizamento nos ensaios é fundamental, pois em um

contato de engrenagens, por exemplo, o deslizamento varia de zero - rolamento puro na

região de contato dos diâmetros primitivos - até valores elevados quando o contato se afasta

dessa região central dos dentes. Nessas condições, um ensaio com deslizamento puro, como

o pino-sobre-disco, talvez não seja adequado para essa aplicação. Os resultados obtidos

pela MTM são comumente apresentados em função da relação deslizamento/rolamento

(SRR, “slide to roll ratio”), que é definida como a relação entre a diferença de velocidades

de dois corpos (esfera e disco) no ponto de contato e a velocidade média. Isso é especi-

almente importante para avaliar o comportamento do coeficiente de atrito sob diferentes

condições de deslizamento e rolamento.

4.3.1.1 Materiais e lubrificantes testados

Material da esfera e do disco

Os discos e as esferas testadas foram feitos de aços para rolamentos SAE 52100, nos

quais as principais propriedades e dimensões são mostradas na Tabela 9.
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Tabela 9 – Propriedades das amostras testadas na MTM

Propriedades e dimensões Esfera Disco

Dureza - H (N) 749± 11 749± 7
Módulo elástico - E (GPa) 210 210
Coeficiente de poisson - υ (-) 0, 3 0, 3

Diâmetro - D (mm) 19, 05 46
Altura média de aspereza - Sq (nm) 3 3

Fonte: Autor (2023)

Lubrificante

Os dados referentes aos lubrificantes testados na MTM podem ser encontrados na

Tabela 5.

Condições operacionais

Foram realizados ensaios na MTM com o objetivo de reproduzir uma ampla gama

de parâmetros, conforme descrito no trabalho de Otero et al. (2011). Tanto a previsão

anaĺıtica quanto as medições experimentais foram conduzidas sob as mesmas condições,

conforme detalhado nas Tabelas 10 e 11. Esses parâmetros também foram controlados

para garantir a integridade do disco e da esfera em contato, com a pressão de contato

limitada a um máximo de 900 GPa.

Cada tipo de lubrificante utilizou uma combinação exclusiva de esfera e disco. Em cada

configuração operacional, que inclui força, temperatura e Taxa de Rolamento Relativo

(SRR), foram realizadas três repetições na mesma trilha para avaliar a estabilidade dos

resultados do ensaio. Os ensaios foram inicialmente conduzidos em temperaturas mais

baixas e progressivamente aumentadas. Após a conclusão de cada ensaio, foram repetidos

os primeiros ensaios para assegurar que não ocorreram alterações nas superf́ıcies do disco

ou da esfera que pudessem afetar os resultados.

Os resultados desses ensaios inclúıram curvas de tração, que representam o coeficiente

de atrito em relação à relação deslizamento/rolamento (SRR), e curvas de Stribeck, que

exibem o coeficiente de atrito em relação à velocidade de rolamento.
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Tabela 10 – Parâmetros operacionais utilizados nos testes na MTM para obtenção das curvas
de Tração

Parâmetros

Força normal - W (N) 5− 10− 28
Temperatura - T (◦C) 40− 80− 120

Taxa de deslizamento - (%) 0− 90%
Velocidade de rolamento - Ue (m/s) 2, 5
Pressão máxima de Hertz - p0 (MPa) 522− 657− 926
Pressão média de Hertz - pmean (MPa) 348− 438− 618

Fonte: Autor (2023)

Tabela 11 – Parâmetros operacionais utilizados nos testes na MTM para obtenção das curvas
de Stribeck

Parâmetros

Força normal - W (N) 5− 10− 28
Temperatura - T (◦C) 25− 40− 100

Taxa de deslizamento - (%) 5− 10− 40− 60− 80− 100%
Velocidade de rolamento - Ue (m/s) 2, 5
Pressão máxima de Hertz - p0 (MPa) 522− 657− 926
Pressão média de Hertz - pmean (MPa) 348− 438− 618

Fonte: Autor (2023)
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5 RESULTADOS

5.1 Introdução

Neste caṕıtulo, serão apresentados os resultados obtidos a partir da medição da es-

pessura do filme, viscosidade em alto cisalhamento e coeficiente de tração de um óleo base

sintético PAO6, bem como de diversos óleos comerciais totalmente formulados. Adicio-

nalmente, serão apresentadas as curvas de tração obtidas por meio do método anaĺıtico

descrito no caṕıtulo anterior, complementando os resultados experimentais.

5.1.1 Viscosidade e densidade em baixo cisalhamento

Nas Tabelas 12 e 13, são apresentados os resultados de gravidade espećıfica e vis-

cosidade dinâmica em função da temperatura, respectivamente. É importante ressaltar

que os valores de gravidade espećıfica foram obtidos a partir dos “datasheets”. A vis-

cosidade é uma propriedade que varia com a temperatura e pode impactar diretamente

o desempenho dos lubrificantes em diferentes aplicações (DOWSON, 2004). Os valores

foram medidos em baixas taxas de cisalhamento (10−3 s).

Tabela 12 – Gravidade espećıfica dos lubrificantes testados

TRA1 TRA2 TRM 1 TRM 2 EN 1 PAO6

Densidade 15◦, g/ml 0, 85 0, 86 0, 90 0, 857 0, 848 0, 8271

Fonte: Autor (2023).



105

Tabela 13 – Viscosidades dinâmicas dos lubrificates testados extrapoladas a partir dos
resultados da USV. Valores obtidos a partir dos ensaios na USV, com taxa de cisalhamento em

torno de 10−3 s

Viscosidade dinâmica (Pa s)

T (◦C) TRA1 TRA2 TRM1 TRM2 EN1 PAO6
40 0, 018 0, 021 0, 128 0, 076 0, 021 0, 021
50 0, 013 0, 015 0, 074 0, 045 0, 015 0, 015
60 0, 009 0, 010 0, 046 0, 029 0, 010 0, 011
70 0, 007 0, 008 0, 030 0, 020 0, 008 0, 008
80 0, 005 0, 006 0, 021 0, 014 0, 006 0, 006
90 0, 004 0, 005 0, 015 0, 010 0, 005 0, 005
100 0, 004 0, 004 0, 011 0, 008 0, 004 0, 004
110 0, 003 0, 003 0, 009 0, 006 0, 003 0, 004
120 0, 003 0, 003 0, 007 0, 005 0, 003 0, 003
130 0, 002 0, 002 0, 006 0, 004 0, 002 0, 003

Fonte: Autor (2023).

5.1.2 Resultados de viscosidade em alto cisalhamento - Ultra
Shear Viscometer - USV

A análise dos resultados de viscosidade em alto cisalhamento é uma ferramenta es-

sencial para avaliar o comportamento dos lubrificantes em condições de operação reais.

Neste estudo, foram investigados os efeitos da taxa de cisalhamento na variação da visco-

sidade dos lubrificantes PAO6, TRA1, TRA2 e EN1. A Figura 37 apresenta os resultados

obtidos. Observou-se que, em taxas de cisalhamento de 10−6, a viscosidade desses lubrifi-

cantes diminuiu à temperatura de 40◦C, indicando uma transição para um comportamento

não-Newtoniano. Esse resultado é particularmente relevante para aplicações com altas ve-

locidades de operação, como as encontradas no setor automotivo (BAIR et al., 2011), uma

vez que as taxas de cisalhamento, em geral, ultrapassam valores de 10−7 s. Resultados

semelhantes foram encontrados por Zheng et al. (2018) em seu estudo sobre a viscosidade

de lubrificantes de motor em altas taxas de cisalhamento.

Em relação a outros lubrificantes testados, como TRM1 e TRM2, observou-se que eles

apresentaram viscosidade elevada, ultrapassando a máxima tensão cisalhante suportada

pelo equipamento de medição. Portanto, não foi posśıvel extrair um ponto de transição

para esses lubrificantes, indicando um comportamento diferenciado em relação aos demais

lubrificantes testados.

A fim de comparar os valores experimentais com a teoria, foram utilizados parâmetros

de Carreau (n e τc) obtidos por meio da equação 2.42 de Carreau-Yasuda para os lubri-

ficantes PAO6, TRA1, TRA2 e EN1 a uma temperatura de 40°C. A Figura 38 ilustra

essa comparação. Notavelmente, os valores de n e τc para o lubrificante PAO6 foram
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semelhantes aos relatados por Otero (2011), demonstrando consistência com estudos an-

teriores. A equação de Carreau-Yasuda é amplamente utilizada na indústria para modelar

o comportamento de fluidos não-Newtonianos (VILLANUEVA; SPIKES, 2017). A base

conceitual por trás da utilização dessa equação está relacionada à necessidade de modelar

a viscosidade aparente desses fluidos em função da taxa de deformação ou velocidade de

cisalhamento, conforme descrito no item 2.3.3.2.

Os valores encontrados serão utilizados como base para o cálculo simplificado do

coeficiente de atrito, descrevendo o comportamento do lubrificante em um regime não-

Newtoniano pela relação de Carreau.

Figura 37 – Viscosidade dinâmica em função da taxa de cisalhamento para os lubrificantes: a)
PAO6, b) TRA1, c) TRA2, d) TRM1, e) TRM2 e f) EN1.

Fonte: Autor (2023)
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Figura 38 – Parâmetros de Carreau obtidos a partir da eq. de potência de Carreau-Yasuda: a)
PAO6, b) TRA1, c) TRA2, d) EN1.

Fonte: Autor (2023)

5.2 Espessura de filme

5.2.1 Resultados e validação do modelo semi-anaĺıtico

A Figura 39 apresenta os resultados de espessura de filme obtidos para os dois óleos

testados TRA1 e PAO6. Os resultados mostram que ambos os óleos apresentaram espes-

suras de filme semelhantes.

Como pode ser observado na Tabela 13, os valores de viscosidade dos óleos sugerem que

eles provavelmente possuem a mesma base sintética. Este resultado é interessante, uma

vez que indica que os aditivos presentes nos lubrificantes e posśıveis blendas poliméricas

têm pouco efeito na zona de entrada do contato EHL, sendo a viscosidade inicial µ e a

temperatura das superf́ıcies das amostras os fatores mais proeminentes.

Nos contatos EHL (elastohidrodinâmicos) de filme completo, em que a espessura do

filme lubrificante é significativamente maior do que a rugosidade superficial, o atrito EHD

é predominantemente influenciado pelas propriedades reológicas do lubrificante e pelas

altas pressões e taxas de deformação presentes (GUEGAN et al., 2016). No entanto, a

espessura desse filme lubrificante é afetada pelas propriedades na região de entrada (zona

”inlet”) do contato (MASJEDI; KHONSARI, 2015).
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Figura 39 – Valores experimentais e calculados de espessura de filme a 40 ◦C para os óleos
PAO6 e óleo sintético TRA1 com 0, 5 GPa de pressão máxima. Cálculos utilizando os modelos

de Masjedi e Khonsari (M&K), e Hamrock e Dowson (H&D)

Fonte: Autor (2023).

Devido à viscosidade semelhante em baixas pressões e taxas de cisalhamento, esperava-

se obter valores aproximados de espessura do filme. Além disso, a Figura 39 ilustra que

o modelo anaĺıtico utilizado neste estudo calculou a espessura do filme de forma relati-

vamente próxima aos dados experimentais, tanto para as equações clássicas de Hertz e

Dowson (H&D) quanto para o modelo misto de Moes e Kweon (M&K). Esses resultados

são significativos, pois sugerem que a formulação do óleo terá uma influência menos signi-

ficativa no cálculo da espessura do filme para outros lubrificantes testados, uma vez que o

modelo considera as propriedades na região de entrada (HABCHI, 2018). A semelhança

nos resultados entre ambos os modelos é atribúıda, em grande parte, à baixa rugosidade

das amostras, ou seja, à sua menor altura média de asperezas. Isso torna improvável

a ocorrência de um regime misto durante o contato. Portanto, em condições de filme

completo, é esperada a similaridade entre os modelos de H&D e M&K.
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5.3 Ensaios na MTM - Tensão cisalhante limite e co-

eficiente de atrito

5.3.1 Obtenção dos coeficiences da tensão cisalhante limite -
LSS

A fase atual do trabalho teve como objetivo a obtenção dos coeficientes necessários

para o cálculo da tensão cisalhante limite. Para isso, utilizamos as curvas de tração adqui-

ridas nos testes realizados na Mnini-Traction Machine (MTM). Nestes testes, observamos

o pico de atrito que ocorre no final do regime não-Newtoniano. Os coeficientes ψ (POLL;

WANG, 2012) e λ (BAIR, 2002b) foram determinados a partir dos ensaios realizados

com cargas de 10 e 28 N em todos os lubrificantes testados. A Figura 23 ilustra esses

coeficientes para o lubrificante esquelano.

As Figuras 40 a 45 exibem as curvas de tração obtidas para todos os lubrificantes

testados. Estas curvas foram geradas a partir dos ensaios realizados na MTM, nos quais

foram alteradas condições de pressão, taxa de deslizamento e temperatura do óleo. Em

cada conjunto de teste, inclúımos três repetições, todas mostradas nas figuras.

Figura 40 – Curvas de tração para o lubrificante sintético base PAO6 obtidas no equipamento
MTM. Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 41 – Curvas de tração para o lubrificante TRA1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).

Figura 42 – Curvas de tração para o lubrificante TRA2 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 43 – Curvas de tração para o lubrificante EN1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).

Figura 44 – Curvas de tração para o lubrificante TRM1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 45 – Curvas de tração para o lubrificante TRM2 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28N nas temperaturas de a) 25 ◦C b) 40 ◦C c) 80 ◦C e d) 120 ◦C.

Fonte: Autor (2023).

De forma geral, observou-se que o coeficiente de atrito máximo aumenta com o au-

mento da pressão média de contato e a redução da temperatura do óleo. Quando se ana-

lisa um deslizamento mais elevado (SRR acima de 40%), o coeficiente de atrito máximo

apresenta uma diminuição gradual, indicando o ińıcio do regime termoviscoso. Esse com-

portamento é observado nos casos de alta pressão e baixas temperaturas (25 ◦C e 40 ◦C).

As caracteŕısticas das curvas de tração obtidas estão em concordância com o comporta-

mento previsto por Gohar (2001) e com os regimes descritos por Björling et al. (2013). No

entanto, alguns lubrificantes, como TRA1 e TRM2, apresentam um comportamento dife-

renciado em relação ao padrão descrito na literatura, possivelmente devido à presença de

um pacote de aditivos incorporado. Por exemplo, o lubrificante TRA2 demonstra valores

ligeiramente mais elevados de coeficiente de atrito em comparação com os lubrificantes

PAO6 e TRA1, o que pode indicar uma maior presença de blendas poliméricas nesse

lubrificante. De fato, Bercea, Paleu e Bercea (2004) mostraram que adições mı́nimas de

polietileno em concentrações reduzidas podem aumentar o coeficiente de atrito máximo.

Os ensaios realizados com uma carga de 5 N e baixo SRR apresentaram uma alta

dispersão, possivelmente devido à força de atrito extremamente baixa (inferior a 0, 15 N),



113

que se aproxima da resolução mı́nima do transdutor de força. Isso gerou instabilidade nos

testes nessas condições. Apesar da dispersão observada, valores de SRR acima de 40 %

resultaram em valores semelhantes tanto para testes com 5 N quanto para testes com 10

N, independentemente do lubrificante utilizado.

Em contatos concentrados e lubrificados, a espessura do filme é pouco senśıvel à carga

(conforme a Equação 2.11). No entanto, a espessura do filme é muito mais senśıvel à

velocidade de rolamento e à viscosidade na zona de “inlet”((JOHNSON, 1985). Portanto,

para as mesmas condições de velocidade e viscosidade, a carga exerce pouco efeito na

espessura do filme e, consequentemente, no atrito, ao considerar o aumento de 5N para

10N (um aumento de 17% na pressão média de contato). No entanto, nos ensaios com

uma carga de 28 N, o aumento da pressão média de contato é maior (28%), o que afeta a

piezoviscosidade e o aquecimento do contato. Esse efeito da temperatura é mais evidente

nos ensaios realizados em temperaturas mais altas (80◦ C e 120◦ C), onde as curvas de

tração são semelhantes para todas as cargas testadas (desconsiderando o efeito térmico

gerado no contato, uma vez que o contato inicial já ocorre em uma temperatura elevada).

Os valores dos coeficientes Λ estão registrados na Tabela 14 apenas para 25 e 40 , pois

não parece que os pontos de máximo atrito tenham sido alcançados a 80 e 120 . Mesmo

para 25 e 40 , observa-se que houve pouca variação nos valores obtidos, o que está de

acordo com o comportamento descrito por Ndiaye et al. (2017). Eles identificaram uma

diminuição de MSS a uma taxa de aproximadamente 0, 5 MPa/K para temperaturas

crescentes, independentemente da pressão média de contato. Assim, parte-se da hipótese

de que, mesmo a 80 e 120 , os valores de tensão cisalhante limite (MSS) não são signifi-

cativamente diferentes. Os valores apresentados representam a média de três repetições.

Conforme evidenciado pelas curvas de tração, a variação entre as repetições foi mı́nima,

caracterizando uma dispersão praticamente negligenciável.

Tabela 14 – Coeficientes Λ para determinação da tensão cisalhante limite LSS. Valores
extráıdos a parir da média de 3 repetições nos ensaios com 10 e 28N testados no equipamento

MTM

Força (N) Temperatura (◦C) PAO6 TRA1 TRA2 TRM1 TRM2 EN1

5N 25 0, 033 0, 038 0, 046 0, 040 0, 042 0, 038
40 0, 030 0, 036 0, 045 0, 042 0, 040 0, 036

10N 25 0, 033 0, 038 0, 046 0, 040 0, 042 0, 038
40 0, 030 0, 036 0, 045 0, 042 0, 040 0, 036

28N 25 0, 037 0, 046 0, 054 0, 055 0, 046 0, 043
40 0, 034 0, 042 0, 050 0, 051 0, 048 0, 039

Fonte: Autor (2023)
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Os valores das inclinações ψ são apresentados na Tabela 15, os quais são utilizados no

cálculo da tensão cisalhante limite por meio do modelo proposto por Poll e Wang (2012).

Além disso, o valor do ponto de interseção no eixo x, pint, também é exibido na Tabela

15, conforme ilustrado na Figura 38. Assim como no coeficientes Λ, foi considerado uma

média de 3 repetições, sendo a variação entre as repetições mı́nima, caracterizando uma

dispersão praticamente negligenciável.

Tabela 15 – Inclinação ψ para determinação da tensão cisalhante limite LSS. Valores extráıdos
a parir da média de 3 repetições nos ensaios com 10 e 28N testados no equipamento MTM

Parâmetro Temperatura (◦C) PAO6 TRA1 TRA2 TRM1 TRM2 EN1

ψ 25 0, 048 0, 066 0, 072 0, 092 0, 082 0, 058
40 0, 045 0, 057 0, 062 0, 074 0, 048 0, 041

pint(MPa) 25 209 276 246 384 413 237
40 222 242 255 304 323 181

Fonte: Autor (2023)

5.3.2 Verificação do modelo anaĺıtico: curvas de tração em 25 e
40 ◦C

Devido à grande quantidade de parâmetros necessários para o cálculo da tração no

contato EHL, neste trabalho foram consideradas algumas simplificações de modo a tornar

viável e tanǵıvel o cálculo do coeficiente de atrito para lubrificantes comerciais (ou que não

detenham de dados suficientes na literatura). As principais aproximações são as seguintes:

1 - A seleção do óleo de referência para cada lubrificante neste estudo foi baseada

na viscosidade (também podendo estar relacionada ao peso molecular) ou na posśıvel

presença de uma blenda polimérica. Em particular, a equação modificada de Yasutomi

inclui diversos coeficientes experimentais que descrevem a relação entre a viscosidade do

fluido, pressão e temperatura às quais ele está submetido. Esta equação requer uma série

de coeficientes, nomeadamente A1, A2, B1, B2, C1 e C2, que podem ser desafiadores de

se obter. No entanto, na literatura, já existem fluidos de referência que disponibilizam

essas propriedades. Os parâmetros de Yasumomi foram derivados desses lubrificantes de

referência, desde que apresentassem um peso molecular semelhante;

2 – O coeficiente de piezo viscosidade foi escolhido somente em função da base do óleo

lubrificante, variando somente entre sintético e mineral;

3 – O SRR máximo analisado foi de 90 %, uma vez que acima desse valor os efei-

tos térmicos extrapolam as simplificações aplicadas no modelo matemático para correção
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térmica no contato, como por exemplo, desconsiderar geração de calor sólido com o des-

lizamento.

Inicialmente, são avaliados os lubrificantes testados no equipamento USV. A partir

dos resultados obtidos na USV, é posśıvel utilizar o coeficiente de Carreau (n) e a tensão

cisalhante cŕıtica (τc) no cálculo do coeficiente de atrito.

Na Figura 46, são apresentados os resultados para o lubrificante PAO6. Observa-se

que o coeficiente de atrito calculado para ambas as temperaturas e cargas é similar aos re-

sultados experimentais, exceto nos testes com 5N, em que o valor calculado ficou abaixo do

valor experimental. O cálculo do coeficiente de atrito na lubrificação elastohidrodinâmica

(EHL) tende a funcionar de maneira mais precisa em maiores carregamentos devido à

hipótese de que o campo de pressão no filme lubrificante seja aproximadamente igual ao

campo de pressão de Hertz (HAMROCK; SCHMID; JACOBSON, 2004). Em baixas car-

gas, a região de “inlet”do filme lubrificante é relativamente maior em comparação a cargas

mais elevadas. Essa região é influenciada pela pressão aplicada, a qual afeta a espessura

e distribuição do filme lubrificante (DOWSON; HIGGINSON, 1998). No entanto, em

cargas baixas, a extensão da região de “inlet”pode resultar em uma distribuição menos

uniforme do filme lubrificante e maior probabilidade de desvios em relação ao campo de

pressão de Hertz. Esses desvios podem levar a erros na estimativa do coeficiente de atrito

(LUBRECHT; IOANNIDES; VENNER, 2009). Por outro lado, em maiores carregamen-

tos, a região de “inlet”é reduzida em tamanho, permitindo uma melhor conformidade

entre o campo de pressão real e o campo de pressão de Hertz. Isso resulta em uma esti-

mativa mais precisa do coeficiente de atrito na lubrificação EHL (HAMROCK; SCHMID;

JACOBSON, 2004).

Figura 46 – Curvas de tração para o lubrificante sintético base PAO6 obtidas no equipamento
MTM. Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e b) 40 ◦C

.

Fonte: Autor (2023).
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A presente discussão dos resultados destaca a boa correlação obtida entre os resultados

experimentais e os cálculos simplificados para 10 e 28 N, apesar das simplificações ado-

tadas. Essa correlação fortalece a validade e a aplicabilidade dos cálculos simplificados

na modelagem do comportamento reológico de lubrificantes com baixo peso molecular,

como o PAO6, em determinadas condições. Esses achados corroboram a proposta ante-

riormente apresentada por Bair (2006), que aponta o lubrificante esquelano como uma

opção adequada para representar esse comportamento reológico.

Cabe destacar que os resultados deste estudo complementam e expandem as descober-

tas de Liu et al. (2020), os quais demonstraram a aplicabilidade do modelo simplificado

em pressões de contato elevadas e baixas taxas de escorregamento. Neste estudo, no en-

tanto, foram investigadas pressões máximas de contato consideravelmente menores e uma

taxa de escorregamento máxima de 90%, representando um aumento significativo de 9

vezes em relação ao estudo anterior. Essa ampliação do intervalo de condições exploradas

fornece uma compreensão mais abrangente e confiável do comportamento reológico dos

lubrificantes estudados. Além disso, os resultados encontrados no trabalho de Liu et al.

(2020) têm implicações importantes para aplicações em elementos de maior escala, como

contatos de componentes mecânicos, nos quais o atrito é um parâmetro cŕıtico. Os acha-

dos confirmam que o modelo simplificado, validado por meio dessa correlação satisfatória

com os resultados experimentais, pode ser uma ferramenta confiável para a análise e a pre-

visão do atrito nessas aplicações. Isso é particularmente relevante quando consideramos a

aplicação do método de elementos finitos, no qual o atrito é frequentemente introduzido

como um parâmetro de entrada, como o trabalho de Zhang et al. (2009).

Os cálculos de atrito com o lubrificante comercial TRA1 são mostrados na na Figura

47. Observando os valores de viscosidade apresentados na Tabela 12, percebe-se é um

lubrificante com similar viscosidade a do PAO6. Neste sentido, como lubrificante de

referência, também foi utilizado o esquelano. Para este lubrificante percebemos uma

relação ainda melhor dos valores calculados com os valores experimentais, para ambas as

temperaturas de 25 e 40 ◦C.
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Figura 47 – Curvas de tração para o lubrificante comercial TRA1 obtidas no equipamento
MTM. Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e b) 40 ◦C

.

Fonte: Autor (2023).

Os lubrificantes TRA2 e EN1 apresentaram desafios na escolha de um lubrificante de

referência adequado. Embora ambos apresentassem viscosidade semelhante ao PAO6 e

TRA1, indicando um peso molecular semelhante com base na equação de Mark-Houwink-

Sakurada (CANEVAROLO; CANEVAROLO, 2002)), não foi posśıvel utilizar o esquelano

como lubrificante de referência. Isso provavelmente se deve à presença de uma blenda

polimérica incorporada nesses lubrificantes. A influência das blendas poliméricas nas

propriedades reológicas dos lubrificantes já foi demonstrada por Bair (2006), que indica a

presença de uma solução de 15% em peso de cis-polisopreno (PIP) nesses casos.

Embora Bair (2006) tenha considerado a referência da solução de 15% em peso de

cis-polisopreno (PIP) para lubrificantes com modificadores de viscosidade, a maioria das

formulações de lubrificantes contém apenas 5% (MORTIER; FOX; ORSZULIK, 2010).

Nessa condição, uma solução de 15% em peso de cis-polisopreno (PIP) já resulta em

um aumento considerável no peso molecular da solução. O lubrificante de referência que

proporcionou a melhor representação para o cálculo de atrito para TRA2 e EN1 foi uma

mistura de PAO4 + 50% PAO100, conforme apresentado por Bair e Flores-Torres (2018).

Com base na relação apresentada por Zolper et al. (2012) (ver Figura 48), estima-se que

o lubrificante PAO4 + 50% PAO100 tenha um peso molecular em torno de 1280 g/mol,

o que é mais próximo de uma solução contendo 5% de um poĺımero com peso molecular

de 10000 g/mol.
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Figura 48 – Variação da viscosidade dinâmica em função do peso molecular dos fluidos PAO,
PDMS e PPMS

.
Fonte: Zolper et al. (2012).

No presente estudo não foram realizadas análises da composição ou de outras carac-

teŕısticas qúımicas dos lubrificantes, como termogravimetria (TGA), calorimetria explo-

ratória diferencial (DSC), espectroscopia de infravermelho (FTIR) ou análise por Difração

de raio-X (DRX). A ausência dessas análises tornou a criação de uma relação funcional

entre a quantidade/tipo de blenda polimérica e a escolha do lubrificante de referência

bastante complexa. Portanto, como critério para a seleção do lubrificante de referência

neste modelo, estabeleceu-se uma relação entre o peso molecular e a viscosidade dos lubri-

ficantes, optando-se pelo lubrificante considerado mais representativo entre os dispońıveis

(consultar Tabela 3).

Os cálculos de atrito para o lubrificante TRA2 são mostrados na Figura 49. Nota-se

também nestes resultados uma boa relação para dados calculados com os dados experi-

mentais, assim como evidenciado para o lubrificante TRA1. Para este caso, porém, a

alteração do lubrificante de referência foi essencial para a boa correlação de dados, uma

vez que o lubrificante esquelano não representa um fluido de alto peso molecular.
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Figura 49 – Curvas de tração para o lubrificante comercial TRA2 obtidas no equipamento
MTM. Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e b) 40 ◦C

.

Fonte: Autor (2023).

Os cálculos de atrito para o lubrificante EN1 também foram muito bem representados

pela solução de PAO4+10% PAO100 como lubrificante de referência, conforme mostrado

na Figura 50. A maior diferença encontrada foi para 40 ◦C ao final do regime não-

Newtoniano, com 20 % de erro em relação aos valores experimentais.

Figura 50 – Curvas de tração para o lubrificante comercial EN1 obtidas no equipamento MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N nas temperaturas de a) 25 ◦C e b) 40 ◦C

.

Fonte: Autor (2023).

As informações relacionadas ao lubrificante de referência e aos modelos reológicos

utilizados foram compiladas na Tabela 16. O modelo de tensão cisalhante limite (MSS)

que melhor representou os cálculos foi o de Bair (2002b). Entretanto, como as pressões de

contato utilizadas não foram tão elevadas quanto as utilizadas em outros trabalhos (LIU

et al., 2020; BJöRLING et al., 2013; BAIR, 2002b), que consideram apenas um valor de

coeficiente (pois em elevadas pressões a variação é mı́nima, esquema ilustrado na Figura

23), para cada força normal testada foi obtido um valor diferente de Λ (ver Tabela 14).
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Tabela 16 – Compilação de modelos, equações e lubrificantes de referência para os cálculos de
previsão do atrito

Lubrificantes
PAO6 TRA1 TRA2 EN1 TRM1 TRM2

Lubrificantes de referência SQL SQL PAO4+10%PAO100 PAO4+10%PAO100 - -
Mecânica do contato Hertz (eq. simplificadas de Markho)

Densidade e volume livre Murnaghan EOS)
Viscosidade em baixo cisalhamento Improved Yasutomi

Shear-thinning Carreau
Tensão cisalhante limite Bair

Espessura de filme Masjedi e Khonsari
Condutividade Térmica Bair, Larsson e Anderson

Fonte: Autor (2023)

5.3.3 Obtenção das curvas experimentais de Stribeck

Neste caṕıtulo são mostrados os resultados experimentais de coeficiente de atrito

como curva Stribeck, ou seja, que pode abranger diferentes regimes de lubrificação. Estes

resultados são necessários para apresentação das verificações anaĺıticas no regime misto,

apresentadas no próximo caṕıtulo. O regime misto se diferencia pela sustentação da carga

normal que o componente ou elemento mecânico está sujeito, seja ela pelo filme de óleo

(pressão hidrodinâmica) no contato, pelas asperezas das superf́ıcies sólidas, ou mesmo

de ambos os casos. Infelizmente, as curvas de Stribeck para o lubrificante TRM2 foram

perdidas devido ao arquivo corromper na exportação.

Os resultados apresentados nas Figuras 52 a 56 representam três repetições para

cada conjunto de condições de temperatura, pressão e deslizamento, com as três curvas

apresentadas no gráfico.

Os resultados para o lubrificante PAO6 são mostrados na Figura 51. Em temperaturas

menores (25 e 40 ◦) foi posśıvel observar os regimes de lubrificação misto e filme completo,

com um posśıvel ińıcio do limı́trofe. Já para os ensaios em 100 ◦C foi observado somente

uma transição do regime limı́trofe para um regime misto, com a queda mais acentuada

no coeficiente de atrito com o aumento da velocidade de rolamento. Este comportamento

já é esperado pela redução da viscosidade com a temperatura, que altera diretamente a

espessura de filme lubrificante. A carga normal teve pouco efeito no coeficiente de atrito,

mostrando um leve aumento do atrito no regime limı́trofe e uma leve redução em um

regime com filme completo. O efeito da força normal no regime limı́trofe provavelmente

é explicado por uma alteração na área real de contato. Entretanto, para um regime com

filme completo, o efeito da carga normal na espessura de filme é bem menos acentuado

que o efeito da temperatura por exemplo, que é mostrado pelos expoentes da equação

clássica de H&D (HABCHI, 2018). Por último, a taxa de deslizamento também mostrou
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pouco efeito nos valores de coeficiente de atrito, tanto em regime limı́trofe quanto em

regime com filme completo. Foi observado somente um leve aumento no atrito em ambos

o regimes, mas somente entre o intervalo 5 − 40 % de SRR, com um valor constante a

partir de 40 %.

Os resultados para o óleo lubrificante TRA1 são mostrados na Figura 52. Assim

como nas curvas de tração do caṕıtulo anterior e nos resultados de espessura de filme, as

respostas para este lubrificante foram muito similares as encontrados para PAO6 com o

mesmo efeito da temperatura, pressão de contato e deslizamento no coeficiente de atrito.

Os resultados para o lubrificante TRA2 entretanto, mostraram algumas diferenças na

transição de regimes. Conforme a Figura 53, foi observado um regime de filme completo

em um maior intervalo de velocidades (500 − 2500 mm/s) principalmente nos ensaios

com baixo deslizamento (5 e 40 %). Mesmo na temperatura de 100 ◦C as curvas de

atrito apresentam uma inflexão indicando o ińıcio de um regime com filme completo,

diferentemente dos demais lubrificantes. Os lubrificantes PAO6 e TRA1 por exemplo,

quando apresentaram patamar com filme completo, foram em velocidades próximas à

2000 mm/s.

Em essência, os resultados do lubrificante EN1 também desempenharam um com-

portamento diferente dentre os observados até o momento. Pela Figura 54 percebe-se

uma dominância maior do regime de filme completo dentre os parâmetros testados, não

chegando a um patamar limı́trofe nos ensaios em 25 ◦C. Os ensaios em 40 ◦C mostram

também grande dominância de um patamar com filme completo, adentrando ao regime

misto com uma inflexão da curva de atrito. Nos ensaios com 100 ◦C por sua vez é posśıvel

perceber um platô de regime limı́trofe, sendo exibido o regime misto e uma transição para

um regime com filme completo. O efeito dos parâmetros pressão de contato e escorrega-

mento seguem o mesmo comportamento dos demais lubrificantes.

Finalmente, na Figura 55, são apresentadas as curvas de Stribeck para o lubrificante

TRM1. Esse lubrificante possui uma viscosidade aproximadamente uma ordem de mag-

nitude maior do que os outros. Portanto, é intuitivo que ele apresente uma espessura de

filme maior e uma maior predominância dos regimes mistos nesse filme completo (verificar

o efeito da viscosidade nas equações 2.11 e 2.17). Como mostrado na figura, apenas um

patamar limı́trofe é observado nos testes a 100 ◦C. No entanto, é interessante destacar

que o coeficiente de atrito nesses patamares fica abaixo do coeficiente de atrito no ińıcio

da curva dos testes a 40 ◦C (posśıvel regime limı́trofe). Isso pode ser um indicativo da

ativação de algum aditivo modificador de atrito, como o bissulfeto de molibdênio (BART;
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GUCCIARDI; CAVALLARO, 2013). Outra possibilidade é que, mesmo exibindo um

patamar estável de atrito, o transporte de carga não esteja totalmente suportado pelos

sólidos, ou seja, o contato ainda esteja em um regime misto.

5.3.4 Cálculo do coeficiente de atrito para um regime misto de
lubrificação

Este caṕıtulo será focado no cálculo do coeficiente de atrito considerando também um

regime misto de lubrificação. A validação anteriormente apresentada considerava apenas

o coeficiente de atrito em duas superf́ıcies de contato na qual toda a pressão de contato se-

ria suportada pelo filme de lubrificante. No regime misto, porém, as asperezas dos sólidos

em contato compartilham também o carregamento, de forma que torna-se necessário es-

timar qual percentagem de carregamento está sendo suportada pelas asperezas e qual

percentagem do carregamento está sendo suportado pelo filme de lubrificante.

Uma comparação entre os cálculos de atrito utilizando os diferentes modelos de La

pode ser vista na Figura 56 para um teste utilizando lubrificante PAO6 em uma tem-

peratura de 40 ◦C. Percebe-se que o modelo M&K nas condições testadas não apresenta

uma boa correlação com as curvas de Stribeck, uma vez que não identifica precisamente

a fração de área de asperezas responsáveis pelo suporte do carregamento. No trabalho

de Masjedi e Khonsari (2015) o modelo anaĺıtico é validado em testes que consideram

superf́ıcies com rugosidade muito acima (Rq = 2E−5 m) da encontrada neste trabalho

(Rq = 5E−8 m), podendo ser uma limitação a aplicação em superf́ıcies com baixa rugo-

sidade. O modelo G&T por sua vez identificou a transição filme completo / misto sendo

portanto utilizado neste trabalho, juntamente com O&S.

As curvas de Stribeck e os cálculos de coeficiente de atrito para o lubrificante PAO6 são

mostrados na Figura 57. Os cálculos foram comparados com ensaios em 40 ◦C e SRR′s de

10, 60 e 100 %. Percebe-se uma boa correlação entre os resultados, em ambos os modelos

de contato. Em escorregamentos mais elevados, logo após a inflexão da curva, nota-se um

erro mais acentuado (de até 20 %) para o modelo de G&T. Dada a complexidade integrada

no regime misto de lubrificação, como por exemplo a deformação elástica e plástica das

asperezas, alteração na fração de área de asperezas em contato e temperatura “flash” de

contato (HABCHI, 2018), para um modelo simplificado de cálculo, pode-se considerar

uma boa aproximação.

Para o lubrificante TRA1 (ver Figura 58), novamente, os cálculos acompanharam bem

os resultados experimentais em ambos os modelos de contato, tendo o clássico O&S um
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menor erro associado.

Os resultados dos cálculos considerando o lubrificante TRA2 são mostrados na Figura

59. Neste caso, diferentemente dos testes com o TRA1, o modelo de G&T teve destaque

pelo baixo erro associado. O modelo de contato de O&S também apresentou boa cor-

relação com os resultados experimentais, porém alcançando erros de até 23% na carga de

10N, no ponto de inflexão entre os regimes filme completo / misto.

Por fim, os cálculos para o lubrificante EN1 foram os que pior desempenharam na

comparação com os dados experimentais (ver Figura 60). Analisando o perfil da curva

de Stribeck, aparentemente as amostras, mesmo em velocidades baixas, não entraram em

regime misto de lubrificação. Neste caso, provavelmente as blendas poliméricas incorpo-

radas estão alterando a espessura de filme, consequentemente o regime de lubrificação no

contato, podendo-se destacar a forte ligação entre a estrutura qúımica e as caracteŕısticas

de conformação das soluções poliméricas e sua resposta tribológica em contatos EHL

(CUSSEAU et al., 2019).
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Figura 51 – Curvas de Stribeck para o lubrificante PAO6 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com SRR’s de

5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição. f é o coeficiente de atrito e Ue a
velocidade de rolamento

.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 52 – Curvas de Stribeck para o lubrificante TRA1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com SRR’s de

5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição. f é o coeficiente de atrito e Ue a
velocidade de rolamento.

.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 53 – Curvas de Stribeck para o lubrificante TRA2 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com SRR’s de

5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição

. f é o coeficiente de atrito e Ue a velocidade de rolamento.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 54 – Curvas de Stribeck para o lubrificante EN1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com SRR’s de

5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição. f é o coeficiente de atrito e Ue a
velocidade de rolamento.

.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 55 – Curvas de Stribeck para o lubrificante TRM1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 5, 10 e 28 N, temperaturas de 25 ◦C, 40 ◦C e 100 ◦C, com SRR’s de

5, 10, 40, 60, 80e100 %. Três repetições para cada condição. f é o coeficiente de atrito e Ue a
velocidade de rolamento.

.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 56 – Curvas de Stribeck para o lubrificante PAO6 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com 28 N, temperatura de 40 ◦C, com SRR’s de a) 10, b) 60 e c) 100 %. Validação

dos cálculos comparando os modelos de M&K e G&T (λ)

.
Fonte: Autor (2023).
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Figura 57 – Curvas de Stribeck para o lubrificante PAO6 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com a) 10 N e SRR 10 % , b) 10 N e SRR 60 %, c) 10 N e SRR 100 % 10 N, d) 28

N e SRR 10 %, e) 28 N e SRR 60 % e f) 28 N e SRR 100 %. Validação dos cálculos
comparando o modelo de contato de G&T e O&S com os dados experimentais

.
Fonte: Autor (2023).
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Figura 58 – Curvas de Stribeck para o lubrificante TRA1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com a) 10 N e SRR 10 % , b) 10 N e SRR 60 %, c) 10 N e SRR 100 % 10 N, d) 28

N e SRR 10 %, e) 28 N e SRR 60 % e f) 28 N e SRR 100 %. Validação dos cálculos
comparando o modelo de contato de G&T e O&S com os dados experimentais

.

Fonte: Autor (2023).



132

Figura 59 – Curvas de Stribeck para o lubrificante TRA2 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com a) 10 N e SRR 10 % , b) 10 N e SRR 60 %, c) 10 N e SRR 100 % 10 N, d) 28

N e SRR 10 %, e) 28 N e SRR 60 % e f) 28 N e SRR 100 %. Validação dos cálculos
comparando o modelo de contato de G&T e O&S com os dados experimentais

.

Fonte: Autor (2023).
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Figura 60 – Curvas de Stribeck para o lubrificante EN1 obtidas no equipamentp MTM.
Resultados com a) 10 N e SRR 10 % , b) 10 N e SRR 60 %, c) 10 N e SRR 100 % 10 N, d) 28

N e SRR 10 %, e) 28 N e SRR 60 % e f) 28 N e SRR 100 %. Validação dos cálculos
comparando o modelo de contato de G&T e O&S com os dados experimentais

.

Fonte: Autor (2023).
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6 CONCLUSÕES

Neste trabalho foi verificado um método de previsão simplificado para o atrito EHL

(Elasto-Hidrodinâmica) em contatos carregados considerando a reologia do lubrificante.

Diferentemente da lubrificação EHL clássica, foram considerados cálculos de viscosidade

baseados em equações de estado, levando em conta a compressibilidade do lubrificante. O

método simplificado de cálculo da tração utilizado neste trabalho faz o cálculo da tração

de uma forma simples, sem resolver os Reynolds e as equações de deformação sólida. Os

efeitos não-Newtonianos e os efeitos térmicos são considerados na simulação, além de um

regime misto de lubrificação.

Essa abordagem havia sido validada na literatura, somente considerando baixos va-

lores de SRR (máximo 10 %) e elevadas pressões de contato (acima de 1, 25 GPa) em

um equipamento Disco x Disco, considerando apenas lubrificante sem aditivos esquelano.

Neste trabalho o modelo foi verificado para SRR’s de até 90 % (acima do encontrado

em contatos de engrenagem), baixas pressões de contato (0, 5, 0, 6 e 0, 9 GPa) para óleos

totalmente formulados, com uma configuração de contato diferente, no tipo esfera-sobre-

disco, mostrando uma diferença também no fator de escala. Os resultados indicaram que

em baixos carregamentos ou pressões de contato, o erro pode aumentar, como no caso

do PAO6, possivelmente pelo desvio do perfil de pressão de Hertz ao perfil da pressão

hidrodinâmica, que são mais parecidos em pressões mais elevadas. Com exceção a essa

condição de menor pressão de contato, o modelo mostrou uma boa correlação com os da-

dos experimentais, encontrando erros máximos de 20 % no valor do coeficiente de atrito,

nas demais condições de carregamento.

Além disso, neste trabalho foi também proposto uma aproximação para cálculos de

atrito no regime misto de lubrificação, utilizando abordagens clássicas de contato de Gre-

enwood and Tripp (G&T) e Olver and Spikes (O&S), além do fator expressado por Mas-

jedi e Khonsari (M&K). Os resultados utilizando o fator de M&K não mostraram uma

boa relação com os valores de atrito experimentais, possivelmente por não ser senśıvel

a resultados com baixa rugosidade, que era o caso das amostras testadas, com Rq em
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torno de 3 nm. Os modelos clássicos de G&T e O&S entretanto, parecem representar

melhor a relação de área de contato de asperezas no contato EHL, uma vez que obtiveram

boa correspondência com os resultados experimentais das curvas de Stribeck, possuindo

erro máximo em torno de 20 %. Os resultados se mostraram coerentes para a maioria

dos lubrificantes, exceto pelo lubrificante de motor EN1, possivelmente mais aditivado por

modificadores de viscosidade e modificadores de atrito, não representando bem a transição

entre os regimes misto e de filme completo.

Foram obtidos os parâmetros de Carreau n e τc com medidas de viscosidade em

cisalhamento para alguns lubrificantes aplicados em caixas de transmissão de potência e

motores de combustão interna. Estes parâmetros são necessários para cálculo de espessura

de filme e coeficiente de atrito. Os lubrificantes mais viscosos entretanto, ultrapassaram

a máxima tensão cisalhante suportada pelo equipamento, não sendo assim posśıvel obter

os resultados.

Verificou-se experimentalmente também que, nas condições apresentadas, mesmo óleos

totalmente formulados aplicados em transmissões automáticas possuem espessura de filme

medidas semelhantes a um óleo base (no caso, polialfaolefina – PAO 6), como já esperado,

com pouco efeito do pacote de aditivos, confirmando maior dependência das propriedades

da zona de “inlet”, que foi uma das hipóteses consideradas para a abordagem anaĺıtica.

Alguns parâmetros reológicos para óleos bases (PAO6) e totalmente formulados (óleo

de câmbio manual, automático e óleo de motor) foram representados a partir de fluidos de

referências que na literatura foram amplamente mapeados em ensaios com efeitos f́ısicos

isolados (pressão, temperatura e cisalhamento). Para alguns lubrificantes, foi utilizado

o esquelano (“branched alkane, 2,6,10,15,19,23-hexamethyltetracosane”) como referência,

uma vez que os óleos totalmente formulados testados são majoritariamente de baixo peso

molecular. Em lubrificantes com posśıvel blenda polimérica incorporada (EN1 e TRA2),

foi utilizado o lubrificante PAO4+10%PAO100 como referência. Os resultados impli-

cam na hipótese deste trabalho de que os parâmetros necessários para representação da

viscosidade com pressão e temperatura, obtidos por equações de estato (EOS) através

da relação de Yasutomi, variam conforme o peso molecular do fluido em questão. Isso

foi demonstrado por exemplo, ao se utilizar os parâmetros do esqualano para o lubri-

ficante base PAO6, representando um fluido de baixo peso molecular, e o lubrificante

PAO4+10%PAO100 como referência para o lubrificante EN1, com alto peso molecular,

devido as blendas poliméricas modificadoras de viscosidade. Estas modificações refletiram

em boas relações com o cálculo final do coeficiente de atrito, pelo menos em temperaturas

de 25 ◦C e 40 ◦C.
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Para as temperaturas de 25 e 40 ◦C, os resultados dos cálculos do coeficiente de atrito

foram bem sucedidos dentro das simplificações e hipóteses apresentadas ao longo do tra-

balho, desenvolvendo um modelo anaĺıtico rápido e prático, podendo ser empregado em

etapas no desenvolvimento de produtos expostos a contatos EHL. Para os cálculos em 80

e 120 ◦C entretanto, não foi posśıvel encontrar um valor anaĺıtico condizente com os ex-

perimentos. Possivelmente, essa divergência se encontra no modelo térmico apresentado,

que despreza a parcela de convecção na dissipação de calor, possivelmente mantendo o

campo temperaturas calculadas acima de uma condição real.
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7 TRABALHOS FUTUROS

Neste caṕıtulo, são apresentados os trabalhos futuros sugeridos para aprofundar o

conhecimento sobre lubrificantes comerciais, blendas poliméricas de aditivos e a validação

dos cálculos de espessura de filme. Essas investigações propostas visam preencher la-

cunas na compreensão do comportamento e desempenho dos lubrificantes em diferentes

condições de operação.

Caracterização aprofundada de lubrificantes comerciais:

I - Realizar análises adicionais da composição qúımica de lubrificantes comerciais am-

plamente utilizados no mercado, utilizando técnicas como DSC e FTIR;

II - Investigar a influência de contaminantes e impurezas nos lubrificantes, avaliando seu

efeito nas propriedades tribológicas e de desempenho;

III - Estudar a relação entre as propriedades f́ısico-qúımicas dos lubrificantes totalmente

formulados e seu desempenho tribológico em diferentes condições operacionais para

compreensão da sua modelagem;

Estudo comparativo de lubrificantes com diferentes pesos moleculares:

I - Selecionar lubrificantes com uma ampla faixa de pesos moleculares para realizar

uma análise sistemática de seu desempenho tribológico;

II - Investigar a influência do peso molecular na formação de filmes lubrificantes;

III - Desenvolver uma solução anaĺıtica para as respostas encontradas;

Validação experimental dos cálculos de espessura de filme:

I - Desenvolver um conjunto de amostras rugosas com geometrias controladas para a

validação dos cálculos de espessura de filme em condições de escorregamento elevado;
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II - Comparar os resultados experimentais com os valores calculados para avaliar a pre-

cisão e a confiabilidade dos modelos teóricos existentes;

Ao conduzir esses trabalhos futuros, espera-se que seja posśıvel obter uma compre-

ensão mais abrangente do comportamento e desempenho dos lubrificantes comerciais,

bem como das blendas poliméricas de aditivos para uma solução anaĺıtica simplificada do

contato EHL. Além disso, a validação experimental dos cálculos de espessura de filme per-

mitirá um refinamento dos modelos teóricos existentes, proporcionando uma base sólida

para o desenvolvimento de estratégias de lubrificação mais eficientes e confiáveis em di-

versas aplicações industriais.
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2015. ISSN 0301-679X. Dispońıvel em: ⟨https://www.sciencedirect.com/science/article/
pii/S0301679X14004320⟩.

FERNANDES, C. M.; MARQUES, P. M.; MARTINS, R. C.; SEABRA, J. H. Gearbox
power loss. part iii: Application to a parallel axis and a planetary gearbox. Tribology
International, v. 88, p. 317–326, 2015. ISSN 0301-679X.



144

FERNANDESS, C. M. da C. Power loss in rolling bearings and gears lubricated
with wind turbine gear oil. Tese (Doutorado) — Faculdade de Engenharia da
universidade do Porto, 2015.

GOHAR, R. Elastohydrodynamics. Imperial College Press, 2001. (Computing in
Engineering). ISBN 9781860941702. Dispońıvel em: ⟨https://books.google.com.br/
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0301-679X. Dispońıvel em: ⟨https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/
S0301679X12003258⟩.

HABCHI, W.; VERGNE, P. On the compressive heating/cooling mechanism in thermal
elastohydrodynamic lubricated contacts. Tribology International, v. 88, 08 2015.

HABCHI, W.; VERGNE, P.; BAIR, S.; ANDERSSON, O.; EYHERAMENDY, D.;
MORALES-ESPEJEL, G. E. Influence of pressure and temperature dependence of
thermal properties of a lubricant on the behavior of circular tehd contacts. Tribology
International, v. 43, p. 1842–1850, 10 2010.

HABCHI, W.; VERGNE, P.; BAIR, S.; ANDERSSON, O.; EYHERAMENDY,
D.; MORALES-ESPEJEL, G. Influence of pressure and temperature dependence
of thermal properties of a lubricant on the behaviour of circular tehd contacts.
Tribology International, v. 43, n. 10, p. 1842–1850, 2010. ISSN 0301-679X. 36th
Leeds–Lyon Symposium Special Issue: Multi-facets of Tribology. Dispońıvel em:
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