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RESUMO

O presente trabalho trata do projeto de uma pinc¢a de freio para um veiculo de alto
desempenho do tipo Formula, utilizando dados fornecidos pela Equipe Poli Racing
de Formula SAE referentes ao protdtipo FP-05 de 2013. S&o introduzidos os
componentes do sistema de freio de veiculos convencionais e de competicdo, através
de uma visdo geral do sistema de freios e da apresentacdo dos tipos mais comuns,
sendo estes comparados entre si. E realizada a modelagem matematica do regime
permanente durante a frenagem, obtendo-se, assim, os esforcos atuantes sobre a
pinca de freio, além da quantidade de energia dissipada e fluxo de calor sobre os
componentes. Sdo discutidas diferentes solugdes técnicas para a pinga proposta, e sao
apresentadas as solucGes adotadas. As partes criticas da pinca proposta sdo
dimensionadas analiticamente, e sdo realizadas simulagfes numéricas a fim de
validar os dimensionamentos analiticos realizados e verificar a existéncia de
fendmenos ndo previstos, como concentragdes de tensdo. Por fim, séo analisados os
resultados obtidos, comparando-se a pinca desenvolvida com aquela utilizada
atualmente pela Equipe Poli Racing. A pinca aqui desenvolvida apresenta melhores
condi¢Ges de operacdo, incluindo reducdo de 20% na pressdo requerida para o
travamento das rodas e aumento de 20% na pressdo maxima suportada (significando
maior robustez de operacdo), maior centralizacdo do balance-bar e reducdo de 9%

na massa da pinca.

Palavras-chave: Projeto, Freios, Pinca de Freio, Engenharia Automotiva.



ABSTRACT

This paper addresses the design of a brake caliper for a high performance, formula-
type vehicle, using data provided by Equipe Poli Racing de Formula SAE regarding
the 2013 prototype FP-05. The components of the brake system of conventional and
competition cars are introduced, with an overview of a brake system and the most
commonly used variations, which are compared with each other. A mathematical
model of the steady state of the braking process is derived, thus obtaining the loads
on the brake caliper, as well as the energy dissipated and heat flux through the
components. Different technical solutions are introduced and discussed. The critical
parts of the proposed brake caliper are sized using analytical methods, and numerical
simulations are used to verify these results and to identify unforeseen phenomena
such as stress concentrations. Finally, the results are analyzed and the proposed
caliper is compared to the one currently used by Equipe Poli Racing. The caliper that
is developed in this paper results in better operating conditions, such as a 20%
reduction in the wheel lockup pressure and a 20% increase in the maximum
permissible pressure (resulting in a more robust system), a more centralized balance-

bar and 9% reduction in component mass.

Key words: Design, Brakes, Brake Caliper, Automotive Engineering.
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1 INTRODUCAO

Veiculos de alto desempenho sdo veiculos que se diferenciam dos veiculos
comerciais e de passeio por atingirem limites cada vez mais altos e desafiadores. Em
veiculos de alto desempenho, onde todos os sistemas e componentes do veiculo sdo
extremamente solicitados, o sistema de freios torna-se essencial para o bom
funcionamento do veiculo e para a seguranca do piloto. Entre as pecas que compdem
o0 sistema de freios, a pinga de freio (também conhecida por caliper, termo originado
do inglés), ou apenas pin¢a, € um componente de alta responsabilidade, cuja fungédo
principal é exercer na pastilha de freio a forca necessaria para que o atrito entre ela e
o disco gere um torque na roda que, em contato com o piso, ir& frear o veiculo. Ao
realizar isto, os esforgos provenientes da frenagem sao transferidos pela pinca de
freio e através das demais estruturas do veiculo, portanto a pin¢a de freio deve ter
resisténcia e rigidez mecanica para suportar ditos esforgos sem falhar ou deformar
excessivamente. Além disso, o atrito gerado causa um aumento de temperatura na
superficie do disco e da pastilha, e essa energia deve ser dissipada. Se uma parte
muito grande dessa energia térmica for transferida para o fluido de freio que se
encontra dentro da pinca, podera ocorrer formacdo de bolhas de vapor no fluido, o
que acarretara na perda do poder de frenagem. Portanto, o conjunto pinca de
freio/pastilha também deve impedir a transferéncia excessiva de calor para o fluido.
Com isso, a andlise da pinca de freio do ponto de vista térmico também se torna
relevante.

Devido a esses motivos, 0 projeto adequado de uma pinca de freio ndo é trivial e
deve considerar estes e outros fatores, para que se possa extrair do conjunto de freios
do veiculo o méximo de desempenho com a minima chance de falha. E como se trata
de um veiculo de alto desempenho, deve-se, também, buscar a minimizacdo da massa
do conjunto.

Este trabalho visa a dois objetivos. O primeiro € o projeto de uma pinga de freio para
um prototipo de veiculo de alto desempenho do tipo formula, e sera feito em
conjunto com a Equipe Poli Racing de Formula SAE, que fornecerd os dados do
sistema de freios e os pardmetros iniciais da pinca. Tais dados sdo referentes ao

prototipo FP-05, quinto prototipo produzido pela equipe e 0 mais recente na época da
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elaboracdo deste trabalho, utilizado na Competicdo Nacional de Formula SAE de
2013. Estes dados estdo disponiveis no APENDICE A deste trabalho. O segundo,
como consequéncia do primeiro, é a criagdo de um guia, ou “manual”, de como
projetar uma pinca de freio, de modo que as Equipes dos proximos anos possam
alterar e/ou projetar pincas adequadas aos proximos protétipos, que irdo evoluir com
0 passar do tempo.

Neste trabalho, sdo feitas analises estruturais e térmicas relacionadas a uma pinca de
freio de um veiculo do tipo férmula e, ao final, objetiva-se obter o projeto de um
protdtipo que poderd, posteriormente, ser fabricado e validado em bancada de testes
e utilizado nos préximos carros da Equipe. A fabricacdo e validagdo em bancada, no

entanto, ndo fazem parte do escopo deste trabalho.
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2 REVISAO DE LITERATURA

2.1 Sistemas de freio

Um sistema de freios de um veiculo pode ser definido como um dispositivo que
transforma a energia cinética rotacional e/ou translacional desse veiculo em calor.
Trata-se, portanto de um dissipador de energia, cuja funcéo é reduzir a velocidade do
veiculo (parcialmente ou até a parada total do veiculo), segundo Infantini (2008).

Um veiculo com massa de 1000 kg que freia de 100 km/h até a parada total dissipa

uma poténcia média de 111 kW durante a frenagem, o equivalente a 1110 ldmpadas

de 100 W, segundo Infantini (2008), porém a poténcia instantanea de frenagem
atinge o valor méaximo de 222 kW. Um veiculo com caracteristicas proximas das
utilizadas por Infantini (2008), como por exemplo o Fiat Punto, possui 120 kW

(88 cv) de poténcia méxima fornecida pelo motor, segundo FIAT (2014). Ou seja, a

poténcia média de frenagem é equiparavel a poténcia maxima do motor, enquanto

que a poténcia maxima de frenagem chega a valores significativamente mais altos.

Segundo Eriksson apud Infantini (2008), os principais componentes de um sistema

de freio automotivo s&o:

. Rotor — é 0o componente girante do sistema de freios, solidario & roda do
veiculo e parte do par de atrito. E o que recebe a maior parte da energia
térmica do processo de frenagem.

o Material de atrito — um dos componentes estacionarios do sistema de freios e
0 componente estaciondario do par de atrito. As forcas de atrito geradas entre o
material de atrito e o rotor sdo as responsaveis pela transformacédo da energia
cinética em calor.

o Sistema hidraulico ou pneumatico — € o responsavel por transmitir e,
eventualmente, amplificar a forca aplicada no pedal do freio para o sistema de
atuacdo que comprime o par de atrito.

Segundo Infantini (2008), os freios automotivos podem ser classificados quanto a

geometria do rotor em freios a tambor e freios a disco.
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2.1.1 Freio a disco
Freios a disco sdo freios cujas forcas de atuacdo sdo axiais a um rotor e a superficie
de contato do par de atrito é plana (INFANTINI, 2008). A Figura 1 apresenta uma

secdo em corte de uma montagem de freio a disco, indicando seus principais

Componentes.
. By
Dleo
— [Z] i s R O e
5 o :Ifl
; e -+
| L
4 -

Figura 1 - Vista em corte de freio a disco (INFANTINI, 2008)

1) Pinca de freio — estrutura mecanica que contém o(s) pistao(Ges) e o fluido de
freio. Precisa ser capaz de resistir as elevadas pressfes nos sistemas hidraulicos e
as forcas axiais e tangenciais que sdo geradas durante a frenagem (Infantini,
2008), e é 0 objeto de estudo deste trabalho. Atualmente, a Equipe Poli Racing de
Férmula SAE conta com pincas de freio em aluminio fundido de fornecimento da
Wilwood Engineering, Inc.

2) Pistdo — € o componente em que atua a pressdo do fluido de freio e, portanto, o
que transmite a forca para a pastilha, onde ha o material de atrito, segundo
Infantini (2008). Os pistbes das pingas utilizadas atualmente pela Equipe Poli

Racing de Formula SAE séo de ago inoxidavel.
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3) Pastilha — consiste em uma base, onde apoia o pistdo, e do material de atrito.
Possui ainda uma plaqueta metalica cuja finalidade € transmitir de maneira
uniforme as forcas de atuacao do pistdo, segundo Infantini (2008).

4) Disco — é o rotor explicado anteriormente. No caso da Equipe Poli Racing de

Formula SAE o disco é do tipo ventilado, fabricado em ago carbono.

Segundo Wagh (2005), a pinca de freio € ainda subdividida em pinga flutuante e
pinca fixa. Um exemplo de pinca flutuante € mostrado na Figura 2, enquanto que a

Figura 3 exibe um modelo de pinga fixa.

4 1 2 5

1 Pastilhas de freio
2 Pistdo

3 Disco de freio

4 Pinca flutuante

5 Supotte

Figura 2 - Exemplo de pinca flutuante (WAGH, 2005, traduzido pelo autor)
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1 Pastilhas de freio
2 Pistdes

3 Disco de freio
3—F 4 Pinca fixa

Figura 3 - Exemplo de pinca fixa (WAGH, 2005, traduzido pelo autor)

Na pinca flutuante, o pistdo encontra-se na parte interna da pin¢a (no lado do disco
mais proximo do veiculo) e pressiona a pastilha contra o rotor. A forca reativa
movimenta a ping¢a, fazendo pressionar também a pastilha localizada do outro lado
do disco contra o rotor (Wagh, 2005). Nesta configuracao, o disco é dito fixo.

Em uma configuracdo de pinca fixa, a pinga ndo se movimenta, podendo haver
movimento axial do disco (no caso de o disco ser flutuante) ou ndo (ambos, pinca e
disco, fixos). De acordo com Wagh (2005), os pistdes estdo localizados em cada
meia secdo da pinca. Pressdo é aplicada durante a frenagem a cada um dos pistdes,
que pressionam as pastilhas contra o disco.

O acionamento do freio a disco pode ser do tipo hidraulico ou pneumatico, segundo
Infantini (2008), sendo o primeiro normalmente utilizado em veiculos de passeio e 0
segundo, em veiculos pesados. Wagh (2005) e Infantini (2008) destacam que a
configuracdo de pinca fixa com disco flutuante normalmente é utilizada em veiculos
de corrida devido a maior resisténcia mecanica.

No prototipo FP-05 da Equipe Poli Racing de Formula SAE as quatro rodas séo
equipadas com freios a disco flutuante com pinga fixa, e 0 acionamento € do tipo

hidraulico.
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2.1.2 Freio a tambor

O outro tipo de freio amplamente utilizado é o freio a tambor, nos quais a forca é
aplicada de forma radial, forcando sapatas contra um tambor cilindrico (Wagh,
2005). A Figura 4 apresenta uma vista frontal de um freio a tambor tipico, com seus

principais componentes.

1
¥)

Figura 4 - Freio a tambor tipico (INFANTINI, 2008)

1) Sapata — componente no qual é fixada a lona, que é o material de atrito (andloga a
pastilha do freio a disco). E geralmente fabricada em aco (HALDERMAN, 1996
apud INFANTINI, 2008).

2) Lona— material de atrito, componente estacionario do par de atrito. Geralmente é
fabricada em material composito.

3) Piv0 — € o ponto de ancoragem da sapata.

4) Tambor — é o componente girante do par de atrito, andlogo ao disco de freio.
Pode possuir aletas, com o intuito de intensificar as trocas térmicas, e é
normalmente fabricado em ferro fundido, de acordo com Haynes Publishing apud
Infantini (2008).

Vale ressaltar que, segundo Infantini (2008), assim como os freios a disco, os freios a

tambor possuem acionamento tanto hidraulico quanto pneumatico, sendo mais
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utilizada a opcéo hidraulica para veiculos de passeio e a op¢do pneumaética para

veiculos pesados.

2.1.3 Comparacao entre freio a disco e a tambor
Como em quaisquer duas solugdes para um mesmo problema, cada op¢do apresenta
vantagens e desvantagens e &, portanto, mais adequada para certa situacdo. Sendo

assim, a Tabela 1 apresenta uma comparacdo entre freios a disco e a tambor no

tocante a diversos critérios relevantes para sistemas de freio.

Tabela 1 - Comparacao entre freio a disco e a tambor (INFANTINI, 2008)

Caracteristicas

A disco

A tambor

Capacidade de
resfriamento

E uma estrutura aberta e, portanto, o
fluxo de ar facilita o seu resfriamento

E uma estrutura fechada, o calor precisa
atravessar o tambor para ser dissipado para
o ambiente

Capacidade de operar
em temperaturas
elevadas

Ao esquentar, o disco dilata axialmente
na direcfio das pastilhas, aumentando a
pressio de contato

Ao esquentar o tambor dilata radialmente,
afastando-se das lonas e reduzindo a
pressdo de contato

Raio efetivo de um
sistema a disco e outro a
tambor equivalente

Menor e, portanto, menor torque frenante
para uma mesma forga de atrito aplicada

Maior e, portanto, maior torque frenante
para uma mesma forga de atrito aplicada

Auto-energizacio Nio Sim
Estabilidade do veiculo Maior, devido & auséncia do efeito auto- | Menor, devido & presenca do efeito auto-
em frenagem energizante energizante

Sensibilidade do pedal
de freio

Maior, pois as forcas de atrito nfio afetam
as forcas normais nas pastilhas

Menor, pois as forcas de atrito afetam as
forcas normais nas pastilhas (efeito auto-
energizante)

Ruido

Mais problemas de ruido

Menos problemas de ruido

Desempenho em chuva

Melhor desempenho em chuva, pois a
dgua escoa facilmente pelo disco vertical
e a pastilha “raspa” o disco evitando o
acumulo de dgua

Caso ndo sejam devidamente tampados os
orificios de inspec¢iio e manutencio pode
ocorrer a entrada e o actimulo de dgua,
prejudicando o desempenho do sistema

Manutencio

Manutencdo mais simples devido a
menor quantidade de componentes

Manutencio mais complexa

Peso

Menor

Maior

Freio de estacionamento

Ruim freio de estacionamento devido a
auséncia do efeito auto-energizante.
Além disso, quando os freios estio a uma
temperatura elevada e o veiculo é parado,
sendo em seguida acionado o freio de
estacionamento, o disco resfria
afastando-se das pastilhas e, portanto,
reduzindo a pressio de contato entre o
par de friccdo. Esse efeito pode liberar o
freio de estacionamento podendo causar
acidentes

Bom freio de estacionamento devido a
presenca do efeito auto-energizante e
maior raio médio em relagiio a um freio a
disco equivalente

Custo

Maior

Menor
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Para um veiculo de competicdo, como é o caso do veiculo projetado e construido

pela Equipe Poli Racing de Férmula SAE, alguns critérios sdo mais importantes que

outros na decisdo do tipo de freio. Dos principais critérios de selecdo, apresentados
na Tabela 1, os mais importantes séo listados a seguir, juntamente com a respectiva
justificativa:

o Capacidade de resfriamento — quanto maior a capacidade de resfriamento,
maior sera a habilidade do sistema de dissipar o calor gerado para 0 ambiente
e, logo, resistir a frenagens mais longas e mais frequentes, resultando assim
em um sistema mais robusto e com menor chance de fading™.

o Capacidade de operar em temperaturas elevadas — um veiculo de alto
desempenho ¢é utilizado frequentemente em seu limite e, no caso dos freios,
isto significa operar frequentemente com temperaturas elevadas em seus
componentes. Portanto é importante que o0 sistema possa operar
adequadamente com elevacao de temperatura.

o Desempenho em chuva — é fundamental que o sistema de frenagem opere
eficientemente em qualquer condicdo climatica, em particular na chuva ou,
por extensao, sob outras condi¢des que resultem em formacao de agua.

o Peso — busca-se a reducdo de peso em todo veiculo de alto desempenho,
portanto o peso do conjunto de freios € um fator importante a ser
considerado.

Percebe-se, ao analisar novamente a Tabela 1, que para os critérios importantes
listados acima, o freio a disco € mais vantajoso. Sendo assim, com base nesta selecao
e nos comentarios feitos por Wagh (2005) e Infaniti (2008), o tipo de freio adotado
neste trabalho é o freio a disco.

2.2 Demais componentes do sistema de freio

Embora os componentes que efetivamente dissipem a energia cinética do veiculo

sejam 0s conjuntos pinca/pastilha/disco de freio ou sapata/lona de freio, existe um

! Perda de frenagem como consequéncia da diminuicdo do atrito entre disco e pastilha, provocada pelo
excesso de calor gerado e/ou insuficiente retirada de calor (POLITO, 2005).
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conjunto de acionamento responsavel por transmitir o esfor¢co exercido pelo

motorista. Tal conjunto esta exemplificado na Figura 5.

ASSISTENCIA A
VACUO

CILINDRO-MESTRE \ PEDAL DE FREIO
A

FREIO DE
ESTACIONAMENTO

VALVULA DE
DISTRIBUICAO

ESTACIONAMENTO FREIO A T OR

FREIO A DISCO (TRASEIRO)
(DIANTEIRO)

Figura 5 - Componentes de acionamento de um sistema de freios (LIMPERT,

1999, traduzido pelo autor)

Neste esquema, o piloto ou motorista do veiculo aplica uma forca no pedal de freio,
que funciona como uma alavanca e amplifica a forca exercida, segundo Limpert
(1999), ao custo de uma reducdo no curso. A forca amplificada é transmitida pela
haste do cilindro mestre até o pistdo, onde aplica pressdo no fluido de freio. A
pressdo é transmitida através das linhas de freio até os pistdes dos freios das rodas
(cilindro de roda), que tém area da secdo transversal maior que a area da secdo
transversal do cilindro mestre, resultando em uma nova amplificacdo da forga,
novamente ao custo de uma reducdo no curso. A forca resultante da pressdo no pistdo
do freio da roda atua pressionando as pastilhas contra o disco ou as sapatas contra 0
tambor.

Na Figura 5 ha dois componentes que estdo presentes em veiculos de passeio, porém
ndo em veiculos de Formula SAE: a assisténcia a vacuo e o freio de estacionamento.
O primeiro é dispensavel pois o peso de veiculos de Formula SAE é bastante inferior

ao de veiculos de passeio, e 0 segundo néo e necessario. Sendo assim, com o intuito



24

de reduzir a massa total do veiculo, estes itens sdo dispensados. Para veiculos de
Férmula SAE, um sistema de acionamento simplificado é utilizado, ilustrado na

Figura 6.

PEDAL DE FREIO

MANGUEIRA DE 543

FREIO A DISCO FREIO A DISCO
(DIANTEIRO) (TRASEIRO)

Figura 6 - Componentes de acionamento do sistema de freios semelhante ao de
um veiculo de Férmula SAE (LIMPERT, 1999, adaptado pelo autor)

Embora todos os componentes sejam importantes para 0 bom funcionamento do
sistema de freios, o foco deste trabalho sera nos componentes na roda, isto é, no

conjunto pinga/pastilha/disco, mais especificamente na pinga.
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3 DINAMICA DE FRENAGEM E ESFORCOS ATUANTES

Durante a frenagem do veiculo, o conjunto pinga/pastilha/disco ou sapata/lona é
bastante solicitado, tanto por causa dos esforgos envolvidos para gerar o torque na
roda (0 que, consequentemente, gera a forca de frenagem) quanto por causa da
geracdo e transmissdo da enorme quantidade de energia térmica envolvida no
processo. Estes esforcos mecénicos e térmicos serdo analisados a seguir. Efeitos

aerodinamicos (down-force) serdo desprezados.

3.1 Consideracdes iniciais

O processo de frenagem de um veiculo envolve mudancas bruscas do estado das
variaveis envolvidas, como, por exemplo, um acionamento rapido do pedal de freio,

resultando em estados transientes, como ¢ exibido na Figura 7.

3000
150
Forca no pedal de
= freio
= ~
2 2
g 2000 77 oo ©
@» ; ’/ 8-.
%] i ¥ A Bt
fast { gy 7 [}
Ay 3 / =
! Z—" Pressao no cilindro mestre
. 4
1000 . - 50
Pressao na pinca
| 4| [ | [ [ |
g 004 0.08 Q.12 .16 0.20 024 0.28
Tempo (s)

Figura 7 — Transientes de um sistema hidraulico de freio (LIMPERT, 1999,

traduzido pelo autor)
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Embora resultem de grandes variacGes, estes transientes geralmente duram até 0,2
segundo aproximadamente, de acordo com Limpert (1999), ou seja, séo muito curtos,
e apos este periodo, é atingido um regime permanente. A metodologia de anélise e
projeto da pinga de freio adotada neste trabalho considera o regime permanente
atingido, que é aquele em que as rodas do veiculo estdo na iminéncia do travamento,
como sera explicado ao longo deste relatério. Sendo assim, embora se reconheca que
existe um regime transiente quando da atuacdo do sistema de freios, este sera
desconsiderado neste trabalho por ndo ser o caso critico e por ndo afetar de forma
significativa o dimensionamento do sistema de freios, em particular da pinga de

freio.

3.2 Forgas durante a frenagem

3.2.1 Cargas estaticas

Quando um veiculo est4 andando em linha reta em movimento uniforme, o seu peso
é distribuido entre seus eixos de modo que a soma das reacdes de cada eixo seja igual
ao peso total do veiculo. De acordo com Limpert (1999), para veiculos de dois eixos
(como € o caso de veiculos de passeio ou veiculos de Formula SAE), 0s eixos
dianteiro e traseiro podem ter cargas significativamente diferentes, dependendo do
carregamento do veiculo. A Figura 8 ilustra um veiculo de dois eixos e 0s parametros

relevantes para a determinacdo da distribuicdo de carga estatica entre 0s eixos.

Bitola dianteira

velocidade
—

[ h = altura do CG

E,,= entre-eixos

Bitola traseira

Figura 8 - Dados relevantes para analise dindmica da frenagem
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Para o veiculo mostrado, pode-se definir um adimensional ¥ que é a distribuicéo
estatica de carga, dada pela razdo entre a carga estatica do eixo traseiro e o peso do

veiculo,

=N
= 1)
onde N, é a reacdo ou carga estatica do eixo traseiro e P € o peso do veiculo. A carga

estatica relativa do eixo dianteiro pode ser definida por

1_lp=¥ )

onde Ny € a reacdo ou carga estatica do eixo dianteiro.
Segundo Limpert (1999), veiculos modernos tém valores de distribuicdo estatica de
carga da ordem de 0,35 quando vazios, isto é, apenas 35% do peso é suportado pelo
eixo traseiro, de modo que 65% do peso é suportado pelo eixo dianteiro. Para
veiculos como pick-ups, em que a adicdo de carga altera significativamente a
distribuicdo do peso entre os eixos, uma andlise cuidadosa da distribuicdo de
frenagem € necessaria quando do projeto do sistema de freios para se evitar o
travamento prematuro dos eixos.
Para efeito de comparacdo, o prototipo FP-05 da Equipe Poli Racing do ano de 2012
tem distribuicdo estatica de carga de 0,49, ou 49%.
Pode-se determinar as grandezas N, e Ny a partir dos parametros mostrados na
Figura 8. A aplicacdo do balanceamento dos momentos em torno do eixo dianteiro
fornece (LIMPERT, 1999):

Pl =N, Eyp (3)

—w.p—_p. Y _p. Y
N,=¢-p=pP EWb—P s (4)

onde E\,;, € 0 entre-gixos do veiculo, I; é a distancia horizontal entre o0 eixo dianteiro
e 0 CG (centro de gravidade) e [,., a distancia horizontal entre o eixo traseiro e o CG.

Similarmente, aplicando o mesmo procedimento em torno do eixo traseiro, obtém-se:

Ne=(1-%¥)-P=pP-2L =p.T_ (5)

Ewp letly
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3.2.2 Cargas dinamicas

O equacionamento apresentado na se¢do anterior era adequado para um veiculo em
movimento uniforme, isto é, em repouso ou em movimento retilineo com velocidade
constante. Durante uma frenagem, segundo Limpert (1999), o torque aplicado aos
freios € resistido pela circunferéncia externa do pneu (em contato com o piso). Além
disso, assumindo que as rodas ndo estdo travadas (isto €, possuem rotacdo ndo nula),
a magnitude da forca de frenagem é diretamente proporcional ao torque produzido
pelo sistema de freios.

A Figura 9 ilustra as forcas agindo sobre um veiculo durante uma frenagem.

aceleracio  velocidade Bitola dianteira
== .

[ h = altura do CG

Ewh= entre-e1xos

Bitola traseira

Figura 9 - Forcas agindo sobre veiculo durante frenagem

Adotando-se 0 mesmo procedimento da secdo anterior, obtém-se expressoes para as
reacGes ou cargas dinamicas dos eixos dianteiro e traseiro a partir da aplicacdo do
balanceamento dos momentos em torno dos eixos traseiro e dianteiro,
respectivamente. Esse procedimento foi realizado por Limpert (1999) e as expressoes

obtidas estéo reproduzidas a seguir:
h

Nig=(1- So=Np+Pod 2= (6)
Npg=—x-a)-P=P--L—p.a- =N, —P-a-— @
Ewp Ewp Ewp
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onde N¢, € a carga dinamica do eixo dianteiro, N, , € a carga dindmica do eixo
traseiro, a’ é a aceleracdo longitudinal em unidades g (a’' =a/g, onde a é a
desaceleracdo em unidades do sistema internacional de unidades, SI) e y é um

adimensional dado por
h

xX=— (8)

Ewb
onde h é a altura do CG em relacdo ao solo e E,,;,, 0 entre-eixos do veiculo.
Uma analise das expressdes obtidas revela que o termo de transferéncia de carga,
encontrado nas expressdes (6) e (7) e dado por y-a'-P, corresponde a um
carregamento do eixo dianteiro e um descarregamento do eixo traseiro, e €
proporcional a desaceleracdo e ao adimensional x. Para os valores e pardmetros
referentes ao protétipo FP-05, disponiveis no APENDICE A, a Figura 10 ilustra a

transferéncia de carga em funcédo da desaceleracéo.

3000,0

N
wn
o
o
o

’

2000,0

1500,0 —6— Nf,d

1000,0 ——Nr,d

500,0

Carregamento Dinamico (N)

o
=)

0 0,5 1 1,5 2 2,5
Desaceleracao (gs)

Figura 10 - Transferéncia de carga para protétipo FP-05

3.2.3 Forca 6tima de frenagem
Limpert (1999) define o coeficiente de tracdo de frenagem, p, como sendo a razao

entre a forca de frenagem e a carga dindmica no eixo, isto &,
F

—_f
Urr = Nra %)
oy = (10)

Nr,d
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onde ury € o coeficiente de tracdo de frenagem dianteiro, ur, € o coeficiente de
tragdo de frenagem traseiro, Fy € a forca de frenagem do eixo dianteiro e F, € a forca
de frenagem do eixo traseiro. Vale ressaltar que o coeficiente de tracdo de frenagem
ndo € necessariamente igual ao coeficiente de atrito entre o pneu e o piso. Segundo
Limpert (1999), o coeficiente de tracdo de frenagem varia de zero (para movimento
uniforme) até o valor do coeficiente de atrito; quando os coeficientes de atrito e de
tracdo ttm o mesmo valor, as rodas do eixo em questdo estdo na iminéncia do
travamento e, nesta condicdo, estdo fornecendo a maxima forca de frenagem
possivel. Quando ambos o0s eixos estdo na condi¢do de maxima forca de frenagem, a
desaceleracdo do veiculo serd maxima. Ou seja, para maximizar a desaceleracdo, a
frenagem 6tima é definida por

Ky = Ur =a (11)

rre = piy = a’ (12)
onde u € o coeficiente de atrito do eixo dianteiro e u, € o coeficiente de atrito do
eixo traseiro. Das equagdes (6), (9) e (11), a forca 6tima de frenagem para o eixo
dianteiro é dada por

Frotima=A—-¥ +x-a) P-a (13)
e das equacoes (7), (10) e (12), a forga 6tima de frenagem no eixo traseiro é

Frotima= W —x-a)-P-a (14)
Observa-se que a relacdo entre as forcas 6timas de frenagem e a desaceleracdo é
quadratica e é facilmente visualizada em um grafico. Esta relacdo estd mostrada na

Figura 11, novamente para os valores do FP-05.
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6000,0

5000,0

4000,0

3000,0
== Ff,0tima

2000'0 +Fr,étima

1000,0

Forca 6tima de frenagem (N)

0,0

0,0 0,5 1,0 1,5 2,0 2,5
Desaceleracéo (g)

Figura 11 - Forcas 6timas de frenagem para FP-05

Alternativamente, pode-se plotar a Figura 11 utilizando em cada eixo do grafico uma
das forcas 6timas de frenagem (por exemplo, a forca 6tima no eixo dianteiro no eixo
horizontal do grafico e a forgca étima no eixo traseiro no eixo vertical). A vantagem
desta representacdo, segundo Limpert (1999), é a de se eliminar a varidvel da
aceleracdo, obtendo-se assim diretamente a forga 6tima de frenagem para o eixo
traseiro a partir da forca 6tima de frenagem para o eixo dianteiro. Outra variavel que
pode ter uma influéncia ndo desejada no grafico é o peso do veiculo, visto que
veiculos mais pesados necessitardo de maiores forcas de frenagem para terem a
mesma desaceleracdo, alterando-se assim a escala do grafico. Limpert (1999)
expressa uma expressdo simplificada das forcas 6timas de frenagem, normalizando

estas forcas pelo peso do veiculo. Desta forma, obtém-se:

Ff,é;ima — (1 -y +x- a/) -a (15)
Fr,();ima — ('P —x- a/) -a (16)

A Figura 12 apresenta os mesmos dados da Figura 11, porém com as forgas 6timas
normalizadas e com a representacdo onde a aceleracdo ndo € (explicitamente)

mostrada.
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0,40
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0,00
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Forga no eixo dianteiro normalizada

Figura 12 - Forcas 6timas de frenagem com representacdo mais vantajosa

A Figura 12 apresenta a mesma escala nos eixos vertical e horizontal. Desta forma,
afirma Limpert (1999), as linhas de desaceleracdo constante (linhas que ligam
valores iguais nos eixos vertical e horizontal) estdo a 45 graus com a horizontal.
Nesta figura, verifica-se prontamente a parcela de desaceleracdo de cada eixo durante
a frenagem: por exemplo, para uma desaceleracdo de 0,8 g, a forgca normalizada no
eixo dianteiro (numericamente igual a desaceleracdo provocada pela frenagem do
eixo dianteiro) é de 0,568 g enquanto que a forga normalizada no eixo traseiro € de
0,232. Como esperado, a soma dessas duas forgas € 0,8 g.

Vale notar que, embora, na teoria, seja possivel obter valores negativos para as forcas

de frenagem (ou mesmo para as rea¢fes dinamicas nos eixos), na pratica isto ndo faz
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sentido. Quando, na Figura 10, a curva correspondente ao eixo traseiro cruza o eixo
das abscissas (ndo exibido na figura, mas bastaria extrapolar), em teoria, 0
carregamento no eixo traseiro € negativo. Na pratica, isto significa que o0 eixo
descolou do piso (o veiculo estid apoiado apenas sobre um dos eixos, no caso o
dianteiro), e todo o peso do veiculo estd apoiado em um eixo. O momento em que
isto ocorre impde um limite sobre 0 modelo adotado, que pressupde os dois eixos do
veiculo em contato com o solo. Sendo assim, para a Figura 11, se as curvas forem
extrapoladas, 0 modelo somente seria valido (e a figura somente faria sentido) até o
momento em que a curva correspondente & forga no eixo traseiro atingisse o valor

zero. O mesmo € valido para a Figura 12.

3.2.4 Forcas nos componentes do freio

Na secdo anterior foi determinada a forca de frenagem em cada eixo para se obter
uma desejada desaceleracdo do veiculo. A forca que efetivamente desacelera o
veiculo provém do atrito entre o pneu do veiculo e o piso, segundo Limpert (1999),
como reacdo ao torque contrario a rotacdo produzido pelo sistema de freios nas
rodas. Como explicado e exemplificado nas Secdes 2.1 e 2.2, tal torque é gerado pelo
atrito entre a pastilha/disco de freio ou sapata/lona de freio, a partir de uma acgéo do
motorista no pedal de freio.

De acordo com Limpert (1999), a pressdo gerada na linha de freio, a partir de um
acionamento do pedal do freio, é dada por:

_ Fp'lpedal'np

1) (7

Amc

onde p, € a pressdo na linha, F, é a forca aplicada no pedal, [,.4, € a razdo de
alavanca no pedal, n,, é a eficiéncia do conjunto pedal e cilindro mestre e A, € a
area da secdo transversal do cilindro mestre. A forca cisalhante em cada uma das
duas pastilhas de freio é dada por:

Fo=Ayc Dy (18)
onde F, € a forca cisalhante, A,,. € a area do pistdo do cilindro de roda e u, € o
coeficiente de atrito entre a pastilha e o disco. Por fim, a forga de frenagem no eixo

(soma das forcas de frenagem das duas rodas do eixo) é:

F =4 (p=po) Awe ety (%) (19)
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onde F é a forca de frenagem do eixo(Fy para o eixo dianteiro e F. para o eixo
traseiro), n. € a eficiéncia do pistdo do cilindro de roda (pistdo da pinca), r é o raio
efetivo do disco/tambor e R é o raio efetivo da roda. A pressdo p, € a pressao
necessaria para que haja o primeiro contato entre a pastilha e o disco ou entre a
sapata e o tambor, e pode ser desprezada para freios a disco (p, = 0).

Nota-se que, dentre as variaveis do lado direito da expressao (20), apenas p; e A,
sdo independentes, uma vez que 7. € uma caracteristica do sistema, w, € uma
propriedade do material da pastilha e r e R sdo delimitados geometricamente pela
roda/pneu.

As grandezas F, e p; sao primordiais para o dimensionamento de uma pinga, pois sao

os esfor¢os mecénicos a que o sistema estara sujeito e que a pinga deve suportar.

3.3 Geracdo de calor

Durante a frenagem do veiculo, como dito anteriormente, a energia cinética é
convertida em energia térmica nos freios, freando o veiculo. O calor é gerado na
interface com o disco e entdo € conduzido pela pastilha através do suporte até o
pistdo e, finalmente, para o fluido de freio. A Figura 13 ilustra este fluxo (denotado

por gp).
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Figura 13 - Fluxo de calor durante uma frenagem (LIMPERT, 1999, traduzido

pelo autor)

E necessario, portanto, calcular estas grandezas térmicas. Para a anélise, sera
assumida uma frenagem em linha reta no plano horizontal e total, isto é, de uma

velocidade inicial v, até a parada total (v, = 0 m/s).

3.3.1 Poténcia instantanea de frenagem

De acordo com Limpert (1999), a energia total E; absorvida durante uma frenagem
em linha reta e no plano horizontal serd a energia cinética total de toda a massa do
veiculo (energia cinética de todos os componentes associada a um movimento
longitudinal) somada a energia cinética de todos os componentes rotativos (energia
associada a um movimento de rotagdo). Se a velocidade final deste veiculo for zero,
entdo este ndo possuird energia cinética no instante final e a energia absorvida sera

igual & energia no instante inicial, ou seja:

2
).v =" (20)

Eb=m.(1+

I
2 R2m
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onde I é o momento de inércia de todos 0os componentes rotativos, R é o raio da roda,
m € a massa do veiculo e K, é o fator de correcdo para as massas rotativas. Vale
ressaltar que valores tipicos de k para carros de passeio variam de 1,05 a 1,15 para as
marchas altas (Limpert, 1999).
A poténcia instantanea de frenagem é obtida derivando-se a energia com relacao ao
tempo, tendo em vista que v = v(t) pois o veiculo esta desacelerando. Adotando-se a
hipotese de desaceleracdo constante (isto é, v(t) = v; —a.t), que é adotada por
Limpert (1999), Jalalifar e Talati (2009) e Neys (2012), tem-se

Py(t) = K,.m.a.(v; — a.t) (21)
onde a é constante no tempo. Percebe-se que a poténcia instantanea é diretamente
proporcional a velocidade do veiculo e, portanto, é decrescente no tempo, tendo seu
valor maximo no instante t = 0 s e valendo 0 quando v = 0 m/s. Pode-se calcular
também a poténcia média de frenagem, isto é, a poténcia que seria dissipada caso
esta fosse considerada constante, a qual é dada pela razdo entre a energia total

dissipada e o tempo de parada t;,, = v,/ a, Ou sgja,

E Krmv% K
_ Ep 2 _ kymvia
Pb,av - E - T v - > (22)

a
A Figura 14 a seguir ilustra o comportamento de P, e P, 4,, a0 longo do tempo para

uma frenagem.

K,mav,

K,mav,| ~——Pb

s Pb, AV

Poténciainstantanea dissipada (W)

0 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4
Tempo (s)

Figura 14 — Comportamento de P, e P}, ,,, para uma frenagem
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3.3.2 Distribuicdo da energia absorvida

E importante notar que, no que diz respeito ao contato entre as superficies do disco e

da pastilha, pode-se fazer duas hipoteses, como dizem Limpert (1999) e Neys (2012):

o Contato perfeito: as temperaturas nas superficies de contato do disco e da
pastilha sdo iguais;

o Contato imperfeito: as temperaturas nas superficies de contato do disco e da

pastilha sdo diferentes.

Uma andlise detalhada dos efeitos micro e macroscépicos durante a interacdo das
superficies do disco e da pastilha, como é feito em Neys (2012), ndo sera feita e nem
€ 0 objetivo deste trabalho.

Para uma Unica frenagem total, como foi adotado, Limpert (1999) e Neys (2012)
dizem que é vélida a hipotese de que todo o calor gerado na frenagem sera absorvido
pelo disco e pela pastilha, isto é, despreza-se o resfriamento durante a frenagem. A
razdo entre os fluxos de calor no disco e na pastilha € funcdo da efusividade térmica

de cada um deles e é expressa por:

fp- [rote 23)

dp ppcpkp
onde ¢” é o fluxo de calor por unidade de area, p é a densidade do material, ¢ é o
calor especifico, k é a condutividade térmica. O subscrito D refere-se ao disco e P, a
pastilha. A efusividade térmica, &, é dada por

§ =/pck (24)
Neys (2012) define a parcela de energia absorvida pelo disco, o, como sendo

k
o = vV PDCDKDSD (25)

B JPpcpkpSp+yppcpkpSp

onde S, é a area da superficie de contato do disco e Sp, a area da superficie de

contato da pastilha.

3.3.3 Energia absorvida pela pastilha
Jalalifar e Talati (2009) calcula a poténcia instantanea absorvida pela pastilha através

de um elemento de area como o observado na Figura 15.
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dA = 27rdr

Figura 15 - Elemento de area para célculo de fluxo de calor: (a) pastilha e (b)
disco (JALALIFAR E TALATI, 2009, traduzido pelo autor)

Entdo:
qp(t) = [(1 = O)rw(Ou,pPordr (26)
q"p = (1 — o)pppro(t) (27)
Onde w(t) € a velocidade angular instantanea do disco, p é a pressdo exercida pela

pastilha no disco @, é o angulo da pastilha, de acordo com a Figura 15.
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Antes de prosseguir com a andlise, é preciso definir o valor de p. Existem duas

opcdes para a distribuicdo da pressao local:

— Pressdo uniforme: a pressdo € a mesma em toda a area de contato, isto €,
P = Pmax = constante, resultando em um desgaste ndo uniforme;

— Desgaste uniforme: o desgaste € 0 mesmo em toda a area de contato, resultando

em uma press@o ndo uniforme e da forma p = pmax:—2 parar, <r <13, onder,

e 13 sdo exibidos na Figura 15 e significam, respectivamente, os raios internos e

externos superficie de contato entre a pastilha e o disco.

De acordo com Jalalifar e Talati (2009) e Neys (2012), a hipdtese de desgaste
uniforme é mais apropriada para pastilhas usadas ou para frenagens moderadas, e a
de pressdo uniforme para pastilhas novas ou frenagens fortes. Mesmo assim, ambos
0s autores ressaltam que estas sdo apenas aproximacoes e que é muito dificil prever

com precisédo a distribuicdo de pressdo. Adotando-se desgaste uniforme:

q"p = 1- O-).uppmax:_zrw(t) =(1- O-).uppmaxrzw(t) (28)
Ou ainda:
gp = (1— G)ﬂpAPpmaerw(t) (29)

onde, segundo Jalalifar e Talati (2009), o termo w. Ap. Pmax- 1> € igual ao torque de

frenagem aplicado, T},. Sendo assim:
gp = (1= ) Tp(t) = (1 = 0O)pAyc z v(t) (30)
onde, novamente, v(t) = v, — a.t. Por fim, vale notar que a expressdo concorda

com a expressao (21) fornecida por Limpert (1999).

3.3.4 Aumento de temperatura na pinga

O fluxo de calor através da pastilha, dado pelas expressdes (30) e (31), ird passar da
pastilha para o pistdo e deste para a pinca. Como foi feita a hipotese de auséncia de
troca de calor para o ambiente, toda a energia absorvida ird permanecer nestes
componentes, causando um aumento de temperatura. A distribuicdo exata de
temperatura deve ser obtida por meio de simulagdo numérica através de codigos e
programas especificos. Neste trabalho, serd assumido um aumento uniforme em toda

a pinga, isto é, assumir-se-a que toda a pinga sofrerd a mesma elevacdo de
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temperatura. Embora aproximado, este método fornecer4 uma estimativa da ordem
de grandeza do aumento de temperatura, a fim de prever possiveis problemas
associados a isto.

De acordo com a Equacdo Fundamental da Calorimetria, 0 aumento de temperatura
causado pelo acréscimo de energia € dado por:

Q = MyingacAT 1)
onde Q € a energia, my;,., € a massa da pinga e AT, 0 aumento de temperatura. Para
o célculo do aumento de temperatura da pinga, sera feita a hipotese de que todo o
calor que flui pelas pastilhas va para a pinca. A quantidade de energia, entdo, que
sera absorvida pela pinca € funcdo do fluxo de calor dado pela expressdo (30).
Analogamente ao que foi feito para as expressoes (21) e (22), pode-se encontrar um
fluxo de calor médio (que corresponde a metade do fluxo instantaneo inicial) que,
multiplicado pelo tempo de frenagem t;, dara a quantidade total de energia. Sendo

assim,
r_t
Q =2(1-0)pAwc 117 (32)
onde o fator 2 que aparece a frente do termo do lado direito da equacdo (32)

representa o fato de haver duas pastilhas em cada pinca.

Com as expressdes (31) e (32) pode-se, entdo, calcular o aumento de temperatura na

pinca.



41

4 METODOLOGIA DE PROJETO DA PINCA

4.1 Aspectos técnicos

O projeto mecénico de uma pinga de freio envolve mais do que apenas célculos
térmicos e estruturais. E necessario optar por diferentes solucdes dentre as existentes,
sejam elas convencionais ou ndo, levando-se em conta o0 caso especifico da peca em
questdo; isto €, deve-se realizar trade-offs para que a solucdo global proposta seja a
mais adequada possivel. Para o presente trabalho, foram consideradas questdes como
0 tipo de pinga, o tipo de pastilha, 0 método de ancoragem da pastilha na pinca, a

posicao do pistdo na pinca e os elementos de vedacao.

4.1.1 Tipo de pinca

Na secdo 2 foram apresentadas e explicadas as configuracdes usuais do par pinga de
freio/disco de freio, isto €, pinca flutuante com disco fixo e pinga fixa com disco
flutuante. Para o projeto de pin¢a de freio proposto neste trabalho, deve-se definir
entre uma configuracdo ou outra. Segundo Pittel apud Bornhold (2012), as pincas
flutuantes comecaram a ser mais utilizadas em funcéo de peso, custo e espaco fisico.
N&o obstante, pingas fixas com discos flutuantes sdo mais comumente utilizadas em
veiculos de competicdo devido a sua maior resisténcia mecanica, segundo Wagh
(2005) e Infantini (2008). Além disso, segundo Placa e Silva (2011), pincas
flutuantes estdo sujeitas ao travamento de seu movimento devido a corrosdo dos
elementos de guia ou penetracdo de sujeira, podendo criar atrito residual entre a
pastilha e o disco e levando a uma subsequente perda de desempenho e aumento da
geracdo de calor. Limpert (1999) confirma esta informacédo, afirmando que uma
grande desvantagem das pincas flutuantes é o potencial de atrito residual devido a
que o(s) pistdo(des) estdo em apenas um lado do disco.

A Tabela 2 apresenta as vantagens e desvantagens do uso de pinca fixa ou flutuante.
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Tabela 2 — Comparacéo entre pinca fixa e flutuante (INFANTINI, 2008)

Caracteristicas

Pinca fixa

Pinga flutuante

Estrutura menos robusta e, portanto, tem

Dissipacio Estrutura mais robusta que permite uma capacidade de absorver e dissipar menores

de calor maior absorciio e dissipagio de calor quantidades de calor. O tamanho compacto
facilita a montagem na roda

Peso Maior Menor

Rigidez Maior Menor

Distribuicio de
pressio

Distribui¢iio de pressiio mais uniforme nas
pastilhas, desgaste mais regular

Distribuiciio de pressio menos uniforme
nas pastilhas devido as deformagdes
mecinicas do sistema, desgaste mais

irregular

Temperatura de
operacio do fluido de
freio

Maior, pois possui pistdes de ambos os
lados do céliper

Menor, pois possui pistio apenas de um
lado do céiliper

Pontos de vazamento

Mais pontos de vazamento, pois possui

Menos pontos de vazamento, pois possul

pistio de ambos os lados do ciliper pistio de um tinico lado do cdliper

Arrasto das pastilhas sobre o disco devido
ao retorno insuficiente do pistio uma vez
que deve fornecer folga para as duas
pastilhas

Retorno das pastilhas Retorno eficiente

Maior grau de liberdade que ocasiona mais

Menos ruido ,
ruido

Ruido

Custo Maior Menor

Dentre as caracteristicas apresentadas, as mais importantes para o dimensionamento
do freio de um veiculo de competicdo sdo: a dissipacao de calor, 0 peso, a rigidez, a
distribuicdo de pressdo, a temperatura do fluido de freio e o retorno das pastilhas.
Dentre estes seis itens, a pinca fixa apresenta mais vantagens em quatro (dissipacao
de calor, rigidez, distribuicdo de pressdo e retorno das pastilhas) e desvantagens em
dois (peso e temperatura do fluido de freio), embora o quesito temperatura do fluido
de freio seja balanceado pela maior dissipacdo de calor. A Tabela 2 corrobora a
informacdo de que em veiculos de competicdo € usualmente utilizada pinca fixa com
disco flutuante, dita anteriormente. Por esses motivos, definiu-se que a pinca
proposta sera do tipo fixa com disco flutuante.

Vale ressaltar que, embora a discusséo tenha sido pincga fixa com disco flutuante ou
pinca flutuante com disco fixo, existe uma terceira op¢do que € a pingca fixa com
disco fixo, isto &, ambos fixos. No entanto, esta opcao foi descartada. O motivo para
que um dos componentes do par pinga/disco flutue é que o par tenha flexibilidade
para corrigir pequenas diferencas de desgaste e/ou desalinhamento, e no caso em que
ambos os componentes séo fixos, esta flexibilidade é perdida.
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4.1.2 Tipo de pastilha e ancoragem

O tipo de pastilha utilizado (com relacdo a geometria do seu suporte) e,
consequentemente, o tipo de ancoragem desta na pinca estdo atrelados a distribuicéo
de pressdo na pastilha durante a frenagem e a eficiéncia da frenagem. De acordo com
Limpert (1999), uma das funcdes principais da pinca é pressionar a pastilha contra o
rotor (disco) da maneira mais uniforme possivel, resultando em desgaste e
temperatura uniformes na pastilha. A Figura 16 ilustra uma pastilha convencional,

que é o tipo utilizado atualmente pela Equipe Poli Racing.

Figura 16 - Exemplo de pastilha convencional

As pastilhas convencionais tendem a apresentar maior desgaste na extremidade de
entrada do disco (onde o disco chega na pastilha), e menor desgaste na extremidade
de saida, causado pelo momento resultante da ancoragem instavel das pastilhas

convencionais. A Figura 17 explica este fendbmeno.
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CONFIGURACAO CONVENCIONAL

INSTAVEL

100% da reacio
o—

Extremidade de Extremidade de
saida entrada

Figura 17 - Ancoragem de pastilha convencional e esforcos (LIMPERT, 1999,

traduzido pelo autor)

Nota-se que todo o esforco da frenagem sobre a pastilha (que é a reacdo da forca de
frenagem no disco), representado pela seta para a esquerda, é suportado pelo batente
mecanico da pinca do lado da extremidade de saida da pastilha (lado esquerdo da
figura). Tal configuracdo € instavel e resulta em um momento sobre a pastilha,
conforme a Figura 18. Vale ressaltar que, na Figura 18, 0s esforcos E,qx, Fap € Fmin
sdo os exercidos sobre o disco, isto é, os esforcos sobre a pastilha sdo de mesma

magnitude e direcdo, porém no sentido oposto.
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Figura 18 — Momento gerado sobre pastilha com ancoragem convencional
(LIMPERT, 1999, traduzido pelo autor)

Na Figura 18, os esforgos atuantes sobre a pastilha sdo: a forca proporcionada pelo
pistdo, Fyiston; @ forca de atrito entre o disco e a pastilha, F; = Fp,u,; a forca de
reacdo do batente, F.; a forca de atrito entre a pastilha e o batente, Fy iente =
Freaciolpatente, € @ forca de reagdo do disco. Esta ultima é, na realidade, a integral
da pressdo na superficie da pastilha ao longo de toda a superficie, e esta pode ser
aproximada por uma forca que varia linearmente ao longo do comprimento da

pastilha, 1,,, desde um valor minimo F,,;, até um valor maximo F,,, atingindo um

valor médio F,, no meio do caminho, conforme Limpert (1999). Além disso, a
resultante do tridngulo de pressao esta locada a g L.
Do balan¢o de momento em torno do ponto A da Figura resulta:
l l
Favﬂp t, + Fallpatente (;p) = AF (Ep) (33)
onde u, € o coeficiente de atrito entre a pastilha e o disco, t, € a espessura da

pastilha, ppqrente € 0 coeficiente de atrito entre a pastilha e o batente e [, é 0

comprimento da pastilha.
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Isolando-se o termo AF e adotando-se Fy,,, = F,, + AF, tem-se que:
6 l
Fnax = Fay [1 + ; (.up tp T UpUpatente ;p)] (34)

Substituindo-se valores conhecidos do projeto atual do FP-05 da Equipe Poli Racing,
encontrados no APENDICE A, chega-se a F,,,, = 1,74F,,, para uma pastilha nova,
ou uma variacdo de 74%, o que estd bem acima do valor tipico apresentado por
Limpert (1999), da ordem de 33%. Isto significa que, durante uma frenagem, a
extremidade de saida da pinca exerce até 74% mais pressdo sobre o disco que a
extremidade de entrada, resultando em uma frenagem aquém da ideal e em desgaste
desigual.

Segundo Limpert (1999), uma alternativa ao modelo de pastilha e modo de
ancoragem adotados atualmente pela Equipe Poli Racing séo as pastilhas patenteadas

por ITT-Teves, chamadas Hammerhead. A Figura 19 apresenta este tipo de pastilha.

TEVES HAMMERHEAD

CONFIGURACAO
ESTAVEL
““"a«\h
T
@ o
Reacio distribuida
h
| 1
< , ) —P
Extremidade de saida Extremidade de
entrada

Figura 19 - Ancoragem de pastilha Hammerhead (LIMPERT, 1999, traduzido

pelo autor)

Nas pastilhas Hammerhead, devido a ancoragem dupla e de carater estavel, o
momento gerado na pastilha durante a frenagem é bastante reduzido, uniformizando
a distribuicdo de temperatura, de pressdo e, consequentemente, o desgaste e
otimizando a frenagem. Na pinca de freio proposta neste trabalho, ndo sera utilizado

0 modelo Hammerhead devido, principalmente, a0 aumento de tamanho da pinga,
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uma vez que esta deverda ter suportes mais elaborados para a ancoragem dupla no
lugar de um simples batente mecanico. Além disso, o uso de pastilhas Hammerhead
demandaria a aquisicdo de pastilhas novas e promoveria mudancas acentuadas no

desenho da pinga. Portanto, a pinca proposta utilizara as pastilhas convencionais.

4.1.3 Configuraces dos pistdes

Além do uso de pastilhas Hammerhead, Limpert (1999) sugere alternativas no
projeto da pinca para que se alcance uma distribuicdo de pressdo o mais uniforme
possivel, através da configuracdo dos pistdes, isto €, alterando-se o nimero, didmetro
e posicionamento destes. Uma solucdo seria 0 uso de quatro (ou mais) pistdes por

pinca, conforme ilustrado na Figura 20.

Figura 20 — Pingas de freio com seis pistdes (WILWOOD ENGINEERING,
INC, 2014)

Nota-se na Figura 20 que os seis pistdes da pinca (trés de cada lado) possuem
diametros diferentes. Como a pressao atuante em todos os pistGes é a mesma, a forca
exercida por cada pistdo variara de acordo com sua area. Portanto, quando se usam
pastilhas convencionais, empregam-se pistdes com areas diferentes para balancear o
momento sofrido pela pastilha durante a frenagem. Através de um modelo analogo
ao da Figura 18, pode-se calcular o didmetro ideal de cada pistdo. No entanto,
destaca Limpert (1999), esta solugdo é elaborada e cara, além de aumentar a
complexidade da pinga, assim como seu tamanho e peso, e, portanto, ndo foi

considerada para este projeto.
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Uma solucdo utilizando-se apenas dois pistdes por pinca (um de cada lado) é
deslocar o pistdo do centro geométrico da pastilha. O modelo matematico seria
similar com aquele da Figura 18, porem com o pistdo estando deslocado de certo

offset com relacdo ao ponto A, e é apresentado na Figura 21.
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N — ]‘
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: >
PISTAO ; 112 EP
_—
_—
//////////4///// - 1 |
1
Fbatente
BATENTE— 4
tp F,

\ 4
Figura 21 — Esforcos sobre pastilha com pistdo deslocado (LIMPERT, 1999,

traduzido pelo autor)

Ao se deslocar o pistdo, a forca exercida por este sobre a pastilha ndo apenas a
empurra contra o disco, mas também cria um momento que é proporcional ao offset.
O balango de momentos em torno do ponto A, que passa pela linha de atuacdo da

forca do pistdo, é:

l
FpistonC = Fy ty + Fpatente £ (35)

2
onde C é a distancia entre a linha de atuacdo da forca do pistdo e o centro geométrico
da pastilha (pontos B e A na Figura 21, respectivamente) e 0s outros termos sdo 0s

apresentados anteriormente. O balango de forcas é:

Fav = Fp + Fbatente = Fp + Fpﬂpﬂbatente (36)
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Combinando-se as equacdes (35) e (36), é possivel obter uma expressao para o valor

de € em funcgdo dos outros parametros conhecidos, isto é,

l
»
_ UptptUplbatente 2

(37)
1+UpUpbatente

Com os valores conhecidos do FP-05 da Equipe Poli Racing disponiveis no
APENDICE A e utilizados anteriormente, calcula-se o offset necessario que a pinca
proposta neste trabalho deverd ter a fim de se obter distribuicGes de presséo,
temperatura e desgaste uniformes, assumindo-se que os valores utilizados
permanecerdo constantes. Assim, o valor encontrado foi de € = 6,5 mm. Ou seja, 0
pistdo devera estar deslocado de 6,5 mm ao longo da linha de centro da pastilha e na

direcdo da extremidade de saida da pastilha.

4.1.4 Vedacao

H4&, em uma pinca de freio, elementos que realizam a vedacao tanto entre pecas com
movimento relativo (caso dos pistdes e suas sedes) quanto entre pecas solidarias
entre si (caso das duas metades que formam a carcaca bipartida da pinca). Segundo
Anwana e Cai (2003), os elementos de vedacdo sdo 0s responsaveis por vedar as
interfaces entre pecas, evitando, assim, o vazamento do fluido de freio. Para tanto, os
elementos de vedacdo devem ser corretamente selecionados. Por inspecédo de pincas
de freio existentes, inclusive a utilizada atualmente no protétipo FP-05 da Equipe
Poli Racing, determinou-se que deve-se selecionar um retentor para os pistées (um
para cada, porém iguais entre si) e um O-ring para as metades do corpo da pingca. A
Figura 22 ilustra os componentes de uma pinca de freio tipica desmontada, com

destaque para os elementos de vedacdo, também exibidos na Figura 23.



Figura 22 — VedacGes em uma pinca fixa desmontada (ROB, 2014)

O-ring
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Figura 23 — Elementos de vedagdo em uma pinca fixa tipica (CORVUS
DIGITAL CORP, 2013)

Para realizar a selecdo do retentor dos pistdes, os dados principais de entrada sdo:

e Diametro externo do pistao;
e Temperatura de operacao do retentor;
e Pressdo maxima que o retentor deve suportar;

e Velocidade relativa entre pistao e sede;
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e Material do pistéo.
Para a selegdo do O-ring, por sua vez, os dados principais sdo:

e Temperatura de operacao do O-ring;

e Pressdo maxima que deve suportar.
Os parametros de entrada serdo determinados mais adiante neste relatério. Os
elementos de vedacgdo selecionados e suas caracteristicas sdo exibidos na Tabela 3 e

Tabela 4, segundo Trelleborg Sealing Solutions (2014).

Tabela 3 — Retentor selecionado e suas caracteristicas

Retentor RG4500320

Fabricante Trelleborg
Diametro interno 32,0 mm
Temperatura maxima 200,0 °C
Pressdo maxima 25,0 MPa
Velocidade maxima 15,0 m/s
Material do retentor Turcon T40
Material do O-ring do retentor FKM (Fluorocarbon Rubber)
Dureza do material 70 Shore A
Didmetro externo 39,3 mm
Largura 3,2 mm

Aco

Aco duro

Materiais compativeis

Aco inoxidavel

Aluminio
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Tabela 4 — O-ring selecionado e suas caracteristicas
O-ring OR1000300

Fabricante Trelleborg

Diametro interno 3,0 mm

Temperatura maxima 200,0 °C

Pressédo maxima 10,0 MPa

Material FKM (Fluorocarbon Rubber)
Dureza do material 70 Shore A

Diametro externo 50 mm

Diametro da secdo transversal 1,0 mm

4.1.5 Materiais

A Ultima questdo técnica a ser definida sdo os materiais do corpo da pinca e dos
pistbes, 0 que servird de base para os dimensionamentos que serdo realizados
adiante. Esses materiais sdo definidos com base nas propriedades que se deseja ter
em cada componente.

Para o corpo da pinca, deseja-se um material com baixa densidade, de modo a
facilitar a minimizacdo de massa da pinca, porém que tenha boas propriedades
mecanicas. Além disso, deseja-se que este material tenha boa usinabilidade, visando
a fabricacdo, e tenha boa condutividade térmica, de forma a dissipar facilmente o
calor gerado nas frenagens.

Para o pistdo, por outro lado, deseja-se um material com baixa condutividade
térmica, de modo a evitar a0 maximo a transferéncia de calor para a pinca e para o
fluido de freio, e que tenha boa resisténcia a oxidacdo e corrosdo, de modo a ndo
comprometer a vedacdo na interface com o retentor e evitar o travamento do pistéo, e
boa usinabilidade, visando a fabricacéo.

Com base nas caracteristicas descritas e por inspecdo de pingas existentes, 0s
materiais selecionados para o corpo da pinga e para o pistdo foram, respectivamente,
aluminio 7075-T651 e aco inoxidavel AISI 304. As propriedades mais relevantes
destes materiais sdo exibidas na Tabela 5 e na Tabela 6, com informagdes
provenientes de Schmolz-Bickenbach (2014) e de GGD Metais (2014),

respectivamente.
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Tabela 5 — Propriedades mecanicas mais relevantes para corpo da pinca
Material: Aluminio 7075-T651

Densidade (g/cmd) 2,8
Mddulo de elasticidade (GPa) 72,0
Temperatura de fusédo (°C) 550
Condutividade térmica (W/m.K) 134,0
Calor especifico (J/kg.K) 921,1
Limite de escoamento (MPa) 450
Limite de resisténcia (MPa) 540
Usinabilidade Boa

Tabela 6 — Propriedades mecanicas mais relevantes para o pistao

Material: Ago inoxidavel AISI 304

Limite de escoamento (MPa) 290
Limite de resisténcia (MPa) 579
Temperatura maxima de utilizacéo (°C) 900
Condutividade térmica (W/m.K) 15,0
Usinabilidade Ruim

Resisténcia a corrosao Boa

Um ponto a ser notado € a usinabilidade ruim do aco inox 304. Apesar de ndo possuir
a boa usinabilidade desejada, as outras caracteristicas desde material o tornam a

melhor escolha para o pistéo.

4.2 Dimensionamento

Nesta secdo serd realizado o dimensionamento das partes criticas da pinca a ser
proposta, tal como a parede da camara do pistdo, onde ocorrera a espessura minima
de parede da pinga, e 0 batente mecanico no qual a pastilha ira se apoiar durante a
frenagem. Tal dimensionamento serd validado mediante 0 uso do método de

elementos finitos (FEA, ou Finite Element Method, na sigla em inglés), tema que
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sera abordado mais adiante neste trabalho. O dimensionamento analitico realizado
sera feito com base na tensdo de escoamento do material, com um fator de seguranca

apropriado para cada caso.

4.2.1 Esforgos atuantes

Para que se realize o dimensionamento das partes criticas, & necessario,
primeiramente, obter os esforcos a que estas partes estardo sujeitas. Na secdo 3.2.4
foram desenvolvidas expressdes que permitem obter a pressao na linha de freio, p;,
que causa o travamento das rodas do eixo dianteiro e a forca de atrito entre a pastilha
e o disco, F., para esta pressdao. Estas grandezas sdo utilizadas para o
dimensionamento da espessura da parede e do batente mecanico, respectivamente,
porém dependem da grandeza F, que € a forca de frenagem que se deve ter no eixo.
Deve-se ter em mente que os valores mencionados (p;, F. e F) sdo por eixo, isto é,
havera um valor diferente para o eixo dianteiro e para o eixo traseiro. A principio ndo
sera escolhido um eixo ou outro para se fazer a analise, porém mais adiante ficara
claro qual dos dois eixos corresponde ao caso critico.

Para se obter F, deve-se realizar uma pequena alteracdo na forma como séo exibidas
as informacOes da Figura 11: nesta figura, sdo exibidas as forcas étimas de frenagem
dianteira e traseira (Fr s¢ima € Frsrima) €M funcdo da aceleragdo; deve-se, no entanto,
exibir a forca otima de frenagem traseira F; ¢mq €M funcéo da forga Gtima de
frenagem dianteira F s4imq, isto €, ter a forca Otima de frenagem dianteira no eixo
das abscissas e a forca Otima de frenagem traseira no eixo das ordenadas. O
resultado, exibido na Figura 24, serd& uma curva com formato que lembra uma
parabola e, segundo Limpert (1999), ¢é a forca 6tima, ou ideal, de frenagem em cada

eixo (dianteiro e traseiro) em funcéo da desaceleracdo.
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Figura 24 — Forcas 6timas e forcas reais durante a frenagem

Além da curva correspondente as forcas 6timas de frenagem, foi adicionada a figura
a curva correspondente as forcas reais, isto é, que sdo possiveis de se obter no
veiculo. Como explicado na secdo 2.2, a forca aplicada pelo piloto no pedal de freio
se propaga através do sistema de freios até as rodas. Sendo assim, a forca de
frenagem em cada eixo é proporcional a forca aplicada pelo piloto (dai a natureza
linear da curva real). Nota-se prontamente que estas duas curvas apenas se cruzam
em dois pontos: na origem € em outro ponto “arbitrario”, que sera fungdo da
inclinacdo da reta. Este outro ponto, segundo Limpert (1999), deve ser aquele que
corresponda a maxima desaceleracdo atingivel pelo veiculo, que é numericamente
igual ao coeficiente de atrito entre o pneu e o solo, segundo a expressao (11). Como
este ponto pertence a curva das forcas 6timas de frenagem, ele corresponde a forca
Otima no eixo dianteiro e no eixo traseiro. Esta ideia fica mais clara na Figura 24, em
que as curvas real e 6tima se cruzam no ponto de desaceleracao de 1,7 g, resultando
em uma forga de frenagem no eixo dianteiro de 3635 N e no eixo traseiro de 860 N,
aproximadamente. Com estes valores, ficam, entdo, determinados os valores de p; e
F. em cada eixo. Como o valor para o eixo dianteiro (3635 N) € maior que o0 do eixo
traseiro (860 N), como era de se esperar, sera utilizado o valor do eixo dianteiro por
este ser o caso critico, isto é, F = 3635 N.

De posse do valor de F, utiliza-se a expressao (19) para se determinar os valores de

p; € Aye, que sdo utilizados na expressdo (18) para se determinar o valor de F,. Desta
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forma, foram encontrados os valores p, = 6,38 MPa, A, = 804,2 mm? (D,,. =
32,0 mm)eF, = 2295,7 N.

Por fim, é prudente testar o valor de p; encontrado na expressdo (17), onde,
juntamente com os outros parametros, é possivel averiguar a forca F, que o piloto
devera exercer para travar as rodas do veiculo. O valor encontrado foi de F, =
440 N, ou 45 kgf, aproximadamente. Segundo Limpert (1999), a forca no pedal
necessaria para se obter 1 g de desaceleracdo deve ser entre 223 N e 334 N (ou seja,
entre 379 N e 568 N para 1,7 g de desaceleracdo). Logo, a forca F, encontrada esta

dentro da faixa recomendada.

4.2.2 Espessura minima de parede

Na frenagem, a pressdo interna na pinca de freio pode chegar a valores bastante
elevados. No sistema de freios do protétipo FP-05 da Equipe Poli Racing com a
pinca atual, a pressdo de travamento do eixo dianteiro € da ordem de 8,0 MPa, ou
80 bar, e no sistema de freios proposto esta pressdo sera de, aproximadamente,
6,4 MPa, podendo alcancar valores ainda maiores se o piloto pressionar o pedal de
freio com uma forca superior a necessaria para causar o travamento das rodas
dianteiras. Sendo assim, o dimensionamento estrutural da pinga para suportar esta
pressdo se faz necessério, alem de ser critico em alguns pontos. Para a pinca
proposta, foi realizado o dimensionamento analitico do fundo da sede do pistéo, isto
¢, da “tampa” de onde o pistdo estd alojado, pois esta ¢ a regido onde a espessura de
parede é minima, além de ter uma area consideravel em contato com o fluido de freio

pressurizado (mesma area do pistdo). A Figura 25 ilustra este conceito.
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Figura 25 — llustracdo da regido onde ocorre a espessura minima de parede

Para este dimensionamento, foi utilizada a teoria de placas planas circulares de
espessura constante e com carregamento uniformemente distribuido em toda a
superficie. Como a placa plana a ser dimensionada € solidaria ao corpo da pinca, o
modelo utilizado para a condicdo de contorno no bordo externo da plana é o de
engaste (com os seis graus de liberdade restringidos). Segundo Budynas e Young

(2002), para este caso, valem as expressoes:

qrp*
Ye = ~p (38)
_qrp*(1+v)
M, = L0 (39)
qrpz
M, =— 8 (40)

onde y. é o deslocamento no ponto central da placa (que é maximo), q é o
carregamento distribuido, 7, € o raio da placa, M. € o momento fletor unitario no
centro da placa, M, é o momento fletor radial unitario no bordo da placa (onde é
modelado o engaste) e v é o coeficiente de Poisson do material da placa. A constante

D ¢ a constante de placa, dada por
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Ee3
T 12(1-v2) (41)
onde E é o Modulo de Young do material e e, a espessura da placa. A partir dos
momentos fletores unitarios M, e M,, a tensdo de flexdo méxima é encontrada

utilizando-se:

6Mc q
Oca =

(42)

e2

de acordo com Budynas e Young (2002).
Tendo definido o material e estando o esfor¢o aplicado também determinado, o
deslocamento e as tensdes maximas dependem apenas dos parametros geométricos.
Como o raio 7, da placa também ja esta definido, o Unico parametro livre que resta é
a espessura e.

Segundo Budynas e Young (2002), o momento maximo é o momento fletor unitério
radial no engaste, M,, portanto é nesse ponto onde ocorrera a tensdo maxima
Omax = Oq-

Nota-se, ao inspecionar as expressoes (38) a (42), que o deslocamento maximo y, e a
tensdo maxima o, aumentam conforme a espessura e diminui. Portanto, deve-se
encontrar a espessura e,,;, a partir da qual a peca ndo falhe. Para esta espessura, a
tensdo maxima deverd ser a admissivel para o material dividida por um fator de
seguranca FS, isto é,

Omax = U;‘;m (43)

onde, como explicado anteriormente, a tensdo admissivel é a tensdo de escoamento
do material.

Combinando as expressbes (40), (42) e (43), obtém-se a expressdo geral para a
espessura minima requerida para que a tensdo maxima fique menor que a admissivel

com um fator de seguranca, que é:

6qry%FS
Emin = f— 44
min SGeSC ( )

Os valores utilizados no calculo sdo exibidos na Tabela 7.



Tabela 7 — Valores para célculo de espessura minima

Grandeza Valor Observacdes
q 6,4 Mpa =D
T 16,0 mm =Dy./2
FS 3 Adotado
Oesc 450 MPa  Propriedade do material
E 70 GPa Propriedade do material
v 0,33 Propriedade do material

Desta forma, e,;i, = 2,81 mm = 3,0 mm.

4.2.3 Batente mecanico

59

Durante a frenagem, o batente mecénico é o responsavel por fornecer a pastilha a

reacao necessaria para que ela figue em seu alojamento na pinga, conforme ilustrado

na Figura 17. Um batente mecanico de uma pinca de freio tipica é apresentado na

Figura 26.

BATENTES

Figura 26 — Batentes mecénicos em uma pinca de freio tipica (INTERNET

BRANDS, INC., 2013)
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Para o dimensionamento do batente, adotou-se como critério de dimensionamento o
cisalhamento do batente, isto é, a tensdo maxima de cisalhamento no batente durante
a frenagem ndo deve superar um valor de referéncia pré-estabelecido. Este valor,
como dito anteriormente, sera a tensdo de escoamento do material, a menos de um
fator de seguranga.

Segundo Budynas e Nisbett (2011), para uma distribuicdo de tensdes uniforme, é

valida a expressao:
F¢

T =
b= 4

(45)

onde t, é a tensdo de cisalhamento no batente, F. é o esforco aplicado e A € a area
sobre a qual o esforco se distribui (isto é, a area da secdo no plano que contém a
forca F). A hipdtese de distribui¢do uniforme de tensbes é dificil de ser obtida na
pratica, explicam Budynas e Nisbett (2011), porém ha casos em que isto ocorre. Para
0 batente em questdo, serad adotada uma distribuicdo de tensées uniforme.

O esforco F,. € a forca F, calculada anteriormente, e a tensdo t nao deve ultrapassar
um valor limite. Para que esta condicdo ocorra, a area A tem um valor minimo.

E importante notar que nio se pode comparar a tensdo de cisalhamento obtida no
batente diretamente com a tenséo de escoamento do material. Em vez disso, deve-se
calcular uma tensédo equivalente e que podera ser comparada ao limite de escoamento
do material. Para materiais ducteis (como é o caso do aluminio), esta tensao

equivalente, também chamada de tensdo de VVon Mises, é dada por:

— 2 - 2 - 2
G = \/(al 02)2+(02=05)*+(03-07) (46)

2
onde oy € a tensdo equivalente ou tensdo de Von Mises e o0, ,3 Sdo as tensdes
principais. No entanto, ressaltam Budynas e Nisbett (2011), para o caso de tensfes
planas, isto é, onde pelo menos uma das tensdes principais for igual a zero, a

expressdo pode ser escrita como

— 2 2
O-VM — \/0-1 - 0-10-2 + 02 (47)
para 0 caso em que a5 fosse a tenséo principal nula.
Para o batente mecénico em estudo, ocorre cisalhamento puro, isto é, atuam apenas

tensdes de cisalhamento (mais especificamente, apenas a tensdo t,). Para este caso,
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segundo Budynas e Nisbett (2011), as tensdes principais o, € o, valerdo t, e —1,,

respectivamente. Com isso,

Oym = \/TZ —Tp(—Tp) + (—7p)? = 3Tb2 = \/§Tb < Ogam (48)

onde, como explicado anteriormente, a tensdo admissivel é a tensdo de escoamento
do material a menos de um fator de seguranca.

Combinando-se as expressdes (46) e (48), obtém-se a expressdo utilizada para
calcular a &rea minima necessaria, isto é,

V3F.FS
Amin = (49)

Oesc

A Tabela 8 traz os valores utilizados no calculo da area minima.

Tabela 8 — Valores para célculo da area minima

Grandeza Valor Observacdes
F, 2295,7 N Conforme calculado
FS 5 Adotado
Oesc 450 MPa  Propriedade do material

Desta forma, A,,;;, = 44,2 mm?.

4.2.4 Torque minimo dos parafusos de fechamento

A pinca proposta neste trabalho sera bipartida como a pinca tipica ilustrada na Figura
23 e, portanto, devera ser montada. A unido das duas partes se dara por meio de dois
parafusos, que terdo a funcdo de apertar uma metade contra a outra. Tal aperto
devera garantir que o O-ring de vedacédo na interface das duas metades esteja sempre
comprimido segundo especificacdo do fabricante, de modo a evitar vazamentos nesta
regido, mesmo quando a pressdo no interior da pinca for maxima. Em outras
palavras, se Fypert, for a forga de aperto combinada dos dois parafusos, Fp_ying for a
forca de compresséo necessaria do O-ring € Fyyess50 = D1Awc for a forca no fundo da
sede do pistdo (onde ocorre a espessura minima calculada) devido a pressao do fluido

de freio, entdo deve-se ter:

Faperto 2 FO—ring + Fpresséo (50)
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Desta forma, existe um valor minimo de pré-carga que os parafusos deverdo ter.

A forga de compressdo Fy_ring que 0 O-ring necessita pode ser obtida do catalogo
do fabricante, no caso a Trelleborg, a partir da compresséo inicial que o O-ring deve
ter. Conforme o catalogo O-Rings and Back-up Rings (2012), a compresséo inicial
recomendada para aplicacOes estaticas de O-rings € de 15 a 30% do didmetro da
secdo transversal. A Figura 27 relaciona a compresséo da se¢éo transversal do O-ring
com a carga de compressdo necessaria, em funcdo do material do O-ring e de sua

secdo transversal; ambas as informacdes estdo disponiveis na Tabela 4.

30 ‘ ‘ -
| / /
-------- secdo transversal 1.78 :
254 =—— —— = se¢do transversal 2.62 /
_______ secdo transversal 3.53 / 4
'E' — se¢do transversal 5.33 / / 7
- . ’
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. —] " .
g 10 iy ad -~ ,/
o] : - «® ‘
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Compressdo da secdo transversal do O-ring

Figura 27 — Carga de compressdo em funcéo da compressao da secéo
transversal do O-ring (TRELLEBORG SEALING SOLUTION, 2014, traduzido

pelo autor)

Como ndo ha, na Figura 27, uma curva para diametro de 1,0 mm de segédo
transversal, adotou-se a curva para 1,78 mm por ser a mais proxima. Com isso,
obtém-se a carga de, aproximadamente, 3 N/mm para uma compressao de 30%, ou

0,3 mm. Ou seja, a forca de compressao necessaria € de Fp_,ing =3:0,3 =09 N.
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A parcela Fy,..555, POde ser obtida a partir da pressdo utilizada para o calculo da
espessura minima. Para isto, utilizou-se 0 mesmo coeficiente de seguranca e mesma
pressdo utilizados anteriormente e exibidos na Tabela 7. Isto é, a forga devido a
pressdo € de Fypessa0 = FS py - Awe = 36,4+ 804,2 = 15440,6 N. Logo, a forca
de aperto necessaria € de Fyp,err, = 15440,6 + 0,9 = 15441,5 N. Recorda-se que 0
valor obtido ¢ a forca total, a qual € igualmente distribuida entre os dois parafusos de
fechamento, isto &, Fpgr 1 = Fpar2 = Fpar = F‘"’%“’ = 7720,8 N.

A partir da forga axial no parafuso, F,q,, encontrada, consegue-se, em primeiro
lugar, determinar qual parafuso sera utilizado. Posteriormente sera possivel encontrar
o0 torque que deve ser aplicado para que esta forga axial ocorra.

O parafuso seré selecionado pela sua &rea de secdo transversal, de modo que a tensdo
na secdo transversal seja menor ou igual a tensdo admissivel, isto é, a tensdo de
escoamento com um fator de seguranca. Para um parafuso com forca axial igual a
forca de aperto determinada, F,q,-, € com area de secdo transversal A,,,, a tenséo
normal 0,4, que ocorrera sera, segundo Budynas e Nisbett (2011):

Fpar

Opar = E (51)
Do mesmo modo que nos casos anteriores, a tensdo no parafuso devera ser:

Opar " FS < Ops¢ (52)
Combinando-se as expressdes (51) e (52), obtém-se:

Apar 2 2= (53)

A tensdo de escoamento g, € funcdo da classe de resisténcia do parafuso. Segundo
METALAC SPS Indastria e Comércio Ltda (2007), a classe de resisténcia do
parafuso é dada por dois algarismos separados por um ponto, por exemplo, 8.8. O
primeiro algarismo, multiplicado por 100, indica a resisténcia a tracdo do parafuso
(no caso, 800 N/mm?), enquanto que o segundo algarismo junto com o ponto é por
quanto deve-se multiplicar a resisténcia a tragdo para que se obtenha o limite de
escoamento (no exemplo, 800 - 0,8 = 640 N/mm?). Foi determinada a utilizacdo de
parafusos classe 8.8 por serem bastante comuns e facilmente encontrados. Com isso,
a area da secdo transversal do parafuso e o parafuso, podem ser determinados. Os

valores utilizados no célculo sdo apresentados na Tabela 9.
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Tabela 9 — Valores para calculo do parafuso

Grandeza Valor Observacdes
Foar 7720,8 N Conforme calculado
FS 3 Adotado
Oesc 640 MPa  Propriedade do parafuso

Dessa forma, a area encontrada € A, = 36,2 mm?. A Tabela 10 relaciona as roscas

métricas padrdo com suas respectivas areas de secao transversal.

Tabela 10 - Relacéo entre rosca e sec¢ao transversal nominal (CISER, 2014,

adaptado pelo autor)

Rosca Sacio resi:amllm nominal
M3 5,03
M35 6.78
M4 B.78
M5 142
M& 201
M7 2B.9
Ma 36,6
M0 54
Mi2 B4.3
M1 115

Da Tabela 10, conclui-se que o parafuso deve ser um M8, com diametro nominal de

8,0 mm. Um parafuso M8 tipico do tipo sextavado, similar ao que sera utilizado, é

(e !/ |

Figura 28 — Parafuso M8 sextavado tipico (CISER, 2014)

exibido na Figura 28.
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De posse do parafuso utilizado, o seu torque de aperto pode ser obtido a partir da

expressao de Budynas e Nisbett (2011):

T i Fpardm lpar+nfdm seca n Fparfcdc
par 2 Tdm—flpar seca 2

(54)

onde T4, € 0 torque de aperto de cada parafuso, d,, € o didmetro médio da rosca do
parafuso, [,, € 0 comprimento roscado do parafuso, f é o coeficiente de atrito entre
a rosca do parafuso e a rosca do corpo da pinca, a € o angulo de rosca do parafuso, f.
é o coeficiente de atrito entre a cabeca do parafuso e o corpo da pinca e d,. é o
didmetro da cabeca do parafuso. Como o parafuso selecionado é um M8 classe 8.8
padrdo, todas as varidveis relacionadas ao parafuso ja estdo determinadas. Além
disso, segundo Budynas e Nisbett (2011), f e f. giram, em média, em torno de 0,15.
Sendo assim, o torque de aperto é prontamente calculado, e os valores utilizados sdo

exibidos na Tabela 11.

Tabela 11 — Valores para calculo do torque de aperto dos parafusos

Grandeza Valor Observacdes
[ 7720,8 N Conforme calculado
d. 7,2mm Aproximadamente

Lyar 22,0 mm  Propriedade do parafuso
f 0,15 Propriedade do parafuso
a 30° Propriedade do parafuso
fe 0,15 Propriedade do parafuso

d. 10,0 mm Aproximadamente

O valor encontrado € Ty, = 44,1 Nm.

4.3 Simulagdes em elementos finitos

Foram realizadas simulagdes em FEA a fim de se validar os dimensionamentos
realizados analiticamente e para verificar se ndo ocorrem fendmenos ou

concentracdes de tensbes ndo previstos na etapa do dimensionamento que possam
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comprometer a integridade estrutural da pinca. Foi utilizado o software HyperMesh
para o0 pré-processamento, o solver Radioss e o software HyperView para o pos-

processamento das simulagoes.

4.3.1 Defini¢éo da malha

A malha utilizada nas simulacGes é composta por elementos sélidos mistos, isto &,
possui tanto elementos hexaédricos (forma de cubos) quanto elementos piramidais
(forma de piramides de base quadrada). Foram utilizados elementos sélidos devido a
geometria da peca a ser analisada (um solido 3D) e aos resultados desejados (tensdes
dentro da peca, em particular nos pontos criticos).

Para a criacdo da malha, utilizou-se o comando Solid Map do HyperMesh. Nesta
etapa, os tutoriais HyperMesh Introduction: Pre-processing for Finite Element
Analysis (2009) e HyperMesh Tutorials Version 3.1 (2000) foram consultados. De
acordo com o primeiro, para utilizar o comando Solid Map, a geometria deve ser
particionada em sub-partes mapedaveis para o programa. Sabe-se se uma sub-parte é
ou ndao mapeavel pela cor em que aparece na tela do software, onde sub-partes
mapedveis aparecem com uma cor esverdeada transparente e sub-partes ndo
mapeéveis aparecem com uma cor rosada. A Figura 29 ilustra o resultado obtido
apos uma série de parti¢cbes da pinca, visando a maximizacdo do numero de sub-
partes mapeaveis. Devido a alta complexidade geométrica do modelo, ndo foi

possivel obter uma geometria completamente mapeéavel.
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SUB-PARTE
MAPEAVEL

Figura 29 — Sub-partes mapeaveis e ndo mapeaveis apds particoes

Para as sub-partes mapedaveis, foi utilizado o comando Solid Map diretamente,
gerando uma malha hexaédrica com elementos com 1,0 mm de lado. Este tamanho é
adequado, e isto sera explicado nas proximas secoes.

Para as sub-partes ndo mapeaveis, por sua vez, utilizou-se o comando Tetra Mesh.
Neste comando, primeiramente cria-se uma malha 2D nas superficies que englobam
0 sélido a ser mapeado. Em sequéncia, cria-se uma malha volumétrica no interior do
solido a partir da malha 2D nas superficies. Por fim, remove-se a malha 2D inicial,
restando apenas a malha com elementos volumétricos desejada. A Figura 30 e a
Figura 31 ilustram a malha final obtida. Na Figura 32, alguns elementos externos

foram ocultos de modo a permitir a visualiza¢do dos elementos internos da malha.



Figura 30 — Malha final obtida

Figura 31 — Detalhe da malha final obtida
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Model Info: C:Usej

Figura 32 — Elementos internos da malha obtida

Percebe-se prontamente que, nas regies mapeaveis, a malha é formada por
elementos cubicos (regido A na Figura 32), enquanto que, nas regides nao

mapeéveis, a malha é composta por elementos piramidais (regido B na Figura 32).

4.3.2 Definigao dos esforgos atuantes e condi¢fes de contorno

Estando a malha definida, o proximo passo na analise numerica € a definicdo dos
esforcos atuantes e condi¢cdes de contorno do modelo. Os esforcos atuantes, p; e F,
foram calculados ao longo deste trabalho e correspondem, respectivamente, a pressao
exercida pelo fluido de freio no fundo da sede do pistdo e pela pastilha sobre o
batente mecéanico.

Quanto as condi¢cdes de contorno, utilizou-se uma condigdo de engaste, isto &,
restringiram-se os seis graus de liberdade nos dois pontos de fixacdo da pinca. Esta

condicdo foi adotada por ser a que mais fielmente representa a condicdo real de
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operacdo da pinca proposta, a qual sera fixada por meio de dois parafusos (um em
cada ponto de fixacdo) a estrutura do veiculo. A Figura 33 ilustra de maneira visual
os esforcos atuantes, em roxo, e as condi¢des de contorno, em vermelho, em metade
da pinca. A outra metade, que foi omitida para fins de visualizagcdo, possui 0s
mesmos esforcos e é solidaria & metade exibida.

FORCE
PLOAD4
PLOAD4

PLOAI

Figura 33 — Esforgos atuantes (roxo) e condicdes de contorno (vermelho)

4.3.3 Anélise de convergéncia da malha

Nas secdes anteriores, foi dito que a malha foi gerada com elementos de 1,0 mm de
lado e que este tamanho é adequado. Isto foi concluido mediante uma anélise de
convergéncia da malha obtida, na qual variou-se o tamanho dos elementos da malha,

ou seja, refinou-se a malha, e observou-se o efeito sobre o resultado final. O efeito
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tipico do refino da malha sobre a convergéncia dos resultados obtidos é exibido na
Figura 34, segundo Almeida (1999).

[ 4= 3
-~ 4
fees (]

[
=
.Y

e
on
I

20 +

251

N

Erro na grandeza (%)

Refinamento da malha

Figura 34 - Efeito do refinamento da malha sobre o erro do resultado obtido
(ALMEIDA, 1999, adaptado pelo autor)

Espera-se que, quanto mais refinada for a malha, menor sera o erro obtido e,
portanto, os resultados obtidos numericamente serdo mais proximos do real. Em
outras palavras, o resultado numérico obtido converge para o valor correto. Neste
trabalho, a andlise de convergéncia foi feita com apenas dois graus de refino; devido
a complexidade geométrica da pinca proposta, um grande refinamento inicial foi
requerido a fim de se obter uma malha que fosse uma representacao fiel da geometria
da peca. Como consequéncia, ndo foi possivel refinar muito a malha obtida, pois isto
acarretaria em um numero muito elevado de elementos e nos, resultando em
impossibilidade de concluir as simulagdes.

Sobre os esforcos utilizados, foi aplicada apenas a pressdao no fundo da sede dos
pistbes, suprimindo-se a forca no batente mecénico, a fim de simplificar as
simulagdes. A condicdo de contorno utilizada foi a descrita na se¢do anterior. Para
avaliar a convergéncia dos resultados, foram adotados dois pontos de controle, um

para a tensdo e outro para o deslocamento. Estes pontos foram estrategicamente
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selecionados por serem facilmente identificaveis e por apresentarem tensdo (no caso
do ponto de controle da tensdo) e deslocamento (no caso do ponto de controle do
deslocamento) elevados.

Os resultados obtidos no estudo de convergéncia sao exibidos na Tabela 12 e na
Figura 35. Os pontos de controle séo ilustrados na Figura 36.

Tabela 12 — Resultados numéricos para estudo de convergéncia

Tensdo no ponto  Deslocamento no ponto

Malha (mm)
de controle (MPa) de controle (mm)
1,0 132,7 0,320
0,7 132,0 0,334
Diferenca (%) 0,5% 4,4%
140,0 - - 0,400
] - -l C
120,0 - - 0,350
] - 0,300
100,0 - : =
A . - 0,250 E
S 800 - - g
° ] ~ 0,200 &
1141 il [ €
g 60,0 - _ s
e ] - 0,150 2
- == Tensdo no ponto r o
40,0 C e
. controle (MPa) - 0,100
200 ] Deslocamento no ponto
o de controle (mm) ;01050
0,0 - . -~ 0,000
1,0 0,7
Malha (mm)

Figura 35 — Resultados numéricos para estudo de convergéncia
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PONTO DE
CONTROLE

SAOT T T ——

PONTO DE
CONTROLE DO
DESLOCAMENTO

Figura 36 - Pontos de controle utilizados

A variagdo dos resultados ao se refinar a malha de 1,0 mm para 0,7 mm é desprezivel
no caso da tensdo (reducdo de 0,5%) e muito pequena no caso do deslocamento
(aumento de 4,4%). Sendo assim, diz-se que o resultado ja convergiu, e pode-se

utilizar a malha com elementos de 1,0 mm.

4.3.4 Resultados das simulacdes em elementos finitos
Com a definicdo da malha e dos esforgos e condigdes de contorno, realizaram-se as
simulacfes em FEA, e os resultados para a distribuicdo de tensdes sdo exibidos na

Figura 37 e na Figura 38.
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Figura 38 — Resultado da simulagdo numérica — distribuicé@o de tensdes (outro

angulo)
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A fim de validar os dimensionamentos analiticos realizados, uma maior atencdo é
dada as partes da pinca onde foi feita uma analise anterior a simulacdo, como a se¢édo
de espessura minima e o batente mecanico.

Para a espessura minima de parede, com a espessura utilizada (e,,;, = 3,0 mm), e
utilizando as expressdes (39), (40) e (42), as tensdes tedricas resultantes sdo de
90,8 MPa no centro da placa e 136,5 MPa na borda da placa. Na simulagéo
numérica, obteve-se uma tensdo de 97,0 MPa no centro do fundo da sede do pistéo,
aproximadamente, e 85,0 MPa na borda da sede do pistdo, aproximadamente. A
concordancia entre os resultados para a tensdo no centro é aceitavel. O resultado na
borda, no entanto, é bastante discrepante. Sobre isto, levantam-se alguns pontos, 0
primeiro deles sobre a condicdo de contorno utilizada. No célculo teorico, considera-
se apenas a placa e assume-se uma condicdo de engaste na borda, isto é, restri¢do
completa dos seis graus de liberdade, o que requer rigidez infinita. Na simulagéo
numeérica, o fundo da sede do pistéo é parte do corpo da pinc¢a, que tem rigidez finita,
portanto do ponto de vista do fundo da sede do pistdo, sua borda ndo estava com
condicdo de engaste. Outro ponto a ser notado é que no calculo tedrico da placa
plana, hd uma axissimetria de tensdes e deformacdes, devido a axissimetria de
esforcos e condic¢des de contorno. Ao inspecionar a Figura 37 e a Figura 38, nota-se
que a distribuicdo de tensbGes ndo é axissimétrica, um indicio de que a pressao
aplicada ndo é o Unico esfor¢o agindo sobre esta regido da pinga e/ou a restricdo
“percebida” pelo fundo da sede do pistdo ndo ¢ simétrica. Logo, pelos motivos
listados, a discrepancia observada entre o célculo tedrico e a simulacdo numérica é
justificada.

Quanto ao batente mecanico, por sua vez, nota-se que as tensdes no batente ficaram
bastante baixas. O motivo para isto é que a area de cisalhamento minima calculada
para 0 batente, por meio da expressdo (49), é A, = 44,2 mm?, porém isto
corresponde a uma area muito pequena. Por questdes geométricas, a area de
cisalhamento utilizada no batente é de, aproximadamente, 130,0 mm?. Sendo assim,
as tensbes esperadas no batente sdo bastante abaixo da tensdo admissivel, o que de
fato ocorre. Nota-se, no entanto, na Figura 37, uma regido com tensdes um pouco
elevadas, da ordem de 170,0 MPa, no entorno do batente da direita (aquele que

recebeu o esforco F,). Nesta regido houve uma concentracdo de tensdo, devido a
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propria geometria do batente e ao fato de o batente estar proximo de um dos pontos
de aplicacdo de condicdo de contorno da pingca. Mesmo assim, embora elevada, esta
tensdo corresponde a apenas 40% do limite de escoamento, aproximadamente.

A tensdo méxima observada na pingca ocorre no entorno do furo de fixacdo da
esquerda e tem valor de 229,0 MPa. Este valor corresponde a 51% do limite de
escoamento, ou seja, ha um fator de seguranca de 1,965. No entanto, vale ressaltar
que em uma fixac&o real de uma pinca de freio, de um lado h& contato entre faces da
pinca de freio e do suporte da pinc¢a do freio, e do outro se utiliza arruela. Portanto,
na realidade, a area de fixacdo da pinca é maior do que aquela que foi utilizada na
simulacdo (que foi apenas a area do furo). Ou seja, esta concentracdo no entorno do
furo de fixagdo muito provavelmente ndo ocorrerd em uma aplicag&o real.
Consideracdes também podem ser feitas sobre os deslocamentos obtidos, ilustrados

na Figura 39 e na Figura 40.

Figura 39 — Resultado da simulagdo numérica - deslocamentos
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Figura 40 — Resultado da simulagdo numérica — deslocamentos (outro angulo)

O deslocamento méximo de 0,34 mm ocorre no centro do fundo da sede do pistéo
superior. Neste ponto, o deslocamento elevado é devido a flexdo do fundo da sede do
pistdo, a qual foi bastante estudada neste relatorio. Nos outros pontos da pinga, 0
deslocamento ficou abaixo dos 0,3 mm, aproximadamente, na metade superior da
pinca e 0,2 mm, aproximadamente, na metade inferior, onde ha a condicdo de

contorno.
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5 ANALISE DOS RESULTADOS OBTIDOS

Imagens da pinca final obtida encontram-se no APENDICE B deste relatorio. A
Tabela 13 compara a pinga utilizada pela Equipe Poli Racing com aquela

desenvolvida neste trabalho.

Tabela 13 — Comparacéao entre pin¢a usada atualmente e pinga proposta

A Pinca atual Pinca
Parametro Observacdes
(PS-1) proposta

Forca no pedal necessaria

49,9 44,9 Otimo entre 40 e 50 kgf
para travamento (kgf)
Balance-bar 63% 56% Ideal 50%
Pressé@o na linha dianteira
8,0 6,4
no travamento (MPa)
Pressédo na linha traseira
2,4 2,4
no travamento (MPa)
Pressdo maxima - :
8,3 10,0 Delimitada pelo O-ring
suportada (MPa)
Peso (9) 421,8 382,0

Nota-se uma melhora geral das condi¢des de operacdo da pinga proposta, em especial
os dois primeiros itens da Tabela 13. A forca exercida pelo piloto, conforme Limpert
(1999), deve ficar entre 40 e 50 kgf para o travamento das rodas, de modo que o
piloto consiga atingir esta condigdo com certa facilidade (forcas abaixo desta faixa
podem fazer as rodas serem travadas muito facilmente, prejudicando a dirigibilidade
do veiculo, e forgcas acima podem nao ser facilmente exercidas pelo piloto). Com a
pinga PS-1 atualmente utilizada, a forca necessaria estava muito proxima do limite
superior, e notava-se dificuldade em se atingir o travamento das quatro rodas em
certas situacGes. Com a pinga proposta, portanto, houve uma reducéo de 10,1% na
forca requerida para travar as rodas, chegando-se ao valor mais adequado de
44,9 kgf.
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O balance-bar, por sua vez, € o responsavel pela distribuicdo da forca de frenagem
entre os eixos dianteiro e traseiro. Por questfes de flexibilidade de ajuste, busca-se
manter 0 balance-bar o mais centralizado possivel de modo a ter uma ampla faixa de
ajuste para ambos 0s eixos, caso seja necessario. Com a utilizacdo da pinga
desenvolvida, devido aos seus pistbes com maior &rea, a parcela da forca exercida
pelo piloto para o eixo dianteiro foi reduzida para 56%, ante 0s 63% da pinca PS-1.
A pressdo na linha dianteira sera bastante reduzida com a pinga desenvolvida, que
também possui uma pressdo maxima admissivel maior. A pressdo no travamento
corresponde a 96,4% da pressdo maxima admissivel para a pinga atual, porém
somente 64,0% para a pinca proposta. Esta margem ir4 absorver eventuais forcas de
acionamento excessivas (forca no pedal além da necessaria para o travamento das
rodas), conforme dito anteriormente, fato que ocorre em situagdes de susto e/ou em
emergéncias. A pressdo na linha traseira ndo é alterada pois mantém-se a pinca
atualmente utilizada no eixo traseiro.

Por fim, nota-se um ganho em massa de 39,8 g por pinga, ou aproximadamente
9,4%.

Uma ultima verificacdo a ser realizada para a pinca desenvolvida é o aumento de
temperatura na frenagem. Utilizam-se as expressdes (31) e (32), juntamente com 0s

valores fornecidos na Tabela 14, para calcular este aumento.

Tabela 14 — Valores para célculo do aumento de temperatura

Grandeza Valor Observacoes
P 6,4 MPa Conforme calculado
A, 804,2 mm? Conforme calculado
r 98,9 mm Propriedade do veiculo
R 245,0 mm Propriedade do veiculo
o 0,93 Segundo Talati apud Neys (2012)
Mpinga 0,292 kg Massa do corpo da pinca
c 921,1J/kg.K  Propriedade do material da pinca
121 27,8 m/s Velocidade méxima tipica

t, 2,0s Conforme calculado
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Com isso, obtém-se Q = 6726,1] e AT = 24,3 °C. O principal motivo para o valor
baixo do aumento de temperatura é que a maior parte do calor gerado ndo é
absorvido pela pastilha, mas sim pelo disco, evidenciado pelo valor de o, que é a
parcela absorvida pelo disco. Para um dia quente, quando a temperatura ambiente
pode chegar aos 40 °C, a temperatura maxima atingida pela pinca sera de 24,3 +
40,0 = 64,3 °C, 0 que esta bastante abaixo da temperatura méxima suportada pelos
elementos de vedacao (que € 200 °C) e pela propria pin¢a (550 °C). Além disso, esta
temperatura esta bastante abaixo do ponto de ebulicdo do fluido de freio utilizado
(DOTS3, ponto de ebulicdo de 204 °C), evitando-se assim problemas como o fading.
Reitera-se, no entanto, as hipdteses feitas anteriormente, de que este valor
corresponde a apenas uma frenagem e que este é um calculo aproximado do aumento
de temperatura. Numa aplicagéo real, onde séo realizadas diversas frenagens e ocorre
troca de calor com 0 meio ambiente, a previsao do aumento de temperatura é muito

mais complexa.
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6 CONCLUSOES

Neste trabalho foi apresentado o projeto de uma pinca de freio para um veiculo de
alto desempenho do tipo formula em conjunto com a Equipe Poli Racing de Frmula
SAE. Para isto, foi desenvolvido um modelo matematico da frenagem de um veiculo,
focando-se no regime permanente atingido, a fim de se obterem as forcas, pressoes,
geracdo de calor, enfim, os parametros relevantes para o projeto de uma pinga de
freio. A pinca obtida, que teve suas partes criticas dimensionadas analiticamente e foi
verificada em elementos finitos, possui condi¢cdes de operacdo melhores que as da
pinca utilizada atualmente pela Equipe Poli Racing, o que trard beneficios para o
desempenho do veiculo. As melhorias nas condi¢des de operacgdo incluem reducdo na
pressdo de operacdo da ordem de 20%, aumento na pressdo maxima suportada
também da ordem de 20%, reducdo na forca de acionamento por parte do piloto da
ordem de 10% para um valor mais adequado, maior centralizacdo do balance-bar e
ganho em massa da ordem de 9%.

Como projeto de graduacdo, este trabalho teve como objetivo desenvolver, além da
pinca propriamente dita, uma metodologia para o projeto da pinca de freio, deixando
documentado todo o conhecimento abordado e temas importantes a serem
considerados. Dessa forma, o presente trabalho constitui um guia de projeto de pinca
de freio para a Equipe Poli Racing de Férmula SAE, que podera, a partir deste
trabalho, focar na melhoria continua do sistema de freios através do projeto de pin¢as
de freio mais adequadas para cada novo prototipo.

Como sugestdo para trabalhos futuros, cita-se a fabricacdo e teste em bancada da
pinca desenvolvida neste trabalho e posterior utilizacdo em veiculo de Formula.
Embora tenham sido feitas simulagdes em elementos finitos a fim de se validar os
dimensionamentos analiticos desenvolvidos, é importante que sejam realizados testes
em bancada a fim de se complementar os dimensionamentos e simulacdes da pinca
como um todo. Dado que o propdsito deste trabalho é desenvolver uma pinga para
ser utilizada pela Equipe Poli Racing em um de seus protétipos, sugere-se, também,
apos a realizacdo de testes em bancada, que a pinca seja implementada no veiculo
para que as melhorias em relacdo a pinca atualmente utilizada sejam verificadas na

pratica.
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Outra sugestdo é a investigacdo do regime transiente, que nao foi considerado neste
trabalho. Sugere-se investigar a forma como a forca no pedal de freio é aplicada pelo
piloto e como esta forca é transmitida para as pincas de freio, atraves de um estudo
da dindmica do sistema hidraulico, além da dindmica do proprio veiculo quando da
aplicacdo do torque de frenagem nas rodas, levando-se em conta 0s parametros
geométricos e da suspensao do veiculo, a fim de se investigar as reacdes nos eixos

dianteiros e traseiros durante o regime transiente.
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APENDICE A — Valores do FP-05 de 2013

Tabela 15 — Parametros gerais do veiculo

Grandeza Valor Unidade Descricéo

m 270 kg Massa do carro com piloto
I 0,8055 m Distancia entre eixo dianteiro e centro de gravidade
L. 0,7435 m Distancia entre eixo traseiro e centro de gravidade
E.p 1,55 m Entre-eixos
h 0,3 m Altura do centro de gravidade em relacéo ao piso
B 1,7 m Bitola dianteira/traseira
K, 1,1 - Coeficiente de correcdo para massas girantes

Tabela 16 — Parametros importantes do sistema de freios

Grandeza Valor Unidade Descricao
Lyeda 6 - Razéo de alavanca no pedal de freio
Ny 0,85 - Eficiéncia do conjunto pedal/cilindro-mestre
|1 0,45 - Coeficiente de atrito entre pastilha e disco de freio

Ay 638,7 mm2  Area do pistdo da pinca atual de freio dianteira
Aycr 509,7 mm2  Area do pistdo da pinca de freio traseira

Pmax 8,3 MPa  Pressdo maxima admissivel pela pinga atual
Apef 197,9 mm2  Area do pistdo do cilindro-mestre dianteiro

Apcr 388,0 mm2  Area do pistdo do cilindro-mestre traseiro

U 1,7 - Coeficiente de atrito entre o pneu e o asfalto
R 245 mm Raio efetivo do pneu

r 98,9 mm Raio efetivo do disco de freio dianteiro

T, 93,15 mm Raio efetivo do disco de freio traseiro

t, 3,8 mm Espessura da pastilha de freio (nova)

Coeficiente de atrito entre pastilha e batente

0,35 -
Mbatente (estimado)

L, 60,4 mm Comprimento linear da pastilha de freio




APENDICE B - Imagens da pinca de freio desenvolvida

Figura 41 — Vista superior da pinga desenvolvida
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Figura 42 - Vista lateral da pinca desenvolvida
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Figura 43 - Vista frontal da pinca desenvolvida

Figura 44 - Vista em perspectiva da pinca desenvolvida

88



89

Figura 45 — Vista em perspectiva com a metade superior omitida
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SECTION A-A SECTION B-B
SCALE1:1 SCALE1:1

Figura 46 - Vista em corte da metade inferior da pin¢a desenvolvida




Figura 47 — Vista explodida da pinga desenvolvida
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