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RESUMO

Este trabalho tem por objetivo estudar os principais tî  
pos de guias de máquinas-ferramenta, a saber: guias de escorrega­
mento; hidrostáticas e de rolamento. Este estudo abrange os se­
guintes aspectos: formas construtivas; materiais; atrito; desgas­
te; capacidade de carga; rigidez; amortecimento; dimensionamento; 
otimização; fabricação; lubrificação; reparação; dispositivos de 
ajuste, controle e proteção. Em seguida, foi feita uma analise 
comparativa entre estas guias, considerando os aspectos de proje 
to, de operação, de fabricação, de instalação, de manutenção e de 
custo. Esta analise possibilitou o estabelecimento dos campos de 
utilização, dos limites e condições de aplicabilidade para cada 
tipo de guia.

Como resultado deste estudo, elaborou-se um conjunto de 
orientações para auxiliar o projetista na seleção e projeto da 
guia mais apropriada para uma determinada máquina-ferramenta.
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ABSTRACT

This work has the objective of studying the main types 
of machine tool guideways; plain; hydrostatic and rolling. This 
study covers the following aspects; geometric shapes ; materials; 
friction; wear; load capacity; stiffness; damping; design; optim^ 
sation; manufacturing; lubrification; overhaul; adjusting,control 
and protection devices. A comparative analysis among these guide 
ways was also made, considering the aspects of design, operation, 
manufacturing, installation, maintenance and cost. This analysis 
aimed the establishment of the range of utilization, limits and 
conditions of application for each type of guideway.

As a result of this study a set of recomendations was 
elaborated:; to help the designer to choose and design the mo­
re adequate guideway for a certain machine tool.



CAPÍTULO 1

INTRODUÇÃO

Antes de introduzir as justificativas e os objetivos des 
te trabalho de dissertação de mestrado é imprescindível que se fa­
ça uma breve exposição teórica a respeito da concepção de maquina, 
para que se possa visualizar de forma bem definida o papel das 
guias como elemento orgânico de maquina.

De uma forma.genérica e funcional, toda maquina pode ser 
constituída de três subsistemas básicos, a saber:

Motor é o elemento que recebendo um fluxo qualquer de 
energia externa transforma-a em energia mecânica necessária para o 
acionamento da cadeia cinemática da máquina, proporcionando assim 
a realização de determinado trabalho externo;

Transmissão, como seu proprio npme sugere, ê aquele sub­
sistema que consistindo de um arranjo adequado de elementos de 
transmissão mecânica possibilita o escoamento planejado da energia 
mecânica através da máquina;

Operador é o subsistema que caracteriza o tipo de traba­
lho realizado pela máquina. Em outras palavras, é o conjunto de e- 
lementos que recebendo o fluxo de energia dos orgãos de transmis­
são executa ou auxilia o trabalho mecânico que a máquina se propõe 
a fazer.

Em muitas máquinas, há a necessidade de que certos movi­
mentos associados ao subsistema de operação, sejam realizados com 
determinada estabilidade e precisão. Isto acontece em situações em 
que se deseja transportar num percurso linear ou circular determi­
nado objeto seja ele dispositivo, ferramenta ou material para fa­
bricação, para que possa participar ativa ou passivamente de ope­
rações de trabalho desenvolvidas na máquina. Para que este movimen 
to seja restrito a um grau de liberdade, é conveniente se ter ele­
mentos de máquina de suporte e de guia que satisfaçam este objeti­
vo.

As guias são, pois, elementos de máquina que têm a fun­
ção de guiar e suportar objetos durante a operação de trabalho, ne 
cessitando ter requisitos de operação, tais como: alta precisão de



movimento, alta capacidade de transporte de carga, mínimo atrito e 
desgaste, alta rigidez e capacidade de amortecimento de vibrações, 
durabilidade, baixo consumo de potência, etc..

Sua aplicação mais comum é em máquinas-ferramenta, que 
são máquinas destinadas a operações de conformação ou usinagem. Co 
mo exemplos, podem ser citados: prensas, tesouras, martelos, máquj^ 
na de puncionar, tornos, fresadoras, retíficas, furadeiras, mandrã. 
ladoras, plainas, etc..

Para que seja possível uma operação de conformação ou 
usinagem numa máquina-ferramenta, ê necessário que existam alguns 
movimentos de trabalho da ferramenta em relação ã peça que, via de 
regra, são conduzidos por meio de guias de esaorregamento^ hidro e 
aerostáticas3 de rolamento ou combinadas. Embora essas guias possam ser
utilizadas em diferentes tipos de máquinas, neste trabalho será da 
da ênfase a sua aplicação em máquinas-ferramenta que realizam ope­
rações de usinagem. Este tipo de máquina apresenta os seguintes m£ 
vimentos de trabalho:

Movimentos auxiliares são aqueles destinados a levar a 
ferramenta ou a peça até a posição de trabalho. Eles não interfe­
rem diretamente na formação do cavaco e podem ser subdivididos em 
movimento de posicionamento, profundidade e de correção;

Movimento principal ou de corte é aquele responsável pe­
la formação do cavaco durante um curso ou revolução da ferramenta 
ou da peça;

Movimento de alimentação ou de avanço é aquele movimento 
que conjugado com o movimento principal dá continuidade ã saída de 
cavaco.

Os movimentos de corte e de avanço podem ser efetuados 
pela ferramenta ou pela peça. Tornos e plainas de mesa são exem­
plos onde a peça executa o movimento de corte e a ferramenta o de 
avanço. Nas plainas limadoras, fresadoras e retíficas a ferramenta 
executa o movimento de corte e a peça o de avanço. Por outro lado, 
existem casos em que tanto o movimento de corte como o de avanço 
são efetuados pela ferramenta, como em furadeiras, algumas opera­
ções realizadas em centros de usinagem e mandriladoras.

A forma da peça, suas dimensões e acabamento são obtidos 
pelos movimentos da ferramenta em relação ã peça segundo condições 
de usinagem (velocidade de corte, avanço, ângulos de ferramenta.



etc.) devidamente especificadas para propiciar adequado corte do 
material.

Cada um desses três movimentos de trabalho são, era ge­
ral, realizados por raesàs, selas, arvores, carros de avanço, car­
ros porta-ferramenta, etc. e podera ser manuais ou automáticos. De^ 
sa forma, existe a necessidade de dispositivos que permitam guiar, 
com determinada precisão, elementos moveis sujeitos a cargas origi^ 
nadas pelos movimentos de corte e de avanço. Portanto, esses movi­
mentos têm que ser suficientemente estáveis e precisos sob todas 
as condições de operação, de modo a propiciar precisão de traba­
lho ã máquina-ferramenta, possibilitando a obtenção de peças com 
boas características dimensionais e de acabamento.

vários são os fatores que direta ou indiretamente influ­
enciam na precisão da máquina-ferramenta, entre os quais, podem-se 
citar:

- tipo de guia utilizado;
- rigidez dos elementos de máquina;
- atrito e desgaste dos elementos da máquina em movimen­

to relativo;
- sistema de medição da máquina;
- deformações térmicas;
- folgas de trabalho;
- mancais;
- sistemas de lubrificação e lubrificantes;
- desgaste das ferramentas;
- acionamentos;
- comportamento estático e dinâmico dos elementos estru­

turais;
- ambiente de trabalho.

Neste trabalho, pretende-se estudar as guias de escorre­
gamento, as hidrostáticas e as de rolamento, por serem as de maior 
aplicação em máquinas-ferramenta. Este estudo abrange os seguintes 
aspectos:

- formas construtivas;
- materiais;
- atrito e desgaste;
- capacidade de carga;



- rigidez;
- amortecimento;
- dimensionamento;
- otimização;
- fabricação;
- lubrificação;
- reparação;
- dispositivos de ajuste, controle e proteção.

Apos este estudo, far-se-â uma avaliação comparativa en 
tre estas guias, considerando os aspectos de projeto, de operação, 
de fabricação, de instalação, de manutenção e de custo. Esta ava­
liação tem por objetivo estabelecer campos de utilização, limites 
e condições de aplicabilidade para cada tipo de guia. Com isto, pre 
tende-se fornecer um conjunto de orientações técnicas e .econômi­
cas, de modo que o engenheiro projetista possa selecionar a guia 
mais adequada para uma determinada aplicação.

A reunião dessas informações visa preencher uma lacuna 
existente no estudo de guias de máquinas-ferramenta, pois as orien 
tações disponíveis encontram-se muito dispersas dificultando seu 
projeto e seleção.

As guias podem ser classificadas conforme o princípio f^ 
sico de operação a que estão associadas. Deste modo, podem-se ter:

Guias de Esoorregamento - Caracterizam-se pela existência 
de escorregamento entre as partes em movimento relativo sob condi­
ções de atrito solido, misto ou fluido. Estas guias são as mais em 
pregadas nas máquinas-ferramenta, devido ao seu baixo custo e fac^ 
lidade de fabricação. Quando bem protegidas de contaminação exter­
na e lubrificadas, apresentam razoáveis características de fricção 
e desgaste. Têm boas propriedades de amortecimento normal e tangen 
ciai, porém podem estar sujeitas ao fenômeno conhecido como "stick-slip” 
se determinadas condições cinemáticas (baixa velocidade de desliza 
mento) e de operação (lubrificação inadequada, grande diferença dos 
coeficientes de atrito estático e dinâmico) ocorrerem. Para pode­
rem operar satisfatoriamente, faz-se necessária a utilização de 
dispositivos para ajuste de folgas.

Outra característica importante ê a rigidez da guia, re^ 
ponsável por maior ou menor deformação das suas superfícies de con



tato e por mau alinhamento do elemento deslizante devido a cargas 
externas. Deste modo, a rigidez estática da guia é um fator que 
influencia a precisão de trabalho da máquina-ferramenta.

0 uso de outros materiais, alem de aço e ferro fundido, 
como os revestimentos plásticos Cpolínieros) , tem contribuído para 
melhorar as características dessas guias e seu grau de utilização.

Guias Hidro e aerostáticas - Estas guias podem ser pres­
surizadas a oleo ou a ar. 0 princípio de funcionamento baseia-se 
no fornecimento de fluido sob pressão, entre as superfícies dos mem 
bros que estão em contato, mantendo sob todas condições de opera­
ção um filme de fluido, mesmo na ausência de movimento relativo. 
Dessa forma, a única resistência ao movimento de deslizamento ê d£ 
vida ã viscosidade do fluido (atrito fluido). As principais carac 
terísticas das guias hidrostáticas são; baixíssimo coeficiente de 
atrito, inexistência de desgaste resultando em maior confiabilida­
de e durabilidade, potência mínima requerida para acionamento, al­
ta rigidez e capacidade de transporte de carga, boa capacidade de 
amortecer vibrações, etc..

Estas guias operam com auto-controle da pressão do filme 
de sustentação. Isto significa que oscilações ocorridas nas car­
gas transportadas serão automaticamente compensadas com proporcio­
nais variações de pressão no filme fluido. Algumas vantagens em 
relação ãs guias de rolamento são obtidas pela ausência de pres­
sões locais excessivas e pela sua ação de compensação diante das 
imprecisões superficiais de fabricação.

No entanto, estas guias necessitam, para sua operação,de 
dispositivos de bombeamento, controle, cOndução e filtragem . do 
fluido. Geralmente, são usadas em.máquinas de grande porte, nota- 
damente as de comando numérico, onde se deseja alta precisão de po 
sicionamento, movimentos suaves e uniformes com atrito e desgaste 
mínimos. As principais desvantagens relacionam-se ao seu elevado 
custo inicial e de operação e ã complexidade associada ao sistema 
hidráulico.

As guias aerostáticas são empregadas em situações nas 
quais as cargas transportadas são moderadas e em máquinas onde o 
elemento suportado é movimentado em altas velocidades. As princi­
pais vantagens do uso do ar como fluido de trabalho são: habilida­
de para operar em temperaturas extremas (baixas ou altas) e/ou em 
altas velocidades; dispensa sistema de coleta e reaproveitamento



do fluido. No topico 3,8 serão descritas detalhadamente suas ca­
racterísticas, vantagens e desvantagens.

Guias de Rolamento - Nestas guias o movimento relativo 
entre as partes ocorre através de elementos rolantes (esferas, ro­
los cilíndricos ou agulhas) situados entre as mesmas. Isto caract£ 
riza o movimento de rolamento. Estas guias têm boas característi­
cas de fricção e desgaste sob todas as velocidades de operação. A- 
presentam boa rigidez e vida ütil e podem operar sem folgas, elimj^ 
nadas através da protensão dos elementos rolantes, possibilitando 
assim a elevação da rigidez e a redução dos desalinhamentos. As 
principais desvantagens são: baixa capacidade de amortecer vibrações, alto 
custo de fabricação, necessidade de se ter tolerâncias estreitas e superfí­
cies de trabalho de alta dureza e acabadas com bastante precisão.

Guias Combinadas - Estas guias resultam da combinação de 
tipos de guias mencionadas acima. 0 que se pretende basicamente com 
esta combinação é a incorporação das vantagens das guias primiti­
vas visando suprir, no conjunto, algumas de suas deficiências par­
ticulares. Assim, para o projeto de uma guia combinada deve-se es­
tar consciente das características das guias primitivas (escorrega 
mento, hidrostática, aerostática, rolamento), para, então, seleci£ 
nar a combinação construtiva que resulte efetivamente numa melho­
ria de desempenho, custo ou manutenção. A guia combinada mais fre­
qüentemente empregada é a guia de escorregamento/rolamento. Esta 
guia incorpora as vantagens associadas ãs suas respectivas guias 
primitivas. Em geral, apresentam as seguintes características: boas 
condições de atrito e desgaste; boa rigidez e capacidade de amorte 
cimento de vibrações; habilidade de operar sem folga nas direções 
preferenciais e menor custo do que as guias de rolamento. Com guias 
combinadas de escorregamento/rolamento, é possível se estabelecer 
características friccionais adequadas tais que propiciem um gradien 
te de amortecimento mecânico desejado, como também, movimentos sua 
ves sem "stick-slip''e com baixa resistência ao atrito. Para isso, é 
necessário "dosar", na medida certa, o atrito total através da pro 
porção adequada entre partes em escorregamento e em rolamento.

Outro tipo de guia combinada é a guia aerostática/escor- 
regamento. Esta combinação tem por objetivo minorar a instabilida 
de mecânica (vibrações) presente nas guias aerostáticas.

Através de adequado projeto de uma guia combinada para



determinada máquina-ferramenta,ê possível atender os requisitos e^ 
pecíficos de operação relativos ãs suas guias e, ao mesmo tempo, 
obter a solução ótima de compromisso entre custo e desempenho.

Embora, em princípio, as guias combinadas sejam uma boa 
alternativa, existe muito pouco estudo sobre elas. Desta , forma, 
faz-se necessária a realização de pesquisas mais abrangentes no 
sentido de investigar as combinações de tipos de guias que efetiva 
mente resultem na melhoria das características de operação, da vi­
da ütil ou do custo. Dentro deste contexto, e preciso ainda verifj^ 
car o ganho real que se obtém no desempenho devido a esta combina­
ção. Em vista do exposto, estas guias não serão abordadas neste tra 
balho.

Com relação ã base experimental deste trabalho, todos os 
dados e resultados empíricos apresentados foram obtidos de traba­
lhos idôneos publicados por pesquisadores atuantes em várias ins­
tituições de ensino e pesquisa do mundo.

Nos capítulos que se seguem serão abordadas as guias de 
escorregamento, hidrostáticase de rolamento. Após descrição dos a_s 
pectos já mencionados, será realizada, em capítulo a parte, uma 
avaliação comparativa das guias tendo em vista sua adequada aplica 
ção.



CAPÍTULO 2

GUIAS DE ESCORREGAMENTO

2.1 Introdução

Uma descrição genérica das guias de escorregamento foi 
exposta no primeiro capítulo deste trabalho. Nos topicos e subtopi^ 
cos que são apresentados a seguir, serâ desenvolvido estudo deta­
lhado dos aspectos de projeto, fabricação e manutenção relativos a 
estas guias.

2.2 Formas construtivas e dispositivos de ajuste de folga

Neste topico»serâ realizada uma abordagem geral dos vá­
rios tipos de formas construtivas de guias de escorregamento, bem 
como,de seus dispositivos de ajuste de folga, com o objetivo de for 
necer elementos teóricos e práticos que permitam ao projetista e^ 
colher o dispositivo de ajuste e a forma da guia mais adequada pa 
ra uma dada situação.

2.2.1 Formas construtivas

Em geral, as varias formas construtivas de guias de es­
corregamento têm características próprias que justificam a sua ut^ 
lização em determinada aplicação. Em certa extensão, a precisão ob 
tida nas peças usinadas é dependente da forma das guias usadas nas 
maquinas-ferramenta. 0 que se pretende, na medida do possível, é 
que a forma construtiva da guia satisfaça os seguintes requisitos:

a) garanta precisão de movimento das partes guiadas sob 
ação de cargas;

b) disponha de meios que permitam a compensação de de^ 
gaste;

c) apre sen te facilidade de montagem e manufatura econômica;
d) permita os movimentos pretendidos e restrinja os de­

mais;
e) evite acumulação de cavaco sobre as guias e proveja



meios para sua imediata remoção;
f) seja de fâcil lubrificação.

Numa primeira classificação, podem-se ter guias feohàdas 
(fig. 2.1a) e abertas (fig. 2.1b). As primeiras restrigem o movi­
mento do elemento móvel a um grau de liberdade, enquanto nas segun 
das, isto e possível somente para cargas externas agindo na dire­
ção vertical para baixo.

(a ) ( b )

Figura 2.1- Guia fechada (a) e aberta (b).

As diversas formas construtivas para guias de escorrega 
mento de mâquinas-rferramenta são projetadas a partir de formas prî  
mitivas que são arranjadas em diferentes posições e combinações. 
Estas formas primitivas dão origem aos seguintes tipos de guias 
1, 21:

a) Guia plana;
b) Guia em "V";
c) Guia tipo "cauda de andorinha";
d) Guia cilíndrica.

Essas guias podem ser do tipo macho ou fêmea. Para me­
lhor apreciação serão apresentados os desenhos das mesmas na figu­
ra 2 . 2 .

As guias -planas (fig. 2.2a) são caracterizadas por sua 
simplicidade de fabricação e fácil controle de suas característi­
cas geometricas. Freqlientemente, são usadas para suportar altas car 
gas em longos percursos. Por outro lado, requerem dispositivos pa­
ra ajuste de folga e têm a tendência a acumular impurezas. A guia
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plana tipo macho não retêm o lubrificante satisfatoriamente. 0 ajie 
te de folga devido a eventuais desgastes ocorridos pode ser efetua 
do na direção vertical ou horizontal de modo independente \2

( a )

mocho

f Smea

é m i í

( b) (c) ( d)

Figura 2.2- Formas construtivas básicas de guias de má­
quinas-ferramenta: a) plana; b) em ”V"; c) 
cauda de andorinha; d) cilíndrica |2f.

As guias em "V" (fig. 2.2b) são também chamadas de prismá­
ticas. As do tipo fêmea assumem a designação especial de guias em 
"V” invertidas. Essas guias são mais difíceis de se fabricar, par­
ticularmente em grandes máquinas onde a ajustagem e alinhamento das 
quatro faces em "V" ê trabalhosa. Porem, têm a vantagem de se auto 
ajustarem quando surgem desgastes, ou seja, as folgas são automati^ 
camente eliminadas sob ação de cargas associadas ao elemento mo­
vei. Quando usadas em barramentos de tornos,reduzem os erros nos 
diâmetros das peçasjcausados pelo desgaste originado nas guias |l|. 
As guias tipo macho não têm a tendência a acumular cavaco, poden­
do ser usadas com menor proteção, porem retêm pouco lubrificante. 
As guias em ''V invertidas oferecem boas condições para retenção 
do lubrificante, porem requerem cobertura para impedir o acesso de 
substâncias estranhas. Estas últimas guias são geralmente encontra 
das em máquinas de retificar e plainar. Quanto ao
aspecto construtivo, as guias em "V" podem ser simétricas ou assi­
métricas (figs. 2.3 e 2.4 a e b). 0 primeiro caso é utilizado onde 
a carga ê dirigida verticalmente para baixo. 0 segundo caso é em­
pregado onde a resultante das cargas externas atua numa direção 
preferencial. Então, a face maior da guia em "V" é disposta perpen 
dicular a esta direção para resistir melhor aos esforços efetuados
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pela ferramenta de còrte. A face mais inclinada da guia prismática 
assimétrica tem a função de resistir aos esforços horizontais asso 
ciados ao empuxo da ferramenta de corte. São utilizadas comumente 
em tomos de grande porte ] 1, 2, 4

( b )

Figura 2.3- Guias em ”V” invertidas: a) simétrica; 
assimétrica.

b)

(a  ) ( b )

Figura 2.4- Guias prismáticas tipo macho: a) simétrica;
b) assimétrica.

As guias tiyo "cauda de andorinha" (fig. 2.2c) requerem 
pouco espaço para a sua construção e restringem o movimento do elemento mo­
vei nas direções horizontal e vertical em ambos os sentidos. 0 ajus 
te de folgas nestas duas direções pode ser efetuado por uma única 
régua de ajuste. Normalmente, utilizam-se réguas paralela, trapezoi^ 
dal ou em cxmha. Exemplos dos vários aspectos construtivos dos dispo 
sitivos para ajuste de folga serão vistos mais adiante \2\.

As guias cilíndricas (fig. 2.2d) são fáceis de fabricar, 
porém necessitam de dispositivos complexos para ajuste de folga 
|2|. 0 uso de duas guias cilíndricas (fig. 2.5) resulta numa confj^ 
guração que pode causar restrições ao movimento (engripamento) de­
vido ã impossibilidade de compensação das imperfeições de manufatu 
ra e de dilatações térmicas. Sua principal deficiência estâ rela­
cionada a sua baixa rigidez, resultante de sua fixação ã base da
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maquina pelas extremidades. Para tornar a guia cilíndrica mais rí­
gida, pode-se lançar mão do aumento do diâmetro. Porem, para lon­
gos comprimentos, uma adequada rigidez so serâ possível a custa de 
cilindros de grande diâmetro. Uma maneira para contornar esse pro­
blema consiste em fazer com que a barra cilíndrica seja suportada 
em uma cavidade cilíndrica rígida (fig. 2.6) [l].

Figura 2.5- Guias cilíndricas dupla.

Figura 2.6- Guia cilíndrica tipo femea |l

As guias cilíndricas são raramente utilizadas em máqui­
nas-ferramenta. Sua aplicação mais notável ê nas colunas de fura­
deiras radiais.

Existe também a possibilidade da combinação dos vários 
tipos de formas construtivas mencionadas acima. Isto é feito com o 
objetivo de se conseguir vantagem específica ou melhoramento do de­
sempenho, resultante da combinação adequada das características das 
respectivas guias. Como primeiro exemplo, tem-se a guia em "V" usa 
da em conjunção com a guia plana (fig.2.7). Isto é justificado da 
seguinte forma: a guia em "V" desempenha a tarefa de guiar o ele­
mento movei com precisão de movimento ao longo do processo, en­
quanto a guia plana tem a função de facilitar a montagem e ajusta­
gem das partes em contato, visto que é difícil conseguir o alinha­
mento das quatro faces de duas guias em "V. Além disso, a guia pia
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na pode absorver dilatações térmicas ocorridas na base da máquina 
ou no elemento movei, mantendo assim o contato das superfícies de 
trabalho da guia em "V” |3

Figura 2.7- Combinação de uma guia em "V" com uma plana.

De outro modo, a combinação dé uma guia cilíndrica com 
uma plana, que é geralmente usada em instrumentos ópticos (fig* 2.8), 
proporciona uma configuração que evita engripamentos. Para isso, é 
necessário que a superfície da guia plana esteja disposta radial- 
mente E cilíndrica |l

Figura 2.8- Combinação de uma guia cilíndrica • com uma 
plana |1

Outra combinação possível se dá entre a guia tipo "cauda 
de andorinha” e a guia plana. Alguns exemplos construtivos são mo_s 
trados na figura 2.9. Observa-se nesta figura a utilização de ré­
guas de ajuste paralela e cônica. Para impedir o levantamento do 
elemento móvel sob ação de cargas externas,utiiiza-se a régua de 
retenção. Estas guias são empregadas em carros transversais de má­
quinas-ferramenta l4|.

Enfim, a escolha de um tipo de guia para emprego em uma 
nova máquina-ferramenta será baseado na possibilidade de obtenção 
de máxima rigidez e precisão de movimento sob a ação das car­
gas específicas da máquina-ferramenta em questão l2|. No que se re 
fere ã lubrificação, as guias tipo fêmea oferecem melhores condi­
ções para distribuição do óleo lubrificante, bem como, permitem o
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emprego de sistemas de lubrificação com circulação de oleo. Para 
isso, é necessário prover meios de proteção para as guias, a fim 
de evitar o acesso de substâncias contaminantes (cavaco, areia; etc..) 
l5l.

Figura 2.9- Tipos construtivos de combinações de 
cauda de andorinha e plana ]4

guias

Para concluir este subtopico referente ãs formas constru 
tivas de guias de escorregamento, será feita uma abordagem sobre 
guias estreitas. Para a obtenção de máxima estabilidade e precisão 
de movimento é necessário um mínimo de folga entre a guia e o 
elemento deslizante. Contudo, a folga Si mostrada na figura 2.10a 
(guia plana larga) não deve ser muito pequena, pois variações na 
largura Li causadas por desigual aquecimento ou resfriamento das 
guias e do elemento movei, podem causar restrição ao movimento lon 
gitudinal ou até engripamento l3|. No sentido de limitar os efei­
tos térmicos sobre a folga e reduzir o giro do elemento deslizante 
(afeta a precisão da máquina) quando ém movimento, foi desenvolvi­
da a concepção de guia estreita. A figura 2.10b mostra uma guia pia 
na estreita onde o movimento no plano horizontal é dirigido pela 
guia de largura L2 que apresenta folga S2 • Na figura 2.10:, as
réguas em cunha 1 e 2 têm a função de ajustar as folgas Si e S2 • En 
tão, com as mesmas variações de temperatura, as variações na folga 
S2 serão menores que em Si, pois L2 << L^. Logo, em guias estrei­
tas é possível empregar menores folgas. Em conseqüência, obtém-se 
um aumento da precisão da máquina, pois o ângulo de giro Ô2 = S2/L 
do elemento deslizante sobre a guia estreita é menor que na larga 
(61 = Si/L),como mostra a figura 2 .11. 0 comprimen­
to do elemento deslizante é designado por L.

As guias estreitas asseguram um movimento suave e exigem 
um menor esforço para acionamento. Porém, pata obter máximo desem­
penho destas guias faz-se necessário montar o mecanismo de avanço
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(fuso de movimento, pinhão-cremalheira, cilindro hidráulico, 
etc.) tanto quanto possível sobre a linha central paralela ã guia. 
Isto ê feito para evitar o giro do elemento movei tendendo ao acu- 
nhamento na guia 14|.

T

Li

(0 ) ( b )

Figura 2.10- Guia plana larga (a) e estreita (b) |3l.

( b )

Figura 2.11- Ângulo de giro do elemento deslizante: a) 
guia larga (<5i); b) guia estreita (62) l̂ ].

As diversas formas construtivas de guias vistas anterior 
mente podem assumir a configuração de guias estreitas. Como ilus­
tração, serão apresentados algüns exemplos na figura 2.12.
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tijir
1 >

— ii[ir

Figura 2.12- Tipos construtivos de guias estreitas.

2.2.2 Dispositivos de ajuste de folga

Nas guias de escorregamento, para se assegurar adequada 
precisão de movimento com mínima perda por atrito, ê necessário man 
ter certa folga entre o élemento deslizante e a guia l2l. Devido 
ao desgaste das superfícies deslizantes , ocorrerá variação desta 
folga, sendo assim necessário prover meios para ajustá-la sempre 
que for preciso. Basicamente,existem os seguintes dispositivos pa­
ra ajuste de folgas: rêgua de ajuste paralela,em cunha, trapezoidal 
e de retenção. Estas réguas são barras longas com seção transver­
sal em forma de paralelogramo, trapézio, etc., que são colocadas 
entre a guia e o elemento deslizante com o objetivo de corrigir a 
folga.

k régua de ajuste -paralela (fig. 2.13) apresenta faces 
paralelas, sendo ajustâvel através de parafusos fixados lateralmen 
te. A desvantagem principal desta régua deve-se ao surgimento de 
distribuição de pressões de contato não-uniforme ao longo da super 
fície lateral, devido a dificuldade para se apertar os parafusos 
de ajuste com a mesma força, bem como a deflexão da rêgua nos pon­
tos de aplicação dos parafusos [ij. Deste modo a régua terá na sua 
superfície lateral ondulações que originam pressões de contato ex­
cessivas, resultando no aumento da taxa de desgaste |1

Figura 2.13- Régua de ajuste paralela: a) guia plana; b) 
guia cauda de andorinha |1 , 2
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A régua de aguste m  curiha (fig- 2.14) apresenta determi­
nada inclinação em uma de suas faces laterais, na direção do compri­
mento, geralmente de 1:40 ,a 1:100 jz]. Neste caso, a folga ê 
corrigida pelo deslocamento longitudinal da régua. A re­
gulagem é possível através de parafusos e porcas posicionadas nas 
suas extremidades. Alguns tipos construtivos destes parafusos de 
ajuste são mostrados na figura 2.15. Apos a ajustagem da folga, e^ 
tes parafusos e porcas devem ser suficientemente apertados para im 
pedir o movimento longitudinal da régua (causado por forças de atr_i 
to) que tenderia a apertâ-la ou afrouxá-la.

(a)
Figura 2.14- Régua de ajuste em cunha: a) guia plana; b) 

guia cauda de andorinha |l, 2

(a) _ (b)

Figura 2.15- Tipos construtivos de parafusos de ajuste 
para réguas em cunha 2

Este tipo de régua possibilita uma distribuição de pres 
são de contato lateral mais uniforme, porém, devido ao efeito de cu 
nha um ajuste muito fino pode resultar em excessivas pressões late 
rais.

Quando o elemento deslizante é longo, a régua em cunha se­
ria bastante comprida e devido ã necessidade de se ter uma espessu 
ra mínima na extremidade mais fina, isto resultaria num enfraquecj^ 
mento na outra extremidade da parte guiada. Para sobrepor esta di­
ficuldade recomenda-se o uso de duas réguas em cunha (fig- 2.16) 
|l. 4j.
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-cg^i-s55a

Figura 2.16- Duas réguas em cunha ]l

Réguas em cunha longas quando usadas em guias em forma de 
"cauda de andorinha" podem afetar a sua estabilidade de condução. 
Isto porque devido à espessura da régua na extremidade mais gros­
sa, um binário de valor P.x atuará no sentido de provocar um giro 
na mesma, causando assim uma instabilidade no elemento movei (fig. 
2.17). A solução para este problema seria o uso de duas réguas em 
cunha (fig. 2.16) ou utilizar uma régua com seção transversal em 
forma de cunha (fig, 2.18), pois com esta geometria é possível fa­
zer oposição ao binário P.x |l|.

Figura 2.17- Régua em cunha longa submetida a um binário 
P.x numa guia cauda de andorinha, tj e t£ = 
espessuras da régua em cunha nas extremidades 
mais grossa e mais fina, respectivamente [l

Figura 2.18- Régua com secção transversal em forma de cu 
nha 11.

A régua de ajuste trapezoidal (fig. 2.19) é utilizada em 
guias tipo "cauda de andorinha” . Como se vê nas figuras 2.19 a e b, e_s 
ta. régua apresenta-se com um parafuso horizontal para ajuste da 
folga e outro vertical para fixação da mesma apos o ajuste. Outra 
forma de ajuste seria através de um parafuso vertical e com calços
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longitudinais que seriam apoiados entre o elemento movei e a régua 
(fig. 2.19c). Assim, quando ocorrerem desgastes entre as superfí­
cies em atrito, a correção da folga seria feita pela retirada des­
tes calços de ajuste [2 |. caicos de

ajuste

(a) (b) (c)

Figura 2.19- Tipos de montagem de régua de ajuste trape­
zoidal |2

A regua de retenção C.fig» 2.20) é utilizada com a final^ 
dade de impedir que forças e binários associados ao processo de u- 
sinagem, venham levantar ou inclinar as partes moveis. Estas devem 
estar suficientemente ajustadas a fim de restringir o jogo na dir^ 
ção vertical. Na figura 2.20a, quando ocorrem desgastes nas super­
fícies em atrito, faz-se necessário a retificação ou rasqueteamen­
to da superfície da régua de retenção que esta em contato com o e- 
lemento movei, a fim de assegurar o ajuste de folga na direção ver 
tical. Outra maneira de proceder seria conforme figura 2.20b, uti­
lizando-se calços longitudinais de ajuste |l, 2

calços de

Figura 2.20- Tipos de montagem de régua de retenção 12].

Para concluir este assunto,é oportuno mencionar que quan 
do se utilizar réguas de ajuste paralela, em cunhaou trapezoidal, as 
mesmas devem ser dispostas no lado da guia que não esta sujeita a 
carga externa horizontal. Isto se deve a requisitos de rigidez, 
pois como se sabe as réguas de ajuste por aumentarem o número de 
juntas de contato baixam a rigidez da guia na direção horizontal 
12, 4
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2.3 Dimensionamento

No projeto das guias de escorregamento,deve-se conside­
rar vários aspectos, entre os quais: combinação dos materiais das 
superfícies em contato, acabamento superficial, viscosidade e com­
posição do lubrificante, forma construtiva, geometria das ranhuras 
de lubrificação, área nominal de contato e pressão aparente na in­
terface das guias l8 |. No presente topico,será considerada apenas 
a questão das dimensões da guia, ficando para os topicos seguintes 
os outros aspectos de projeto mencionados acima.

Definida a forma construtiva da guia mais adequada para 
a máquina-ferramenta que se deseja projetar, o próximo passo con­
siste no cálculo das dimensões da mesma , visando se ter na super 
fície da guia, pressões que não ultrapassem um determinado valor 
admissível^como também taxas de desgastes toleráveis. Para que o 
dimensionamento seja completo, é necessário, também, determinar a 
relação entre os diversos parâmetros geométricos da guia, para que 
a precisão geométrica da máquina-ferramenta seja pouco afetada de­
vido ao desgaste |9|.

0 método aproximado para cálculo da distribuição de pre^ 
são nas guias, foi desenvolvido por D. Reshetov na União Soviética 
em 1942 \2\. Ele supõe que as pressões se distribuem linearmente ao 
longo do comprimento da guia e que na largura de cada face supor- 
tante a pressão é uniformemente distribuída. Contudo, este método 
é bastante simplificado e fornece resultados razoáveis somente pa­
ra máquinas-ferramenta onde as pressões de contato desenvolvidas não 
são altas.

A seguir, será exposto o método de Reshetov, através de 
exemplo específico das guias de um torno. Contudo, este método po­
de ser aplicado para outras formas de guias com algumas modifica­
ções. 0 procedimento básico consiste das seguintes etapas |2 |:

a) determinar as forças normais resultantes que agem em 
cada face das guias;

b) determinar a pressão média específica em cada face das 
guias;

c) determinar a pressão máxima específica em cada face das 
guias;

d) comparar o valor da pressão máxima com a admissível.
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estimada através de experimentos.

Na figura 2.21 estão representadas as forças que; agem nas 
guias devidas somente ãs componentes da força de corte (Pz. Py)•

Figura 2.21- Forças que atuam nas guias de um torno devî  
das às forças de corte P , Py

Tomando as condições de equilíbrio estático (EF = 0 e rM = 0) 
para. o carro longitudinal, obtêm-se as forças Pi e ? 2  dadas abai- 
xo 111 :

P, = P ^ + p ^p
2Yc y Yc

P? = P. 2Y^ _ p fÊ 
y Yc

(2.1a)

(2.1b)

Como se pode notar seus valores dependem das caracterís­
ticas geométricas do barramento e da altura de pontas adotada para 
a maquina, bem como do diâmetro instantâneo de torneamento d. A fî  
gura 2.22 mostra que a força atuante na guia plana pode assumir va 
lores negativos para diâmetros de torneamento maiores que o diâme­
tro crítico (dj,j.) . Assim, para evitar o levãntairento do carro (P2 < 0) , 
é necessário utilizar uma régua de retenção na guia plana 2. Po­
rém, não é desejável se ter numa máquina-ferramenta a régua de re­
tenção trabalhando constantemente, pois isso reduziria a rigidez da 
maquina e em conseqüência a sua precisão de trabalho. Logo, no pro 
jeto da maquina deve-se escolher os parâmetros geométricos Yc, Zp 
de forma a se obter um diâmetro crítico (der) razoável e além dis-
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so especificar um diâmetro maximo de torneamento que não induza ao 
trabalho freqüente da rêgua de retenção |l

Figura 2.2 2- Grafico das forças Pj e P2 em função do diâ 
metro de torneamento d 1

0 proximo passo consiste ná determinação das forças nor 
mais que agem nas faces deslizantes da guia em ”V" (Fig. 2.23). To 
mando o caso geral em que estas faces fazem um ângulo entre si de 
900 (a+3=90°) e considerando a a inclinação da face de largura "a", 
as forças normais A e B são |1

A = Pi cosa - P,, sena

B = Pi sena + Pv cosa

Substituindo-se o valor de Pi (eq. 2.1a) nas equações 
acima, tem-se |1 |:

A = Pz — cosa - Py(sena - cosa)

Yc + d 
 ̂ 2YcB = P. d

h
Yc
Z,sená + Py(cosa + sena)

(2.2a)

(2.2b)

Logo, como se vê, as forças normais são funções da incli. 
nação a e do diâmetro de torneamento d.



23

Figura 2.23- Forças normais que atuam nas faces deslizan 
tes da guia em " V  111 .

Para que não ocorra o levantamento do carro ê necessário 
se ter A > 0, pois B ë sempre positiva. Para a situação mais desfa 
vorãvel (d = 0), a condição limite ê |l

P Zcosa > PyCsena - cosa) (2.3)

Com a hipótese desfavorável Py = 0,4 P^ e se Zp/Y^= 0,6, 
tga devera ser menor que 1,85, ou a < 60°, aproximadamente |ll* 
Então, se o projeto da guia em "Y” for efetuado com a > 60°, a for 
ça normal A sob as condições especificadas acima, tornar-se-â nega 
tiva, havendo assim a tendência ao levantamento do carro. Como e- 
xiste a régua de retenção, isto será evitado, porém a concepção des­
te projeto (a > 60°) conduz a obtenção de baixa rigidez da junta 
deslizante e,por conseguinte,da máquina-ferramenta como um todo.

Para uma situação onde são consideradas todas as cargas 
associadas ao funcionamento da máquina e não apenas ãs relativas ao 
processo de usinagem, as forças normais A, B e C que agem nas- fa­
ces deslizantes das guias são calculadas conforme procedimento a- 
baixo.

Seja a figura 2.24 onde são mostradas todas as forças que 
agem no carro do torno e que são caracterizadas do seguinte modo 
|2h

a) As reações das faces das guias A, B e C;
b) As componentes Px, Py e Pj da força de corte que são 

calculadas pelas formulas da teoria de usinagem, con­
siderando a utilização de toda a potência da máquina;

c) 0 peso próprio do carro G, agindo no seu centro de 
gravidade. Se os pesos da peça e dos dispositivos de
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fixação são suportados pelas guias, estas forças dev£ 
rão ser levadas em consideração;

d) A força Q de acionamento do carro, Se o fuso for o e- 
lemento impulser do carro, a força correspondente so 
terâ uma componente (Qx) • outro lado, se o carro 
é movimentado por pinhão e cremalheira existira além 
de Qx (paralela ã força de avanço P^), uma outra com­
ponente Q2 - Qx tgCao + p), onde a0 = ângulo de pres­
são do engrénamento (pinhão - cremalheira) e p = ângu 
lo de atrito do dente (5° _< p 7°) ;

e) Forças de atrito f.A, f.B e f.C agindo nas faces das 
guias no sentido oposto ao movimento do carro.

Um sistema de eixos em coordenadas cartesianas x, y, z ê 
adotado com origem no ponto de interseção das reações normais A e 
B e com a mesma direção das componentes P^, Py e P^ da força de 
corte. Este procedimento facilita a resolução das seis equações de 
equilíbrio estático do carro, dadas por:

EFx = 0 EFy = 0 EFz = 0 ^2.4)
EMx = 0  EMy = 0  EM2 = 0

Resolvendo as quatro primeiras equações, com base nas 
forças assinaladas anteriormente, ë possível a determinação das 
forças normais A, B e C e de acionamento Q. Desse modo, podem-se 
calcular as pressões específicas mêdias por |2 |:

Pam = ; Pbm = » ?cm " H: (2.5)

onde L = comprimento da guia do carro 
a, b e c = largura das três faces das guias

A próxima etapa consiste na determinação da pressão espe 
cífica mãxima. Para isso, sera necessário encontrar as três coorde 
nadas x^, x^ e x^ dos pontos de aplicação das forças normais resuj. 
tantes A, B e C.
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^  **Py  1
Yb .

\ /

Figura 2.24- Diagrama de forças que atuam no carro longi^ 
tudinal de um torno ]2 |.

Utilizando-se as duas últimas equações do sistema (2.4), 
zMy = 0, = 0 , podem-se montar as seguintes expressões |2

AXĝ  cosa + Bx^ COS3 + Cx^ = Mÿ

-Ax^ sena + Bx^ senB =

( 2 . 6 )

onde Mÿ e são dados abaixo;

“ y  '  - V p  "  "  GXg  -  -  f ( A + B * C ) s

= - V p  " V p  * - fCA.B^Ot
(2.7)

e "s” e "t” são os "braços equivalentes" das forças f.A f»B e f.C.
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Este desmembramento nas equações acima foi feito com o 
intuito de facilitar a resolução do sistema. Como se vê, as duas 
equações (2.6) não podem ser resolvidas para três incognitas ,
Xfo e x^. Para tornar possível a resolução, ê preciso estabelecer a 
relação de distribuição do momento MyCMj + M2) nas guias l(Mi) e
2 (M2) do bárramento (fig. 2.24). Esta distribuição depende da rigî  
dez do carro, do grau de não-uniformidade da carga (triangular, tra 
pezoidal, etc.) sobre a guia do barramento e da forma das guias. 
Isto pode ser melhor visto no livro "The Design of Machine Tool 
Components" (ENIMS, 1945) por D. Reshetov. Assumindo-se que M^ e 
M2 , para o caso em questão, estão relàcionados numa razão r (Mi/M2 = r) e 
sabendo-se que M^ = Mj + M2 , pode-se desacoplar a primeira das .e- 
quações (2.6) e formar o seguinte sistema de equações lineares |2l:

Ax^ cosa  + Bx^ cose = Ml

Cx^ = M2 (2.8)

-Ax^ sena + Bx, seng = M' 
ã D Z

cuja solução é |2 | :

M, senp - M' cosB
^  r= .  ̂ ■'_______ á________
a A sen(a+g)

Ml sena + Mi cosaX, = ----- ------ 2----- (2.9)
° B sen(a+3)

X ,
_ M^ _ M^ - M^ 

C C

Como foi assumido no início, se a pressão se distribui 
linearmente ao longo do comprimento da guia, as razões x^/L, x^/L 
e Xç,/L determinarão a forma do diagrama de pressão. 0 caso mais ge 
ral de distribuição linear consiste de um trapézio, onde sua base 
menor é a pressão mínima e a maior, a pressão máxima (fig. 2.25a). 
Por essa figura, pode-se calcular a linha de ação da resultante A 
fornecida pela distância x da origem 0 l2 |:3.

_ L Pamâx " Pamín 
^a  “ T  p :— ï~p— ^  C^.lüJamax ^amin
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Portanto, se 0 < x <: L/6 , o diagrama da pressão especi-3,

fica Pa terá a forma trapezoidal (fig. 2.25a).
Equações similares a (.2.10) podem ser obtidas para as co 

ordenadas x^ e x^ dos centros de pressão P|̂  e p^. Por isto, na aná 
lise que ê feita abaixo será retirado o subíndice a.

Para x = 0, a equação (2.10) fornece p^-^ = pIII 9.x min’ que
e retangularsignifica que a distribuição da pressão especifica 

(fig. 2.25b).
Para x = L/6 , a equação (2.10) fornece = 0, e a pre^

são específica se distribui na forma triangular (fig. 2.25c).
Para x > L/6 , a equação (2.10) quando resolvida dará 

Pmín  ̂ (fig* 2.25d). Isto significa que o contato entre as guias 
do carro e do barramento será perdido na parte ã esquerda do ponto 
E (fig. 2.25d).

Figura 2.25- Tipos de diagrama de distribuição de pres­
são ao longo das guias do elemento móvel 
"12

Conhecendo-se a pressão específica media pelas equações 
(2.5) e as coordenadas x , x, e x da equação (2.9), ê possível ob

â. D C
ter o diagrama da pressão específica através da razão x/L e a máx^ 
ma pressão específica para cada face das guias.

0 cálculo das pressões específicas máximas para as dis­
tribuições trapezoidal, triangular ê apresentado abaixo |2 l:

a) Para o diagrama de pressão trapezoidal á equação (2.10)
(6x/L), onde 2pfornece p - ^max - p «• — 2p ^min ^m m = p - + ^max

+ Pjjjjjj ® Pm ® ^ pressão especifica media. Logo,



28

b )  No caso da distribuição triangular com <0, o
diagrama da figura 2.25d fornece a seguinte relação 
Pm^ = ^ ’% â x  - X). Logo,

Pmax " I Pm 7 ^  (2.12)

X XPara o caso da distribuição itriángular em que py-^ “ ® ~ 6  ̂
equações (2 .11) e (2.12) fornecem

p - = 2p (2.13)*̂ max *̂ m ^

Substituindo o valor de p̂  ̂da equação (2.5) nas equações 
(2.11), (2.12) e (2.13) e tomando a face A, tem-se \2

(2.14)

Equações similares são obtidas P^^^ P^mâx ® Pcmâx'
Para outras formas de guias o procedimento usado para o 

seu projeto sera semelhante ao adotado neste texto.
Os valores padronizados pela indústria de mâquinas-ferra 

menta da U.R.S.S. para a pressão mãxima admissível de guias de fejr 
ro fundido são apresentados a seguir |2 |:

a) Para baixas velocidades de deslizamento (torno e fre- 
sadora) a p - admissível varia de 250 a 300 N/cm^;

H13-X

b) Para altas velocidades de deslizamento (plainas lima-
dora e de mesa) a p„-^ admissível ê 80 N/cm^;in3.x

c) Para máquinas-ferramenta especiais, operando com avan
ço e velocidades altas, o valor da p - admissível de^max —
ve ser reduzido em 25^;

d) Para máquinas-ferramenta de grande porte, a p^-^ ad-jTlaX
missível ê 100 N/cm^ para baixas velocidades de desH 
zamento e 40 N/cm^ para as altas velocidades.

e) Para máquinas de retificar a p,„- admissível deve estar entreJílaX



5 a 8 N/cm^.
5e a verificação das guias é efetuada segundo a pressão 

específica média, é recomendado que a pressão média admissível se­
ja igual a 0,5 Pmãx admissível.

Por fim, quando forem utilizadas guias de ferro fundido 
sobre aço, os valores da Pmãx admissível são os mesmos e para 
guias de aço sobre aço estes valores podem ser acrescidos de 20% a 30“ l2l.

É bom fazer aqui uma observação a respeito dos valores 
de pressão máxima admissível consideradas pelas normas soviéticas. 
Como se sabe, Reshetov [2 1 desenvolveu este estudo de dimensiona­
mento de guias na década de quarenta (1945) e,por isso, os valores 
adotados para a pressão máxima admissível, poderiam estar desatua­
lizados, pois houve um grande aperfeiçoamento nos materiais e no 
projeto de máquinas-ferramenta. Contudo, na referência [8 8 |,são en 
contrados dados atualizados sobre pressões máximas admissíveis pa­
ra guias de escorregamento, obtidos através de uma pesquisa reali­
zada entre vários fabricantes de máquinas-ferramenta na Alemanha 
(1981), que demonstram que os valores utilizados hoje em dia não 
diferem em muito dos aqui recomendados. Os pares de materiais pes­
quisados foram: fĴ f5L/f̂ fS; f^f^/aço; aço/aço; bronze/fOfO; bronze/ 
aço; plástico/f^f^ e plástico/aço.

Como foi dito no início deste tópico, o dimensionamento 
das guias de escorregamento segundo o método de Reshetov é bastan­
te simplificado, de forma que os resultados obtidos para a distri­
buição de pressão nas guias são aproximados. Outros modelos teóri^ 
cos |6 | mais refinados foram desenvolvidos com o propósito de se 
calcular as distribuições de pressão e deformação em juntas fixas 
e deslizantes. Verificou-se que nas configurações práticas de com 
ponentes estruturais que estão juntos l7|, a distribuição de pres­
são na interface depende das deformações elásticas do material no 
entorno da junta, ou seja das deformações de corpo. Então, a de­
formação total das juntas depende da deformação de contato e de 
corpo. Estes dois efeitos não podem ser considerados como inde­
pendentes, isto porque as deformações de corpo afetarão a distri - 
buição de pressão. Do mesmo modo, a distribuição de pressão influ 
encia a forma e o valor das deformações de corpo resultantes. Por 
tanto, o procedimento analítico básico é adotar um método iterati­
vo baseado na técnica de elementos finitos na qual a solução final 
resulta da compatibilidade entre distribuição de pressão e defor­

• 29
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mação de corpo \%
A relação entre a deformação e pressão de contato para 

superfícies de aço e ferro fundido com acabamento por processos- con 
vencionais de usinagem foi apresentada na referência l6 |. Esta re­
lação pode ser expressa da seguinte forma |6 l:

, x „  = c  p ”  C 2 . 1 5 )

onde é a deformação de contato, Pĵ  a pressão normal. Aqui "c” e 
"m" são coeficientes que dependem de vários fatores: material, pro 
cesso de usinagem, grau de acabamento, orientação das estrias de 
corte, dureza, desvio de planicidade e\tamanho:'das superfícies em con 
tato 16|., Desta forma, a equação (2.15) traduz o caráter não-linear 
da flexibilidade de contato da junta. Isto mostra que a distribui­
ção de pressão ao longo da junta assume uma característica não-1̂  
near, contrariando as hipóteses de Reshetov. Tendo em vista o cara 
ter não-linear da deformação das asperezas de contato e as deforma 
ções de corpo dos componentes estruturais no entorno da junta, a 
distribuição de pressão na junta fornecerá valores de pressões lo­
cais muito elevados em certas regiões do contato. Isto pode indu­
zir a severas condições de desgastes nas guias.

Para considerar tanto o efeito da deformação na interfa­
ce da junta dado pela equação (2.15), como as deformações de corpo 
nos elementos estruturais, foi desenvolvido um metodo baseado na 
técnica de elementos finitos como está descrito na referência jó

2.4 Rigidez estática

No projeto de elementos de máquinas-ferramenta,é mais im 
portante analisar a rigidez estática e dinâmica, do que a resistên 
cia mecânica a cargas de trabalho. Isto porque as tensões que cor 
respondem às deformações permissíveis nos elementos são, em geral, 
muito menores que as tensões admissíveis para os vários materiais 
utilizados nas máquinas-ferramenta.

Neste tópico, será abordado o conceito da rigidez estát^ 
ca de guias de escorregamento, bem como os fatores que a afetam, 
ficando para o tópico seguinte a abordagem sobre a rigidez dinâmi­
ca. De uma forma geral a rigidez estática pode ser definida como a
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medida da resistência da estrutura da maquina, ou de seus elemen­
tos, contra deformações sob a ação de cargas estáticas. Pelo fato 
das guias trabalharem, principalmente sob cargas normais ãs super­
fícies de contato, a rigidez estática que interessa ê a normal. A 
rigidez tangencial é irrelevante para o projeto da guia.

Foi visto no topico anterior que a relação entre deforma 
ção e pressão de contato para juntas planas (fixas ou moveis) era 
dada pela equação (2.15) [ó]. Obtendo o valor de p̂  ̂ desta equação, 
tem-se:

p = riH)i/m

A rigidez estática normal de uma junta plana pode ser de 
finida por:

(2.16)

Considerando Pĵ  e dados em N/cm^ e ym, respectivamen­
te, a rigidez estática normal ê dada em N/ym.cm^.

A equação (2.16) mostra a dependência dá rigidez normal 
dos coeficientes "c” e "m", que foram mencionados no final do topico 
precedente. Em conseqüência, a rigidez normal das guias de escorre 
gamento ê afetada pelos seguintes fatores: par de materiais das su 
perfícies em contato, processo de usinagem, acabamento superficial, 
dureza dos materiais em contato, orientação das estrias de usina­
gem e erros de planicidade das superfícies l6 l.

Considerando os fatores acima mencionados, para o bom 
projeto da guia quanto ã rigidez normal, recomenda-se,como regra 
geral,a adoção das seguintes medidas:

a) Escolha de materiais que tenham grande modulo de ela£ 
ticidade e tensão de escoamento. Isto porque as defor 
mações de contato decrescem com aumento destas cons­
tantes mecânicas;

b) Utilização de melhor acabamento das superfícies em con 
tato. Isto tem por objetivo reduzir a rugosidade das 
mesmas. Como se sabe o acabamento superficial para um 
dado material depende do processo de usinagem, das ve 
locidades de corte e de avanço;
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c) 0 endurecimento das superfícies de contato não tem uma 
grande influência sobre a rigidez normal para baixas 
pressões. Para pressões maiores , superfícies usinadas mais 
duras têm um efeito negativo sobre a rigidez normal, pois se de­
formam menos plasticamente e ,conseqüentemente, apresen 
tam menor ârea. real de contato 16 j .

d) A rigidez normal praticamente não é afetada pela in­
trodução de lubrificante de baixa viscosidade |ll|.Isto 
é válido somente quando os corpos em contato estão em 
repouso.

Tendo em vista as experiências realizadas por Hajdu, 
Levit e Lurje |lOl a respeito da influência da velocidade, compos^ 
ção e viscosidade do lubrificante e pressão específica de contato 
sobre a rigidez normal de guias de escorregamento, são apresenta­
das, a seguir, algumas considerações acerca do assunto |10|:

1) A rigidez normal decresce com aumento da velocidade 
de deslizamento. Isto ocorre devido ao crescimento da 
espessura do filme de oleo pelo efeito hidrodinâmico;

2) A rigidez normal aumenta com o acréscimo da pressão 
específica de contato;

3) A rigidez normal das. guias decresce com aumento da 
viscosidade do óleo. Porem, para óleos com viscosida­
de menor que 20cSt a SQOC.a rigidez não é afetada pe­
la sua viscosidade. Isto ê explicado da seguinte for­
ma: óleos de baixa viscosidade por terem maior flui­
dez são mais facilmente expulsos da interface de con­
tato e assim não influenciam a região de contato en­
tre as asperezas opostas da junta deslizante. De modo 
contrário, óleos mais viscosos apresentam menor flui­
dez e tendem a formar um "colchão elástico" na inter 
face da junta que impede um contato mais íntimo entre 
as asperezas opostas. Isto provoca um aumento na fle­
xibilidade da junta e conseqüentemente uma redução na 
rigidez normal;

4) Oleos com aditivo polar em comparação com óleos comuns 
de mesma viscosidade, proporcionam maior rigidez nos 
casos de baixas velocidades (v < 4m/min) e pressões
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específicas de contato (p <12 N/cm^). Contudo, acima 
desses limites os oleos polarizados proporcionam me­
nor rigidez normal.

2.5 Rigidez dinâmica e amortecimento

Foram vistas, no topico precedente, algumas considera­
ções sobre a rigidez das guias de escorregamento sob cargas estâtj^ 
cas (jigidez estãtica). Contudo, geralmente numa mâquina-ferramen- 
ta ocorrem forças que variam com o tempo. Estas forças podem ser 
harmônicas e não-harmônicas. Como exemplo do primeiro tipo, têm-se 
as forças originadas em elementos rotativos desbalanceados. Para o 
segundo tipo têm-se as forças de usinagem no fresamento. Estas for 
ças causam vibrações forçadas na estrutura da máquina e nos seus 
elementos. Por outro lado, existem também as cargas de choque devî  
das a entrada brusca da ferramenta na peça ou resultante do encon­
tro da aresta de corte com uma porção mais dura do material em usî  
nagem. Estas cargas podem produzir vibrações livres nos elementos 
da máquina-ferramenta. Além disso, o processo de usinagem em si po 
de gerar vibrações auto-excitadas fchatter”) , sem que energia ad^ 
cional externa seja introduzida no processo.

Em vista da existência dessas forças dinâmicas, torna-se 
necessário considerar a rigidez dinâmica dos elementos ou da pró­
pria máquina em si. A rigidez dinâmica é definida como a relação 
entre as amplitudes da força de excitação e da deformação (ou des­
locamento) resultante. Ela é função da freqüência da força excita­
dora, do fator de amortecimento e da freqüência natural do sistema 
vibratório. 0 inverso da rigidez dinâmica é a flexibilidade dinâmi^ 
ca, também chamada de receptância. Desse modo, quanto menor a re- 
ceptância do sistema, maior é a sua rigidez dinâmica.

A rigidez dinâmica é responsável pela estabilidade da má 
quina a forças pertubadoras de grande amplitude e ao efeito ”chat- 
ter". Esta estabilidade dinâmica é importante, pois influi direta­
mente na capacidade de remoção de cavaco pela máquina, na precisão 
e acabamento superficial das peças usinadas.

A rigidez dinâmica das máquinas-ferramenta aumenta com o 
nível de amortecimento proveniente dos seus diversos elementos es­
truturais, como também das juntas fixas e móveis. Este amortecimen
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to ê altamente favorável para o aumento da capacidade de remoção 
de material, principalmente no que se refere ã instabilidade na 
usinagem ("chatter”) .

Dentro desta perspectiva, as guias de escorregamento, que 
são juntas planas deslizantes, desempenham um importante papel na 
rigidez dinâmica da maquina. Estas guias têm boa capacidade de di_s 
sipação de energia vibratória,ou seja, apresentam um bom fator de 
amortecimento [iZj. A dissipação de energia em juntas secas ê devĵ  
da ã existência de deformações plásticas e encruamento das aspere­
zas de contato que ocorrem na interface da junta. Estes são proce^ 
sos irreversíveis de .conversão de energia 116|.

É necessário distinguir as duas direções segundo ais quais, as 
guias de escorregamento dissipam energia vibratória associada a 
perturbações externas no elemento deslizante (mesa, sela, etc.). Na 
direção do movimento, a capacidade de amortecimento da guia é dev^ 
da ã fricção de Coulomb e ã resistência ao movimento proporcionada 
pela viscosidade do oleo de lubrificação |13|. 0 amortecimento das 
vibrações nesta direção depende da velocidade do elemento deslizan 
te |12, 13, 141. Quando o elemento movei acha-se em repouso, o me­
canismo de dissipação de energia está associado ao surgimento de 
microdeslizamentos na interface de contato, causados pelas deforma­
ções tangenciais plásticas e/ou elásticas das asperezas superficiais 
devidas ãs forças externas aplicadas na guia |6 |. A força de atrito 
nas guias tem um efeito de amortecimento de vibrações somente nos 
casos onde a amplitude da velocidade de vibração (Xw) é maior que 
a velocidade de movimento (v) do elemento deslizante. Em caso con­
trário, toda a velocidade do elemento móvel (avanço e vibração) não 
muda de sinal na presença de vibração e a força de atrito não tem 
efeito de amortecimento |13, 14 f.

Por outro lado, na direção normal ã superfície das guias, 
o amortecimento das mesmas ê bem mais elevado do que na direção do 
movimento. Isto se deve ao efeito do esmagamento do filme de óleo 
("squeeze-film") • Nesta situação, a película de óleo oferece resis­
tência a sua expulsão, quando as superfícies das guias tendem a se 
aproximar devido ãs vibrações. 0 amortecimento causado pelo esmaga 
mento do filme de óleo ê um caso especial de amortecimento viscoso 
115I. Quando as guias estão trabalhando quase secas (lubrificação 
limite), o amortecimento na direção normal e dado principalmente
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pela dissipação de energia devida aos microdeslizamentos nas dire­
ções normal e tangencial, causados pelas pressões normal e tangen­
cial distribuídas nas superfícies das guias em contato |6 |.

Apos esta breve exposição sobre as características de 
amortecimento das guias de escorregamento e de sua influência na 
rigidez dinâmica da maquina, serâ estudado mais detalhadamente a 
contribuição da força de fricção para a rigidez dinâmica e para o 
amortecimento das vibrações no elemento deslizante devido a forças 
de excitação senoidal. A análise será realizada através de um mod£ 
lo matemático-mecânico representativo dos mecanismos de avanço exi£ 
tentes nas máquinas-ferramenta |13|. A influência da força de fri£ 
ção de Coulomb para o amortecimento de vibrações na direção do mo­
vimento será analisada através do coeficiente de amortecimento viŝ  
coso equivalente (Cgq). Assim, a força de fricção de Coulomb será 
substituída pela força de amortecimento viscoso equivalente de tal 
forma que elas dissipem a mesma energia vibratória em um ciclo de 
vibração..

Seja o modelo esquemático do mecanismo de avanço de uma 
mesa submetida a uma excitação senoidal como mostra a figura 2.26. 
Dessa forma, a mesa tem um movimento linear (velocidade v) sobre 
as guias devido ao mecanismo de avanço e uma vibração hamônica for 
çada proporcionada pela excitação senoidal. Serâ considerado ape­
nas o estado permanente do sistema vibratorio representativo do me 
canismo de avanço da mesa. Este sistema é composto dos seguintes 
elementos (fig. 2.26):

m - massa do elemento deslizante (mesa);
K - rigidez do mecanismo de avanço;
Ci~ coeficiente de amortecimento viscoso equivalente do 

mecanismo de avanço;
C2- coeficiente de amortecimento viscoso devido à visco­

sidade do oleo lubrificante;
Fq- amplitude da força de excitação;
F^- força de fricção de Coulomb;
X - deslocamento da mesa;
X - posição fornecida pelo comando;
x^- velocidade da mesa fornecida pelo comando (v = x̂ .) ;
w - freqüência angular da força de excitação.
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Figura 2.26- Modelo esquemático de um mecanismo de avan­
ço de uma mesa submetida a uma excitação se 
noidal !l3

Com o objetivo de estudar a influência da velocidade de 
avanço Cv) e das forças de fricção e de excitação sobre a resposta 
dinâmica do sistema vibratorio descrito, dois casos são estabeleci­
dos Cfigs. 2.27 a e b): a) 0 _< v < Xw; b) v ^ Xw. Na figura 2.27 e^ 
tão representadas as variações da força de fricção e da velocidade 
total da mesa Cx) com o tempo para os dois casos mencionados acima.

(q )

tempo (t )

V fc Xw

( b )

Figura 2.27- Força de fricçaõ de Coililomb CF̂ ) e velocidade total 
da mesa Cx) em função do tempo para dois c^ 
sos: a) 0 £ V  < Xw; b) v ^ Xw Il3[.



a) Para 0 ^ v < Xw

Na analise do problema,sera necessário calcular a ener­
gia dissipada devida a fricção de Coulomb em um período de vibra­
ção. Para isto foi considerado que a força de fricção de Coulomb 
permanece constante em modulo com a variação da velocidade. Seja a 
velocidade total da mesa Cx) dada em função do tempo pela seguinte 
expressão (fig* 2.27a):

X = V - Xw cos(wt + (2.17)

Os tempos ti, tz e tjĵ necessários para a integração da 
expressão da energia dissipada, são calculados abaixo a partir da 
equação C2.17) (fig. 2.27a).

X = 0 = V - Xw COS Cwt1 + y)
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1 = JLXwWti + T = COS

logo.

o T
0 período da velocidade x (eq. 2.17) ê T = . Logo, “ 4 ^ .

^2 = t^ + (t„ - ti) = 2t„ - ti m ^ m  m ^

t, = | i - i c o s - i  ■ (2.20)

A energia dissipada ém um período de vibração devida ã 
fricção de Coulomb é:

■ 2ir
[v - Xw cos(wt + y )] sgn(x)dt (2.21)

onde ,
sgn(x) = + 1 (x 2: 0) 

sgn(x) = - 1 (x < 0)
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Então,

- Xw cosCwt + •y)]C+l)dt +

F [v - Xw cosCwt + -̂ )] (-l)dt

2ir
W
F^ [v - Xw cos(wt + •2-)]C+l)dt

^d =
t2

F^ V dt -

ti

h.wF^ V dt + / " V dt

' Xw COS(wt + y)dt +

’t2
F^ Xw cos(wt + 2-)dt

*2 ir 
w
F^ Xw cos(wt + ^)àt

t2

Fazendo,
' t l  / t 2

F^ Xw cos(wt + -|)dt +/ F^ Xw cos(wt + |-)dt 

0 /  tl

’2tt
w
F^ Xw cos(,wt + -̂ -Ddt

t2
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^d2

Então,

'  ® d l  *  ®d2

Resolvendo as integrais acima e considerando os tempos 
ti e t2 dados pelas equações (2.18) e (2.20), obtêm-se as expres­
sões para E^^ e Então,

E d i  ° ^ C 2 . 2 2 )

®d2 '  ( 2  C 0 5 - 1  ^  - 3 , )  C 2 . 2 3 )

( 2  0 0 3 - 5 ^ - 3 , )  C 2 . 2 4 )

onde,

E^^ representa a parcela de energia dissipada pela fric­
ção de Coulomb devida ao efeito de mudança de sinal da velocidade 
da mesa x (efeito vibratório).

^d2 ^®P^®senta a parcela de energia dissipada pela fric­
ção de Coulomb devida ao movimento de avanço da mesa v (efeito de 
translação).

Quando o efeito vibratório da velocidade da mesa (x) pre 
valece sobre o efeito de translação da mesa (mecanismo de avanço), 
então, a força de fricção de Coulomb terá uma maior ação de amort£ 
cimento sobre as vibrações da mesa CE^^ >> E^^).

A energia consumida Ey em um ciclo de vibração devida 'a 
força de amortecimento viscoso ^eq^^ - v) e dada por:
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onde Cgq ê o coeficiente de amortecimento viscoso equivalente. Igua
lando-se a parcela de energia dissipada responsável pelo amo£ 
tecimento de vibrações da mesa, ã energia consumida no amortecimen
to viscoso (E.̂ ) obtêm-se a expressão para Então, fazendo E^^ = 
= Ey resulta [13 | :

= v^' (2.26)
ir

Da mesma forma, a energia consumida E£ em um período de­
vida ã força de fricção de Coulomb que age sempre contra o sentido 
do movimento de avanço ê dada por:

onde F ê a força de fricção equivalente, cujo valor ê obtido a- ^ eq
traves do equacionamento das expressões da energia dissipada E^^ ® 
E£ em um período (2ir/w) . Assim, tomando = E£ resulta ll3|:

F = (i-£°s:±-XZ2t« - 3)F (2.28)eq  ̂ ir ■' c

b) Para v ^ Xw

Neste caso a velocidade total da mesa (x) não muda de s^
nal Cfig* 2.27b) e assim desaparece o efeito vibratorio. Logo, a
força de fricção de Coulomb não terá efeito de amortecimento de v^ 
brações, ou seja

Ceq = 0 C2.29)

= Fc (2.30)

Para analisar a influência da velocidade de avanço (v), 
das forças de fricção e de excitação sobre a resposta dinâmica do 
sistema vibratorio descrito (mecanismo de avanço), faz-se necessá­
rio resolver a equação diferencial do movimento da mesa [13
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mX + C2X + + Ci)(x-v) + K(x-vt) = Fosenvft - P. (2.31)eq eq

A resposta do sistema no estado permanente ê:

x = X senCwt + ip) + vt - (F^^ + C2 v)/K (2.32)eq

onde j
X  = .............. ( 2 . 3 3 )

/ (K  - mw2)2 + [CC + Cl H- C2) w] 2 '

Esta â uma equação implícita desde que é uma função
de X (equação 2.26). Dessa forma, para resolvê-la utiliza-se um mê 
todo numérico iterativo através de um computador.

Nas figuras 2.28 e 2.29 são mostrados os gráficos obti­
dos para a flexibilidade dinâmica (receptancia) X/Fo para as velo­
cidades de avanço v = 0 e v = 300 mm/min, respectivamente. Destas 
figuras vê-se que a receptancia é afetada não somente pela fricção 
de Coulomb (F ) e velocidade de avanço (v), mas também pela ampli- 
tude da força de excitação (Fg^

Como se pode notar, a habilidade das guias de escorrega­
mento de amortecer vibrações na direção do movimento devido ã for­
ça de fricção de Coulomb, diminui com o aumento da velocidade de 
avanço (v) e da amplitude da força de excitação (Fq). Isto signifi^ 
ca que para grandes velocidades de avanço e amplitudes da força de 
excitação, a receptancia do mecanismo de avanço tornar-se-á eleva­
da, ou seja, o sistema terá baixa rigidez dinâmica.

Segundo experimentos realizados por Polácek e Vavra ]12 
verificou-se que para velocidades de avanço maiores que 300 mm/min^ 
as guias de escorregamento têm sua capacidade de amortecimento de 
vibrações na direção do movimento praticamente igual ãs guias de 
baixo atrito (rolamento e hidrostática). Contudo, para velocidades 
de avanço entre 0 e 300 mm/min as guias de escorregamento apresen­
tam um maior amortecimento e o mecanismo de avanço uma menor fre­
qüência de ressonância.
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Figura 2.28- Gráficos da receptância (X/Fo) em função da 
frequência de excitação (Hz) para velocida­
de de avanço v = 0 mm/min. Dados iniciais: 
m = 17,8 Kg; Ci+C2= 0,223 N.s/mm; K=758 N/mm |13
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Figura 2.29- Gráficos da receptância (X/Fq) em função da 
frequência de excitação (Hz) para velocida­
de de avanço v = 300 mm/min. Dados iniciais: 
m = 17,8 Kg; Ci+C2= 0,223 N.s/mm; K=758 N/mm |l3l.
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Como foi visto no texto acima, a força de fricção de 
Coulomb desempenha um papel importante no amortecimento de vibra­
ções na direção do movimento. Por outro lado, esta mesma força é 
responsável pelo erro de posicionamento do elemento movei (mesa). 
Supondo-se a mesa com uma velocidade de avanço constante (X^ = v) 
e comandada para parar na posição x^, a equação do movimento para 
esta situação é dada por |13[:

m5í + (C l + C2)x  + K(,x -  x^) + = 0 (2.34)

Para análise do erro de posicionamento ë necessário so­
mente obter a resposta do sistema no estado permanente, ou seja, a 
■solução particular da equação C2.34). Então, resulta:

x_ = (2.35)

0 termo F^/K da solução x^ acima, representa o erro de 
posicionamento do elemento movei. Consequentemente, a precisão de 
posicionamento pode ser melhorada através da redução da força de 
fricção de Coulomb (F^) ou pelo aumento da rigidez do mecanismo de 
avanço (K).

Para concluir o estudo realizado a respeito da influên­
cia da força de fricção de Coulomb sobre o amortecimento de vibra­
ções na direção do movimento e sobre o erro de posicionamento do 
elemento deslizante,é interessante fazer alguns comentários acerca 
dos parâmetros que influem no comportamento dinâmico do sistema de 
avanço, como também,fornecer,na medida do possível, recomendações 
que visem o melhoramento de sua rigidez dinâmica.

a) A força de fricção de Coulomb presente nas guias de 
escorregamento tende a aumentar a capacidade de amortecimento de 
vibrações na direção do movimento. Porém, é responsável pelo erro 
de posicionamento do elemento mével. Deste modo, será necessário e£ 
colher um coeficiente de fricção (par de materiais, lu­
brificantes, etc.) para as superfícies das guias de escorregamento, 
de tal forma que garanta um certo grau de amortecimento, ao mesmo 
tempo que propicie uma precisão de posicionamento razoável.

b) A força de fricção de Coulomb terá um efeito de amor­
tecimento somente quando a amplitude da velocidade de vibração (Xw)
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•for maior que a velocidade de avanço do elemento movei (v). Quando 
V = Xw, o coeficiente de amortecimento viscoso equivalente C^eq^ 
dado pela equação (2-26) serâ igual a zero. Neste caso, a força de 
fricção de CoulxDmb não terá participação no amortecimento de vibra 
ção do elemento movei na direção do movimento.

c) Quando a velocidade de avanço do elemento movei for 
nula (v = 0) , o Ceq assumirá o máximo valor dado por 4F̂ ./TrwX e a 
força de fricção de Coulomb terá um máximo de efeito de amorteci­
mento.

d) Uma grande força de fricção de Coulomb contribui 
para o aumento da capacidade de amortecimento (veja équações 2.22 e 
2.26), porem, isto so é válido para v < Xw. Por outro lado, o au­
mento da força de fricção de Coulomb reduz a precisão de po­
sicionamento (eq. 2.35) do elemento movei.

e) Conforme as figuras 2.28 e 2.29 que são representações 
gráficas da equação (2.33), a rigidez dinâmica (Fq/X) do sistema 
de avanço aumenta com o acréscimo da força de fricção de Coulomb 
nas guias, mantendo-se constante a velocidade de avanço e a ampli­
tude da força excitadora. Em contrapartida, a rigidez dinâmica di­
minui com o aumento da amplitude da força excitadora, mantendo-se 
constante agora a força de fricção de Coulomb e a velocidade de 
avanço. Por último, a rigidez dinâmica do sistema diminui com o au 
mento da velocidade de avanço. Isto é devido ã perda da capacida 
de de amortecimento da força de fricção nas guias com o aumento da 
velocidade de avanço (ver eq. 2.26).

f) Como consequência do item ”e", as guias de escorrega 
mento que trabalham em altas velocidades não contribuem para o a- 
mortecimento de vibrações na direção do movimento. Porém, quando a 
frequência excitadora (w) for muito elevada a ponto de tomar Xw > v, 
o efeito de amortecimento estará presente devido ã força de fric­
ção de Coulomb nas guias.

g) Polácek e Vavra [12| verificaram que para forças de 
excitação harmônica de frequência variando entre 25 a 250 Hz e pa­
ra velocidades de avanço entre 0 e 300 mm/min, as guias de escorre 
gamento têm maior capacidade de amortecimento de vibrações ha dir£ 
ção do movimento do que as guias de baixo atrito (hidrostática e rola 
mento).

h) Bell e Burdekin [25, 32| concluíram, através de seus
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experimentos, que é possível tornar o amortecimento nas guias de 
escorregamento sempre positivo, em toda faixa de velocidades de a- 
cionamento, através da utilização de óleos lubrificantes de maior 
viscosidade e com mecanismo de avanço de rigidez mais elevada. Eles 
verificaram que a influência da rigidez do mecanismo de avanço no 
amortecimento das guias de escorregamento é bastante considerável 
em baixas velocidades e que a viscosidade do lubrificante é mais 
efetiva no que se refere ao amortecimento, para velocidades maio­
res que 150 mm/min (efeito da viscosidade).

i) õleos minerais com aditivo polar (ácidos graxos) for­
necem maior capacidade de amortecimento que os óleos minerais pu­
ros, principalmente em baixas velocidades |32l.

Pelo fato da rigidez dinâmica da máquina-ferramenta ter 
influência na sua capacidade de remoção de cavaco, na precisão e 
acabamento superficial das peças usinadas vale mencionar os proce­
dimentos básicos para a obtenção de alta rigidez dinâmica. Estes 
são 11j:

1) Procurar uma configuração entre as variáveis descriti^ 
vas do comportamento vibratório, tal que resulte num afastamento tão 
grande quanto possível, para menos ou para mais, da frequência ex­
citadora em relação a frequência natural;

2) Procurar aumentar o quanto possível a capacidade de 
amortecimento da máquina.

0 procedimento dado no item (1) tem por objetivo tornar 
a relação (n = w/w^) entre as frequências excitadoras (w) e natu­
ral (Wĵ ) tão grande ou pequena quanto possível, para reduzir o fa­
tor de amplificação dos sistemas vibratórios da máquina.

Em relação ao item (2), o amortecimento não somente in­
flui no decaimento rápido das vibrações livres e auto-excitadas, 
mas também aumenta a rigidez dinâmica sob vibrações forçadas 111» 
É necessário distinguir as duas formas pelas quais é possível amor 
tecer vibrações nas máquinas. A primeira está associada ao amorte­
cimento proporcionado pela estrutura atômica do material e a segun 
da é proveniente da adoção de técnicas especiais de amortecimento 
no projeto da máquina llój.
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■2.6 Materiais

Os materiais utilizados para a fabricação de : elementos 
de maquinas-ferramentà devem ser especificados para atender ãs so­
licitações básicas previstas pelo projeto, e atender aos processos 
de fabricação escolhidos. 0 projetista de máquina-ferramenta deve 
ter conhecimentos relativos aos processos de fabricação, alem de 
conhecer o comportamento de cada componente e as propriedades dos 
materiais que podem ser utilizados. Contudo, a escolha do material 
mais apropriado, quase sempre, torna-se uma solução de compromisso 
entre custo, processos de fabricação e requisitos de projeto jl?].

A seleção de materiais para guias de escorregamento deve, 
portanto, prever condições adequadas de atrito e desgaste, estabi­
lidade química, de movimento e dimensional, rigidez, capacidade de 
amortecimento dé vibrações e choques, custo e características ade­
quadas aos processos de fabricação escolhidos.

Dessa forma, deseja-se que os materiais a serem utiliza­
dos para a fabricação de guias de escorregamento tenham as seguin­
tes propriedades jlSl:

a) baixo coeficiente de atrito, especialmente sob con­
dições de atrito seco;

b) um coeficiente de atrito dinâmico, preferencialmente, 
crescente com o aumento da velocidade;

c) mínima diferença entre os coeficientes de atrito estático e
dinâmico;

d) baixa taxa de desgaste e alta resistência ã abrasão;
e) boa estabilidade dimensional e adequada rigidez;
f) boa estabilidade química e boa compatibilidade com 

ôleos lubrificantes e fluidos de corte;
g) facilidade de fabricação (boas características de usinabilidade, 

soldabilidade, temperabilidade, menor tendência ã deformação devido a trata­
mentos térmicos, etc.);

h) confiabilidade e segurança de operação em condições 
anormais ou de emergência;

i) baixo custo.

2.6.1 Considerações sobre atrito nas guias de escorregamento

Inicialmente será realizada uma revisão sobre a teoria 
da fricção entre corpos solidos para melhor compreender o fenômeno
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friccionai e os fatores que o influenciam (par de materiais, lubri^ 
fiçantes e contaminantes, tensão de cisalhamento, dureza, carga nor 
mal, rugosidade, estrias de usinagem, velocidade e distância per­
corrida, etc.)- Assim, serâ possível elaborar um conjunto de medi­
das práticas que venham minorar os problemas associados a fricção 
nas guias de escorregamento.

Antes de abordar os mecanismos da fricção seria intere_s 
sante apresentar as leis da fricção para superfícies sólidas ope­
rando no estado de fricção seca ou lubrificação limite. As duas leis 
básicas da fricção são l20l:

a) a força de fricção e proporcional ã carga normal que 
age nas superfícies em contato;

b) a força de fricção e independente da área aparente ou 
do tamanho doá corpos em contato.

Como se sabe, as superfícies dos corpos sólidos apresen­
tam asperezas microscópicas e macroscópicas. Quando os corpos são 
postos em contato e pressionados juntqs, ocorrem deformações elas 
ticas e/ou plásticas de muitas destas asperezas. Como resultado for 
mam-se regiões de contato (junções) entre as asperezas opostas dos 
dois corpos em contato. A soma das áreas de todas as junções cons­
titui a área real de contato (A^). Nestas junções ocorrem fortes 
forças de atração de natureza interatômica e molecular, responsá­
veis pela adesão existente na interface de contato |19, 20[.

Para ocorrer movimento relativo entre as duas superfí­
cies em contato,e necessário aplicar uma força (T) paralela ã in­
terface de contato para sobrepor as forças de adesão nas junções. 
Se, em adição, as asperezas da superfície mais dura movimentam-se 
relativamente a superfície mais mole, serâ necessário empreender uma 
força adicional para deformar elástica e/ou plasticamente as a^ 
perezas desta última superfície (mole). Isto assemelha-se a um "pro 
cesso de aragem" das asperezas da superfície mais dura sobre a mais 
mole [20, 22j. Dessa forma, a força de fricção (F^) é constituída 
de duas componentes, a saber; ® ^ força necessária para cisalhar 
a ligação de adesão que ocorre nas junções; F^ e a força requerida 
para deformar elástica e/ou plasticamente as asperezas do mate 
rial mais mole ("efeito de aragem") [20, 22 1.

Para situações de escorregamento onde as superfícies são bem
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lubrificadas ou quando uma superfície dura e a'spera escorrega so­
bre outra mole, Fa ^ F^. Contudo, para superfícies metálicas não- 
lubrificadas F^ é, usualmente, desprezável quando comparada com F^ 
120|.

Para o desenvolvimento da teoria simplificada dá adesão 
considera-se que as superfícies não são lubrificadas, ou seja, F^ = 0 
e toda a força de fricção (Fc) é devida ã componente da adesão (F̂ ) . 
Logo, o coeficiente de fricção f será |20|

ondoj
N ê a carga normal
Tĝ  é a tensão cisalhante da junção
A^ é a ârea real de contatò que ê igual N/og
ag é a tensão de escoamento plástico na direção normal

Através de experimentos |19, 20 [ verificou-se que po­
de ser estimada pela tensão de escoamento cisalhante do material 
mais mole (tg) . Por outro lado, Oq pode ser avaliada aproximadamen 
te por: Og = Hy = 5 Xg, onde Hy ê a dureza em Vicker do material 
mais mole |20|.

Destas considerações, a teoria simplificada da adesão pre 
vê o seguinte valor para o coeficiente de fricção de superfícies 
metálicas não-lubrificadas 20

f  -  ^  ^  -  0,2 ( Í . 3 7 )

Contudo, os resultados experimentais obtidos para super­
fícies metálicas quimicamente limpas e não-lubrificadas em contato, 
expostas ao ar ou no vácuo^diferem daqueles encontrados pela teo­
ria simplificada da adesão (f = 0,2). Na maioria dos experimentos 
os valores de f estavam em torno de 1,0 ou bem maior. A inconsis­
tência dos resultados teõricos e experimentais está no fato de que 
a área real de contato dada por N/og não permanece constante, ou 
seja, devido ã combinação das tensões normal e cisalhante aplica­
das na interface de contato ocorre um processo contínuo de deforma 
ção plástica das junções, conduzindo.a um aumento gradual da ârea
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real de contato. Este processo de crescimento ê caracterizado como 
"crescimento da junção". Ele cessa no momento em que a tensão cisa 
lhante aplicada na interface de contato excede a tensão de escoa­
mento cisalhante da junção. Neste instante,observa-se um escorrega 
mento macroscópico dos corpos em contato. Quando o fenômeno do cres­
cimento da junção não e apreciável,a teoria simplificada da adesão 
fornece resultados razoáveis. Isto ocorre na prática quando as su­
perfícies são separadas por finos filmes de contaminantes ou lubrî  
ficantes 120, 211 .

Comportamento friocionaZ dos meta-is no ar sob'oondiÇoes de atrito seco

Das considerações feitas acima sobre o mecanismo fricci£ 
nalytorna-se evidente que a fricção entre dois corpos sólidos de­
pende em muito da intensidade da adesão que ocorre na sua interfa­
ce de contato. Quanto maior for a adesão mais intensa será a fric­
ção. Para situações de atrito seco, como regra geral, as seguintes 
observações são válidas |19, 20, 21]:

a) A adesão entre duas superfícies de mesmo metal e bas­
tante forte. Isto explica o severo comportamento fric 
cional de superfícies deslizantes de metais idênticos;

b) Para metais idênticos a adesão decresce com o aumento 
do módulo de elasticidade e da dureza. Isto significa 
que a resistência ã fricção diminui com o acréscimo 
destes.parâmetros ;

c) Em geral, superfícies metálicas mais duras fornecem 
menor fricção que as mais moles;

d) Forte adesão (alta fricção) ocorre entre metais não 
idênticos mas que são mutuamente solúveis (compatíveis) 
e, portanto, podem formar ligas ou cònpostos metálicos;

e) Metais que formam junções dúcteis apresentam maior a- 
desão (maior fricção) do que os que formam junções frágeis;

f) Para superfícies .metálicas quimicamente limpas o coe­
ficiente de fricção varia de 0,8 a 2,0.
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Efeito dos contaminantes (filmes de óxidos e adsorvidos) sobre a 
fricção doe, metais e não-metais no ar

Como se sabe,a maioria dos metais e ligas reage com o 
oxigênio e vapor d'âgua presentes no ar do meio ambiente. Conse­
qüentemente, filmes de oxidos e películas adsórvidas de oxigênio e 
vapor d'âgua são produzidos sobre a superfície. Estes contaminan 
tes afetam preponderantemente a força de adesão nas junções. Eles 
inibem a formação de fortes ligações de adesão entre as superfí­
cies em contato, como também, fornecem uma menor resistência cisa- 
Ihante para a interface, contribuindo assim para baixar a resistên 
cia ã fricção |20, 21].

Os não-metais não formam filmes de oxidos, mas apresen­
tam películas adsórvidas de oxigênio e vapor d'âgua. Contudo, o 
seu efeito no comportamento friccionai dos não-metais é menos im­
portante quando, comparado com os metais 119, 20[.

A formulação para o cálculo do coeficiente de fricção e£ 
tático para superfícies contaminadas foi obtida na referência |21 
e estâ apresentada abaixo:

, f = ^  = -----------r (2.38)0(1  - 62 ) 1/2

onde,
a ê uma constante representativa do escoamento plástico da 

junção e varia de /T a 5.
B = T(,/Tg onde, Tç̂ ê a tensão cisalhante da camada inter 

facial e Tg ê a tensão de escoamento cisalhante do material mais 
mole do par. Comumente, 3 < 1. 0 parâmetro 3 indica o grau de con­
taminação das superfícies em contato. Ele ê a medida da resistên­
cia ao cisalhamento da camada interfacial. Na figura 2.30,estâ re­
presentada a variação do coeficiente de fricção f com o parâmetro 
3 para vãrios valores de a. Para superfícies levemente contamina­
das f tem um valor menor que 2,0 [21
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Figura 2.30- Variação do coeficiente de fricção estático 
(f) em função do grau de contaminação das 
superfícies em contato (3) |21

Efeito de finos filmes de lubrificantes sobre a fricção

No caso em que as superfícies são separadas por um fino 
filme de lubrificante sem a ocorrência de contato solido-solido 
(lubrificação de filme fluido), a resistência cisalhante da inter­
face torna-se consideravelmente menor que a tensão de escoamen­
to cisalhante do material mais mole do par (xg)• Logo, a resistên­
cia ã fricção serã drasticamente reduzida. Para este caso, 3 0,1 
e o coeficiente de fricção estático ê dado aproximadamente por j2ll:

£ s l£ = IÇ
ae Hv (2.39)

Isto mostra que para finos filmes de lubrificantes onde, 
3 = i q/xq 0,1, a teoria simplificada da adesão fornece uma boa 
aproximação para o coeficiente de fricção. Neste caso, o processo 
de crescimento das junções torna-se bastante reduzido, de forma que 
a ârea real de contato não sofre praticamente ampliação |2l|. Nas 
situações envolvendo lubrificação de filme fluido, o coeficiente 
de fricção pode ser bem menor que 0,05 |2l|. No entanto, os tipos 
mais comuns de fricção que ocorrem na pratica estão associados com
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lubrificação limite e mista. Estes modos de lubrificação estão pre 
sentes na maioria das guias de escorregamento de mãquinas-ferramen 
ta l22|. Neste caso, as propriedades químicas e a estrutura molecu 
lar do lubrificante têm uma importância fundamental nas caracterí^ 
ticas de fricção e desgaste dos materiais em contato |Í9, 21, 23 
0 coeficiente de fricção estático para'este caso é dado por l21, 23

üe L_

onde,

Y Tc + (1 - y )t (2.40)

Y  é a fração da ârea aparente de contato onde ocorre contato 
direto solido-solido.

é a tensão cisalhante do filme lubrificante.
Tc e oq jâ foram mencionados anteriormente. Nesta formu­

lação a componente da força de fricção devida ã deformação ("efei­
to de aragem") foi desprezada. Nos casos de lubrificação limite e 
mista o coeficiente de fricção varia de 0,2 a 0,7 |21|.

Efeito da velocidade e pressão de contato sobre a fricção

Para os metais e suas ligas sob condições de atrito seco, 
o coeficiente de fricção dinâmico.usualmente decresce com o aumen­
to da velocidade de escorregamento. A explicação para este fato ê 
a seguinte: devido ãs velocidades de deslizamento na interface de 
contato ocorre um rápido processo de deformação e cisalhamento das 
junções com a conseqliente geração de calor. A taxa de calor gerado, 
em geral, é maior que a taxa de calor de condução através do metal. 
Dessa forma, desenvolvem-se nas regiões de contato altas temperatu­
ras. 0 gradiente de temperatura na direção do substrato do metal ê 
bastante elevado. Como resultado o substrato permanece comparativa 
mente não afetado e duro. No entanto, nas regiões de contato o au­
mento da temperatura causa amolecimento e fusão do metal. Isto fo_r 
nece uma película muito fina de metal fundido que age como um fil­
me de lubrificante de baixa resistência ao cisalhamento, contribu­
indo assim para baixar a resistência à fricção. Com o aumento da 
velocidade,este processo torna-se mais intenso e a espessura do 
filme de metal fundido aumenta melhorando assim seu efeito lubrifi 
cante,-ou seja, reduzindo o coeficiente de fricção dinâmico j21
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Kragelskii [21, 23| pesquisou a dependência do coeficien 
te de fricção dinâmico com a pressão de contato e velocidade para 
os metais e suas ligas em atrito seco. Ele observou que o coefici­
ente de fricção dinâmico assume um máximo valor para uma determina 
da pressão e velocidade. À medida que a pressão aumenta o coefici­
ente de fricção dinâmico decresce, como também a velocidade que 
fornece o coeficiente de fricção dinâmico máximo. A figura 2.31 mo£ 
tra a forma de variação do coeficiente de fricção dinâmico com a 
pressão de contato e velocidade |2l|.

Figura 2.31- Grafico da variação do coeficiente de fric­
ção dinâmico (fj) em função da velocidade 
de escorregamento (v) para diferentes pres­
sões de contato Í21

0 coeficiente de fricção estático,por sua vez, aumenta com 
o tempo em que as superfícies em contato permanecem em repouso 
19, 28, 29[. Em geral, o coeficiente de fricção estático ê maior 

do que o coeficiente de fricção dinâmico para a maioria dos mate­
riais.

Alguns não-metais, como por exemplo os materiais a base 
de PTFE (politetrafluoretileno), sob condições de atrito seco ou 
com lubrificação adequada, escorregando em aço ou ferro fundido a- 
presentam um coeficiente de fricção que tende a aumentar com a vé- 
locidade |18, 24|. As características de fricção dos materiais a 
base de PTFE são também muito influenciadas pela pressão de contato |24|.
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0 comportamento clássico do coeficiente de fricção, nas 
guias de escorregamento lubrificadas e fabricadas a partir de me­
tais ou de suas .ligas, em função da velocidade de deslizamento no 
regime permanente, assume a configuração mostrada na figura 2.32 
|25 , 26|. Como se vê nesta figura, em baixas velocidades o coefici^ 
ente de fricção assume altos valores (lubrificação limite) e na me 
dida que ocorre um leve acréscimo na velocidade do elemento movei 
a resistência ã fricção admite um mínimo (lubrificação mista). A 
partir daí,o efeito hidrodinâmico começa a predominar e a resistên 
cia ao cisalhamento do filme de óleo cresce conduzindo ao aumento 
do coeficiente de fricção dinâmico.

Figura 2.32- Comportamento clássico do coeficiente de 
fricção dinâmico (f^) em função da velocida 
de para guias de escorregamento lubrifica­
das 25

Para o caso particular onde o par em escorregamento é de 
ferro fundido (retificado com rebolo tipo copo contra rasqueteado), a 
característica de fricção versus velocidade de deslizamento no re­
gime permanente é mostrada .na figura 2.33. Neste caso, os experi^ 
mentos foram realizados, com superfícies lubrificadas e não-lubrifi^ 
cadas. Os lubrificantes utilizados foram óleo mineral puro e óleo 
mineral com aditivo polar (ácidos graxos) de diferentes viscosida­
des. Na figura também foi exposta a curva de fricção do PTFE escor 
regando contra aço em condições de atrito seco [24, 27[. Copo se 
pode notar das curvas da figura 2.33, óleos minerais com aditivo 
polar fornecem menores coeficientes de fricção em comparação aos 
óleos minerais puro de mesma viscosidade, principalmente em baixas 
velocidades de escorregamento. Observou-se também que óleos mais
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viscosos proporcionam menor coeficiente de fricção. Este último fato 
esta associado à mudança no modo de luhr-ificação Climite^ mista, 
filme fluido), causada pelo aumento da viscosidade.

Utilizando-se oleo com aditivo polar verificou-se que, 
em baixas velocidades, o coeficiente de fricção aumenta ligeiramen 
te com a velocidade de escorregamento, enquanto com oleo mineral 
puro este coeficiente diminui bruscamente. Dessa forma, conclui-se 
que superfícies de fOfQ em atrito seco ou lubrificadas com oleo mî  
neral puro tendem a ter movimento de "stick-slip", quando escorre­
gando em baixas velocidades. Contudo, isto não ocorre com o empre-* 
go de óleo mineral com aditivo polar.

Velocidade de (m m /m in) 
escorregamento

Figura 2.33- Comportamento do coeficiente de fricção (no 
estado estacionário) em função da velocida­
de para superfícies de fSfQ acabadas por re 
tificação frontal, escorregando sobre super 
fícies de fQfo rasqueteadas, para vârios lu 
brificantes, a saber: (a) óleo mineral com 
73cSt; (b) óleo mineral com óOOcSt; (c) ó- 
leo mineral (,73cSt) com aditivo polar; (d) 
óleo mineral (óOOcSt) com aditivo polar. A 
pressão de contato dos testes foi de 6,0N/cm^ 
241.
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Efeito de outros fatores sobre a fricção

A influência da distância percorrida, da rugosidade su­
perficial e da direção das estrias de usinagem sobre a fricção se­
rá considerada neste item.

Como regra geraljverificou-se que o coeficiente de fric­
ção diminui com a distância percorrida pelos corpos em escorrega­
mento, tendendo a se manter constante apos determinado percurso. 
A curva coeficiente de fricção x distância percorrida varia confor 
me o par de materiais em atrito, o processo de acabamento superfi­
cial, tipo e quantidade de lubrificante, etc.. Domros |26| verifi­
cou .através de testes em vários pares de corpos de ferro fundido 
cinzento de diferentes rugosidades superficiais,que o valor do coe 
ficiente de fricção diminui com a distância de escorregamento e 
converge para um ünico Valor. Os testes foram realizados utilizan­
do-se oleo mineral puro com viscosidade de 33 cSt (50°C) com pres­
são de contato de 40 N/cm^ e velocidade de 0,4 m/min. Nestes tes­
tes,foram empregados os seguintes processos de acabamento superfi­
cial: a) retificação tangencial (R^ = 0,6 ym); b) retificação fron 
tal (Ra = 0,8 ym); c) aplainamento fino (R^ =1,6 ym); d) fresamen 
to fino (Ra = 2,2 ym). R^ (ym) é a rugosidade superficial em C.L.A. 
(Center Line Average). Inicialmente,observou-se que o coeficiente 
de fricção ê afetado pelo processo de acabamento superficial. 0 
par acabado por retificação frontal apresentou o menor coeficiente 
de fricção,vindo em ordem crescente,os,pares acabados por retifica 
ção tangencial, fresamento fino e aplainamento fino. Como regra g£ 
ral,constatou-se que superfícies melhor acabadas apresentam menor 
coeficiente de fricção. Contudo, para superfícies com acabamento 
extremamente fino esta tendência se dâ ao contrário. Isto :ocorre 
devido ao aumento do número de junções com conseqüente acréscimo 
da ârea real de contato e,como jâ foi visto anteriormente j fortes 
ligações de adesão ocorrerão na interface de contato contribuindo 
para o aumento da fricção.

Domros |26[ constatou no teste, sob as condições anteri­
ormente descritas, que apos um percurso de deslizamento (cerca de 
40 Km), o coeficiente de atrito converge para um único valor, in­
dependente do processo de acabamento superficial.

Quanto â influência da direção das estrias de usinagem
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do par das superfícies em contato sobre o coeficiente de fricção, 
requer-se maiores estudos, isto porque, segundo testes realizados 
por Domros 1261,não se constatou uma nítida tendência. No entanto, 
como princípio geral, verifica-se que a orientação das estrias que 
resulta numa maior área real de contato ê aquela que apresenta o 
maior coeficiente de fricção.

2,6.2 Considerações sobre o "s-tiok-slip" nas guias ;de escorregamento

Neste subtopico,será abordado o fenômeno conhecido como 
"stick-slip” , suas causas, seus efeitos para as máquinas-ferramen­
ta e as medidas que podem ser tomadas visando a sua extinção ou 
abrandamento de sua intensidade.

Em muitos siistemas que operam com escorregamento entre 
superfícies ocorre um movimento descontínuo com flutuações de velo 
cidade caracterizado por uma serie intermitente de paradas e escor 
regões, Este fenômeno é chamado.de "stick-slip”, Ele ocorre nas 
guias de escorregamento de máquinas-ferramenta, se determinadas 
condições forem preenchidas. Porém, está ausente nas outras modali^ 
dades de guias (rolamento, hidrostâtica).

A instabilidade de movimento proporcionada pelo ”stick-slip” 
causa diversos problemas para o trabalho das máquinas-ferramenta, 
entre os quais podem-se citar:

a) Perda da precisão.de posicionamento dos elementos de^ 
lizantes (sela, carro, mesa, etc.). Isto significa que fica difí­
cil um posicionamento preciso, se não impossível, especialmente se 
o movimento de ajuste for pequeno;

b) Em máquinas-ferramenta que'têm mecanismos de avanço 
servo-controlados, o movimento de ”stick-slip” causa instabilidade 
no sistema de controle no momento do posicionamento;

c) Perdas da precisão de usinagem e da qualidade de aca­
bamento das peças usinadas. Isto é devido ao movimento não-unifor- 
me com certa trepidação entre a peça e a ferramenta, que; ocorre mais 
comumente em baixas velocidades. Isto pode ser um sério problema, 
caso não sejam tomadas as devidas medidas, em máquinas-ferramenta 
que têm controle de movimento durante o processo de corte da peça 
(máquinas de comando numérico). Estas máquinas necessitam desenvol^ 
ver movimentos lentos e precisos de pequena amplitude.
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0 tipo de "stick-slip" mais comumente encontrado na pra­
tica, também chamado de regular |19j , é aquele causado devido ao 
fato do coeficiente de fricção estático ser maior do que o coefici. 
ente de fricção dinâmico ou originado pelo decréscimo do coefici­
ente de fricção dinâmico com o aumento da velocidade |2l|. 0 que 
ocorre é o seguinte: para sobrepor o atrito estático entre a gúia 
e o elemento movei, os elementos acionadores deformam-se elastica- 
mente até alcançar a força necessária para o deslocamento do mes­
mo. Apos vencer o atrito estático o movimento se inicia e a resis­
tência friccionai diminui, mas como os elementos acionadores inic^ 
almente armazenaram energia de deformação elástica, esta é libera­
da instantaneamente dando um impulso no elemento movei, o que cau­
sa um rápido "escorregão" do mesmoC'slip"). Logo ap5s, o elemento 
móvel pára C"stick") e o processo se repete. Para o caso onde o 
coeficiente de fricção dinâmico decresce com aumento da velocidade 
tem-se basicamente um efeito de amortecimento negativo jl, 25

Gutro tipo de "stick-slip" chamado de irregular |19 
observado esporadicamente em situações onde ocorre uma queda abru£ 
ta do coeficiente de fricção dinâmico, devido a mudanças nas propri^ 
edades friccionais ao longo da guia (filme de óleo ou óxido, rugo­
sidade, etc.).

0 movimento de "stick-slip" depende de vários fatores, en 
tre os .quais: velocidade de acionamento, carga normal, rigidez, a- 
mortecimento, frequência natural e massa do sistema de avanço, ca­
racterísticas de atrito das superfícies das guias (coeficiente de 
atrito estático e dinâmico), lubrificante, etc.. Para análise deta 
lhada destes fatores têm-se as referências [19, 21, 23, 25, 26, 28, 
29, 30, 31I. A amplitude do "stick-slip", dentre os fatores meneio 
nados acima, depende principalmente da velocidade de escorregamen­
to imprimida pelo sistema de avanço. Porém, existe uma determinada 
velocidade acima da qual o movimento de "stick-slip" desaparece; ela 
é chamada de velocidade crítica. Tal velocidade depende, entre ou­
tros parâmetros, mais significativamente do lubrificante e da fre­
qüência natural do sistema de avanço |19, 25, 28, 30|.

, Para impedir o surgimento do movimento de "stick-sliii' ou 
mesmo reduzir a sua amplitude nas guias de escorregamento de máqu^ 
nas-ferramenta„é necessária a adòção, o quanto possível, das se­
guintes medidas:
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a) Aumento da rigidez, freqüência natural e amortecimen­
to do sistema de avanço;

b) Redução, o quanto possível, da massa do elemento mo­
vei (carro, mesa, sela, êtc.);

c) Utilização de maiores velocidades de acionamento;
d) Utilização de óleos "anti-stick-slip” , por exemplo: 

oleo mineral com aditivo polar (ãcidos graxos) |24, 25, 32| e óleo 
mineral com pequenas quantidades de dissulfeto de molibdênio 
(M0S2) 143|. õleos lubrificantes com maior viscosidade são mais efî  
cientes no combate ao "stick-slip" |25, 28, 32, 38];

e) Obtenção de uma declividade positiva ou nula para a curva 
fricção X  velocidade na faixa de velocidades de escorregamento em­
pregada [19, 441. Isto pode ser conseguido de várias maneiras: uso 
de lubrificante adequado e em quantidade suficiente [19, 44|; em­
prego de materiais plásticos para as guias,como por exemplo , ace­
tal com enchimento de M0S2 ou PTFE, poliamida (náilon) com enchi­
mento de PTFE e/ou M0S2 , politetrafluoretileno (PTFE) com enchimen 
to (de vidro, bronze, M0S2 ou grafite) e resinas a base de epoxi. 
Será feita no subtopico 2.6.4 uma abordagem sobre a utilização de 
revestimentos plásticos nas guias de escorregamento;

f) Para guias de escorregamento de ferro fundido,pode-se 
melhorar a estabilidade de movimento do elemento móvel escolhendo, 
para o mesmoj guias de ferro fundido com veios de grafita de compri. 
mento maior do que os das guias do barramento. Para maiores deta­
lhes consultar referência 33

2.6.3 Considerações sobre desgaste nas guias de escorregamento

As guias de escorregamento são as que efetivamente apre­
sentam processos de desgaste mais intensos e notáveis. De forma 
geral, o desgaste nestas guias ocorre devido ãs seguintes razões 15 j;:

a) H impossível proteger as guias completamente de cava­
co, areia, poeira, produtos abrasivos, etc., que na maioria das ve 
zes acompanham as operações de usinagem;

b) Os sistemas de lubrificação não são ideais e,em mui­
tos casos,a quantidade de lubrificante não ê suficiente;

c) Em muitos casos, não existe condições para a formação 
do filme de óleo com adequada capacidade de sustentação. Isto ê v^
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rificado, principalmente, quando o escorregamento do elemento mo­
vei ê lento e ocorrem freqüentes paradas e reversões de movimento.

0 desgaste nas guias de escorregamento afeta, principal­
mente, a precisão de trabalho da máquina-ferramenta. Erro diame­
tral encontrado em peças torneadas, desalinhamentos dos elementos 
moveis (carro, mesa) são causados por distribuição não-uniforme do 
desgaste ao longo das faces das guias. Estes exemplos mostram como 
o desgaste nas guias afeta a durabilidade da máquina-ferramenta em 
termos de precisão [l, 55|.

Portman |9| desenvolveu um método de otimização para es­
tabelecer as relações que devem existir entre os diversos parâme­
tros geométricos que definem a forma das guias, de modo que o des­
gaste nas mesmas afete ao mínimo a precisão de trabalho da máquina 
ferramenta. Baseado na formulação matemática do erro de.precisão geo­
métrica da máquina-ferramenta, o método procura minimizar a influ­
ência do desgaste das guias sobre este erro, estabelecendo valores 
e relações otimas para os parâmetros geométricos, possibilitando, as­
sim,manter por longo tempo a durabilidade da máquina no que se re­
fere à precisão.

Diversos tipos de desgaste podem ser encontrados nas 
guias de escorregamento.. 0 tipo de desgaste é determinado através 
da análise das condições operacionais, do aspecto da falha superfi^ 
ciai e do mecanismo básico de remoção de material |5|. Os princi­
pais tipos de desgaste que podem se desenvolver nas guias de escor 
regamento são:

a) Desgaste adesivo

Esta forma de desgaste surge sempre que dois corpos solî  
dos pressionados juntos escorregam um em relação ao outro sob con­
dições de atrito seco ou lubrificação limite. 0 que ocorre na in­
terface de contato dos corpos é uma ligação de adesão entre as as­
perezas opostas (junções) e um subseqüente cisalhamento devido ao 
movimento relativo. A quebra das junções em sua maioria ocorre na 
interface original de contato, porém,uma pequena percentagem cisa- 
Iha dentro do material mais mole do par. Desta forma, pequenos fra^ 
mentos são arrancados de uma superfície e se tornam aderentes ã ou
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tra. Estes fragmentos podem ser transferidos de volta a superfície 
original ou podem ficar soltos livremente. Algumas vezes, estas par 
tículas soltas provenientes do desgaste adesivo oxidam-se tornando 
se duras. Se as superfícies não tiverem capacidade de acamamento 
de partículas abrasivas, pode-se desenvolver um processo de desga^ 
te abrasivo com conseqüente aumento da taxa de desgaste |19, 22, 241.

0 processo de desgaste adesivo estâ em equilíbrio dinâmj. 
co com o meio ambiente. Assim, a medida que vai ocorrendo o desga^ 
te, superfícies novas ("frescas") vão sendo criadas, que logo rea­
gem com o ar e com outras substâncias ativas presentes no lubrifi­
cante. Este processo ,de produção de superfícies frescas pelo des­
gaste adesivo e "cicatrização" das mesmas por reação química man­
tém-se estável, até que as condições operacionais mudem, ocasionan 
do variação para menos ou para mais na taxa de desgaste. Por exem­
plo, o aumento da carga de trabalho ou a diminuição da quantida­
de de lubrificante e da velocidade de escorregamentojpode levar a 
um acréscimo da taxa de desgaste adesivo, alterando assim o equilí 
brio dinâmico inicial do processo de desgaste l22l.

0 desgaste adesivo ocorre devido â falha do filme de lu­
brificante que, normalmente, separa as superfícies em atrito. Por 
sua vez, a quebra do filme é causada por altàs ;temperaturas e pre^ 
sões ou baixas velocidades de escorregamento. Na realidade, o proces­
so de desgaste adesivo, que se desenvolve nas superfícies de contato dos mate 
riais em escorregamento, pode ter intensidade crescente. No início, poucas 
junções ("soldas locais a frio") são cisalhadas dentro do material mais mole do 
par e, em conseqüência, a taxa de remoção de partículas é baixa. Esta etapa, 
bem definida, do processo de desgaste é chaniada de "scuffing". Se este proces­
so toma-se severo, a ponto de ocorrer uma transferência de partículas em gran­
de escala, o fenômeno é chamado de "galling". Caso o processo de "galling" seja 
tão severo que provoque a aderência das duas superfícies e, assim, impeça o mo­
vimento relativo entre elas, o fenômeno é caracterizado como "seizure" |24,361. 
Uiia tradução técnica em português para esses termos é encontrada na referência 
901, significando, respectivamente, roçamentoj escoriação, engripamenix). Estas 
formas de desgaste adesivo estão presentes nas guias de escorregamento e o seu 
surgimento depende da natureza dos materiais e das condições de operação (lubrî  
ficação, temperatura, velocidade, etc.).
b) Desgaste abrasivo

Este tipo de desgaste ocorre quando uma superfície rugo-
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sa dura escorrega sobre outra mole ou quando partículas duras, tais 
como, areia, oxidos metálicos, grãos abrasivos, etc. estão presen­
tes entre as superfícies em atrito, produzindo arrancamento de ma­
terial em forma de sulcos nas superfícies de menor dureza 
ll9, 24I. No primeiro caso, a superfície mais mole ê desgastada 
pelo mecanismo de desgaste de dois corpos. No segundo caso,tra 
ta-se do mecanismo de desgaste de; três cor­
pos, onde as partículas duras inseridas entre as superfícies em a- 
trito são as responsáveis pelo processo de desgaste abrasivo |24|. 
Neste último caso, para haver desgaste abrasivo é necessário que 
as partículas contaminantes presentes entre as superfícies em atri­
to tenham maior dureza do que as mesmas. A taxa de desgaste abras^ 
vo aumenta com o tamanho, a resistência, a dureza e a agudeza das 
partículas contaminantes. Pesquisa realizada por Lapidus sobre de_s 
gaste em guias de máquinas-ferramenta, mostrou que para aplicações 
práticas pode ser assumido com bastante precisão que l5|:

- a taxa de desgaste abrasivo ê diretamente proporcional 
ã pressão específica de contato;

- a taxa de desgaste abrasivo não depende da velocidade 
de escorregamento entre as superfícies em contato.

c) Desgaste por fadiga superficial

Este desgaste ocorre devido a repetidos deslizamentos ou 
rolamentos sobre uma pista. Estes ciclos de carregamento e descar­
regamento sobre a superfície .da guia pode indu­
zir ã formação de trincas superficiais e subsuperficiais, resultan 
do no fissuramento da superfície e conseqüente desprendimento de 
partículas [5, 19, 24|. Geralmente, ele se manifesta somente em fd̂  
nas camadas das superfícies em contato. A constatação deste tipo 
de desgaste ë pouco freqüente nas guias de escorregamento.

d) Desgaste induzido por oscilação no contato ("fretting”)

Este tipo de desgaste pode ocorrer nas guias de escorre­
gamento com deficiência de lubrificante, quando as superfícies em 
contato estão sujeitas a oscilações tangenciais de pequena amplitu 
de. Estas oscilações podem arrancar partículas das superfícies em
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contato, que quando oxidadas agem como abrasivo causando danos su­
perficiais. A presença do lubrificante restringe o acesso de oxigê 
nio e assim impede a formação de partículas duras de oxidos respon 
sáveis diretamente por este tipo de desgaste. Normalmente, esta for 
ma de desgaste não ê significativa para as máquinas-ferramenta |19, 
23, 24|.

Desde que já foram abordados os principais tipos de des­
gaste que pòdem ser encontrados nas guias de escorregamento de má 
quinas-ferramenta, será realizada na sequência deste textOjUma aná 
lise dos diversos fatores que influenciam o processo de desgaste.

Efeito da lubrificação

A função da lubrificação ê, geralmente, a de reduzir o 
desgaste adesivo. Domros l26| realizou vários experimentos para a- 
nalisar a influência da lubrificação no desgaste das guias de es­
corregamento de ferro fundido cinzento. Inicialmente,ele í mostrou 
que a quantidade de lubrificante não ê crítica para o desgaste, de^ 
de que seja assegurado um mínimo de fornecimento de oleo. A figura 
2.34 mostra a influência da quantidade de lubrificante no desgaste 
do ferro fundido. No gráfico desta figura,tem-se, no eixo das abci^ 
sas,a distância de escorregamento percorrida pelo elemento desli­
zante (elemento superior do par) em km e,no eixo das ordenadas, o 
desgaste mêdio em ym. As superfícies do par em atrito sofreram re­
tificação tangencial. A pressão de contato e a velocidade relativa 
de escorregamento entre os ;elementos do par foram, respectivamente,, 
de 40 N/cm^ e 0,4 m/min. No dispositivo utilizado para o teste ex­
perimental do desgaste, a guia de escorregamento (elemento inferi­
or do par) ê o elemento provido de movimento oscilatorio. 0 oleo 
mineral usado no teste tinha viscosidade de 33cSt (50°C). Como se 
vê nesta figura, para situação de escorregamento sem lubrificação, 
o desgaste no elemento deslizante ê cerca de 20 vezes maior do que 
com a presença de lubrificante. Entretanto, o aumento dojfluxo con 
tínuo de lubrificante a partir do valor de 0,04 cm^/24h não propor 
cionou um substancial decréscimo no desgaste do elemento.deslizan­
te. Para valores de vazão de lubrificantes maiores que 6 cm^/24h, 
o desgaste não sofreu alteração em relação a este ultimo valor. Em



64

síntese, isto significa que é necessário assegurar apenas uma quan 
tidade mínima de lubrificante para as guias de escorregamento de 
maquinas-ferramenta no que se refere a redução do desgaste.

T
ffifO

P  1 1 i  1 cinzento

p = 40  N/cm^, V = 0,4 m/min 

superfícies deslizantes com 
retificação tangencial

vozõo de 6leo 

+ Q = 0 ,0 4 c m % 4 h  

A Q=0,16 c m V 2 4 h ~  

0 Q > 6 c m V 2 4 h  
( alimentoçõo contínuo) 

V-= 33  c S t  (50°C)I
30 40  50

distância de escorregamento ( l(m)

Figura 2.34- Desgaste do elemento deslizante em função 
da quantidade de oleo fornecida l26|.

Domros |26| também investigou a influência do tipo e da 
viscosidade do lubrificante sobre o desgaste do ferro fundido cin­
zento. Isto é mostrado na figura 2.35. No eixo das abcissas,tem-se 
a distância de escorregamento percorrida pelo elemento deslizante 
em km e,no eixo das ordenadas,o desgaste médio em ym. 0 processo 
de acabamento das superfícies de ferro fundido, a pressão de conta 
to e a velocidade de escorregamento foram iguais ao teste anterior. 
0 oleo foi fornecido continuamente a uma vazão de 40 mm^/24h. Dois 
tipos de oleos foram utilizados, a saber: oleo mineral puro com 
viscosidades de 21cSt, 33cSt e 62cSt a 50°C; oleo mineral com adit^ 
vo polar com viscosidades :de 42cSt e 99cSt a 50OC.Como se vê na 
figura 2.35, para o oleo mineral puro o aumento da viscosidade de
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21 para 33cSt reduziu o desgaste por um fator de 2. A . explicação 
para este fato ê a seguinte: sob dadas condições de velocidade de e^ 
corregamento e pressão de contato, o aumento da viscosidade do o- 
leo poderá ocasionar mudança no modc de lubrificação, ou seja,, pa£ 
sar de lubrificação limite para mista ou mesmo para de filme flui­
do. É evidente que esta modificação nas condições de operação pro­
voca redução do desgaste no elemento deslizante l55|. Porém, aumen 
tando-se a viscosidade para 62cSt (50°C) não houve praticamente re 
dução na quantidade de desgaste do elemento deslizante. Isto pode 
ser explicado observando-se que quando a viscosidade aumenta demais, 
a capacidade de lavagem reduz-se bastante, e as partícu­
las originadas do desgaste adesivo permanecem no oleo, for­
mando-se assim,uma pasta abrasiva responsável pelo aumento da taxa 
de desgaste. Logo, o efeito positivo do acréscimo da viscosidade do

5, 55oleo no desgaste e neutralizado pelo "efeito abrasivo" 
perimentando-se oleo com aditivo polar verificou-se que não 
reu uma redução apreciável no volume de desgaste.

Ex 
ocor-

E
3.

§•M
■55•o

------- 1-----------------r— ^ ^ — I------
fOfO/fOfO (cinzento), retiflcoçõo tangencial
_p= 4 0 N /c m 2 , v = 0,4 m/min _

vozõo de óleo controlada :A0mmY24h
I

• òleo mineral 21cSt/50°C
0 m t ir A 33cSt/50°C
X

pU 1 U
62cSt/50°C

A 42  cSt/50°C
+ óleo oditivado 99cSt/50°G

40  50 60
distância de escorregannento ( k m )

Figura 2.35- Influência do tipo e da viscosidade do oleo so 
bre o comportamento do desgaste do par fQf2/ 
fOfQ 26
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Outro tipo de teste realizado por Domros \26\ refere-se 
a influência da contaminação do oleo no desgaste tanto do elemento 
deslizante (elemento superior do par) como da guia (elemento infe­
rior do par). A figura 2.36 mostra os resultados do teste. 0 mate­
rial do elemento deslizante foi variável, sendo de ferro fundido 
cinzento, aço ao cromo-manganês (cementado e temperado) ou de po- 
liamida (plástico). 0 elemento inferior do par (guia) foi sempre 
de ferro fundido cinzento. Assim, foram realizados na realidade três 
testes de desgaste, considerando os seguintes pares de materiais: 
fOfo/fQfQ, aço ao Cr e Mn/f2f2, poliamida/f2fo. Sendo que para o 
par f9fQ/fOf2 foi apresentado o gráfico do desgaste do elemento des­
lizante e da guia ao longo da distância percorrida, enquanto para 
os outros pares foram apresentados, ã direita da figura 2.36, o de^ 
gaste na forma de histogramas para a distância "s" de 25 km. Em to 
dos os testes foram utilizados três tipos de óleos, a saber: A- ó- 
leo limpo; B- óleo mineral (35cSt a 50OC) com um ano de uso de uma 
plainadora; C- óleo mineral (33cSt a 50°C) com 51 de pó de retifi­
ca. 0 processo de acabamento das superfícies em atrito, a pressão 
de contato e a velocidade de escorregamento foram iguais ao do te^ 
te descrito na figura 2.34.

Dos resultados deste teste podem-se tirar as seguintes 
conclusões:

- Para os três pares de materiais testados, a guia (ele­
mento inferior) apresentou menor desgaste em relação ao respectivo 
membro deslizante (elemento superior). Isto e óbvio, visto que to­
da superfície do elemento deslizante está sempre em atrito com a 
guia, enquanto esta tem somente uma parte de sua superfície se de^ 
gastando de cada vez. Do ponto de vista prático,este fato ; ê bem 
significativo, pois usualmente a guia e a responsável pelo alinha­
mento do elemento móvel. Por exemplo, o desgaste nas superfícies 
de atrito do carro de um torno não afeta seu alinhamento longitudj^ 
nal;

- Utilizando-se óleo limpo (A), o menor valor do desgas­
te medio, relativo ao elemento deslizante, foi obtido para o aço 
(Cr e Mn) endurecido. 0 plástico (poliamida) teve úm desgaste de 
aproximadamente 3 a 4 vezes o do aço. Por outro lado, as correspon 
dentes guias (f2fo) dos elementos deslizantes não apresentaram uma 
expressiva diferença no valor medio do desgaste para uma distância
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de escorregamento de 25 km;
- Sob altas condições de contaminação do oleo (C), a me­

lhor combinação de material, no que se refere ;ao desgaste, foi plâ^ 
tico (poliamida)/fQfQ seguido de aço endurecido/fQfQ e fQfQ/fQfQ.

If
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g.§ Is»
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Figura 2.36- Influência da contaminação do oleo no com­
portamento do desgaste de diferentes mate­
riais, a saber: fQfQ, aço ao Cr e Mn, polia 
mida. Foram empregados três tipos de oleos: 
A- óleo limpo; B- óleo mineral (35cSt a 50°C) 
com um ano de uso; C- óleo mineral (33cSt a 
50®C) com 51 de pó de retifica |26

Na figura 2.37 |26| estâ representado um histograma do 
desgaste do elemento deslizante para diversos óleos e materiais tes­
tados para a distância de escorregamento "s" de 60 km. 0 outro el£ 
mento do par (guia) foi sempre de ferro fundido cinzento. As super 
fícies dos materiais testados sofreram retificação tangencial. A 
pressão de contato, a velocidade de escorregamento e a vazão de ó- 
leo foram, respectivamente, de 40 N/cm^, 0,4 m/min e 40 mm3/24h.
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Os materiais testados foram ferro fundido cinzento, aço 1045 tempe 
rado, bronze ao estanho e poliamida. Os lubrificantes estão indica 
dos na figura 2.37 com as letras a, b, c e d.

Os resultados do teste indicaram que:
- o óleo mineral contendo 5^ de M0S2CC) forneceu o menor 

desgaste para os quatro materiais testados.
- A eficiência do óleo com 51 de grafite (b), na media, 

foi igual a do óleo com aditivo polar (d) considerando os quatro 
materiais testados.

- 0 teste mostrou,claramente a importância dos aditivos 
(grafite, M0S2 , polar) na redução do desgaste, comparando-se ao ó- 
leo mineral puro (a).

E
a.

I  _o:=s•oo
gE««>ox>0
1

</)ocr(A
•s

f5f- (cinzento ) , retificação tangencial 
p = 40 N/cm^, V =0,4 m/min. 
alimentação de óleo controlado: 40mm?'24h
s= 60 km

o-óleo mineral (V= 33 cSt/50°C) 
b-óleo minerol+5%  grafite
c-óleo mineral+ 5%  Mo 82 
d-óleo oditivado (^=42 cSt^0°c:

a b c d 
f«f»( cinzento)

o b c d 
aço 1045 
(temperado)

b e d
bronze

(ao estanho)

a b c d 
poliamida

Figura 2.37- Influência do tipo de óleo no desgaste 
diferentes materiais I26

de

Para finalizar este item,ê bom fazer alguns comentários 
sobre contaminação, viscosidade, tipo de lubrificante e sua rela­
ção com o desgaste nas guias de escorregamento. A aplicação de ó- 
leos minerais de maior viscosidade é preferível para uso em guias 
de escorregamento somente nas situações onde existe adeqyada prote 
ção contra partículas abrasivas e nos casos em que uma certa perda 
de precisão e aumento da resistência ao movimento (efeito da visco 
sidade) podem ser tolerados. Quando existe contaminação (partícu­
las abrasivas) nos óleos de alta viscosidade e a quantidade de lu-
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brificante é insuficiente, a taxa de desgaste tende a ser bem mai­
or em relação aos oleos normais, devido Es razões jâ apresentadas 
anteriormente. Contudo, com ampla lubrificação a taxa de desgaste 
ê somente levemente afetada. Problemas similares existem com oleos 
minerais com aditivo polar, talvez devido a sua característica de 
aderência. Porem, o uso de oleos de alta viscosidade com aditivo 
polar ê recomendado para guias de escorregamento bem protegidas de 
contaminação externa ]5, 24, 55].

Efeito da composição quimica e estrutura do ferro fundido

0 material comumente usado para guias de escorregamento 
é o ferro fundido cinzento. Este não tem uma ünica composição e 
sua microestrutura pode variar com a composição química e as condõ^ 
ções de resfriamento. A estrutura dos ferros fundidos cinzentos ê 
formada basicamente, por veios de grafita e por uma matriz metáli­
ca. Tanto a morfologia da grafita como a matriz dependem da compo­
sição química e da velocidade de resfriamento. A quantidade de gra 
fita, o tipo e o tamanho dos veios exercem acentuada influência nas 
propriedades mecânicas il7|. A grafita tipo "A" (classificação nor 
malizada pela ASTM) que se caracteriza por apresentar veios distr^ 
buídos uniformemente sem orientação preferencial é geralmente espe 
cificada para a maioria das aplicações. Também os ferros fundidos 
cinzentos com veios de grafita de pequeno tamanho tendem a ser me­
lhores em relação ao desgaste. Um decréscimo no comprimento dos 
veios de grafita de 330 ym para 160 ym mostrou um aumento na resi^ 
tência ao desgaste de 1,5 vezes |24l. A matriz metálica mais ade­
quada do ponto de vista do desgaste é a perlítica. Esta apresenta 
maior resistência mecânica ao desgaste e maior dureza. Quanto mais 
fina a perlita, maiores serãó a resistência e a dureza do ferro fun 
dido. A estrutura mais desfavorável em relação ao desgaste é a fer 
rita, que caracteriza-se por ser dúctil e mole. Esta estrutura po­
de ser produzida nos seguintes casos: com altos teores de silício 
(> 2%)\ por descarbonetação; por recozimento e sua obtenção depen­
de ainda da velocidade de resfriamento.

É necessário, no entanto, prever uma adequada sobremedi- 
da de usinagem na peça de ferro fundido (guia de escorregamento) pa­
ra a remoção da camada, superficial descarbonetada e para obtenção
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do ferro fundido perlítico. Isto pode ser conseguido, geralmente, 
cora uma sobremedida de usinagera da ordem de 5 rara (veja fig. 2.38) 
[24, 55

de (mm)

Figura 2.38- Distribuição da dureza e tipos de microes- 
trutura de peças fundidas (fOfQ) em coqui- 
Iha a partir da sua superfície, ê a pro­
fundidade a partir da superfície da peça 
fundida 55I.

Efeito do processo de usinagem

Trabalho realizado sobre a influência do processo de usî  
nagem no desgaste das guias de escorregamento indicou que guias ra^ 
queteadas, normalmente têm melhor resistência ao desgaste do que 
as retificadas. Esta característica pode ser explicada pelo efeito 
lubrificante do grafite no ferro fundido. 0 processo de retifica­
ção tende a cobrir a estrutura de grafite^reduzindo assim sua efi­
ciência corao lubrificante |24|. Outro aspecto em favor das guias 
rasqueteadas ê que estas apresentam pequenas depressões superfici­
ais (bolsões), causadas pela ação do rasquete, que tendem a acumu­
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lar oleo, contribuindo assim para a melhoria das condições de lubri. 
ficação.

Efeito do acabamento superficial

Na maioria dos testes de desgaste realizados com diver­
sos materiais verificou-se que a curva de desgaste (fig. 2.39) a- 
presenta duas regiões bem definidas l22|;

a) o trecho OA é a região de amaciamento que se caracte­
riza por apresentar altas taxas de desgaste. Isto se deve ao pro­
cesso de adaptação na interface de contato e ã suavização da rugo­
sidade das superfícies em atrito. A taxa de desgaste (inclinação da 
curva) no trecho OA depende, principalmente, da rugosidade superf^ 
cial inicial.

b) o trecho AB é a região onde o desgaste se desenvolve 
em regime estacionário. Normalmente, a taxa de desgaste nesta re­
gião ê bem menor do que na anterior (trecho OA). A taxa de desgas­
te no trecho AB depende, principalmente, das propriedades tribolo- 
gicas dos materiais bem como de sua habilidade de absorver, de al­
guma forma, as partículas provenientes do desgaste adesivo da fase 
de amaciamento.

Figura 2.39- Curva de desgaste para um par de 
em escorregamento.

material

Geralmente, superfícies mais rugosas têm maior taxa de 
desgaste, principalmente no período de amaciamento. Contudo, super 
fícies muito lisas apresentam uma grande interação atômica (forte
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adesão) e ainda perdem a habilidade de estocar oleo lubrificante e 
partículas contaminantes devido à ausência dos vales que são forma 
dos pelas asperezas das superfícies rugosas l34[.

A figura 2.40a mostra o gráfico rugosidade superficial x 
distância de escorregamento para três tipos de processos de acaba 
mento que estão especificados na legenda desta figura. Os testes 
foram realizados com as partes fixa e movei de ferro fundido, tra­
balhando a uma velocidade de escorregamento de 7,0 m/min e 
a uma pressão de contato de 110 N/cm^. Como se vê, apos uma distân 
cia percorrida de 97,6 km, a rugosidade das superfícies, que tinha 
sido muito diferente no início do teste, atingiu valores ;quase 
idênticos jl]. A figura 2.40b mostra,para as mesmas condições do 
teste anterior, as curvas de desgaste dós três tipos de acabamento 
superficial descritos. Pode ser observado do gráfico da figura 2.40b 
que a taxa de desgaste no período de amaciamento depende em muito 
da rugosidade inicial das superfícies. Sendo que superfícies fresa 
das apresentam neste período maior taxa de desgaste em relação ãs 
retificadas. Entretanto, quando o regime de desgaste atingiu o es 
tado estacionário, a taxa de desgaste diminuiu bastante e manteve- 
se praticamente igual para os três tipos de acabamento mencionados. 
0 desgaste total das superfícies fresadas foi maior do que das su­
perfícies retificadas por causa da mais alta taxa de desgaste no 
período de amaciamento [1|.

Efeito da dureza

Normalmente, a resistência ao desgaste aumenta com a du­
reza das superfíces em atrito 134|. Como orientação ê razoável as­
sumir para a razão de durezas das superfícies em contato valores 
variando de 1,0 a 1,2 |24|. A importância da dureza superficial se 
dá, principalmente, quando entre as superfícies em escorregamento 
ocorre contaminação por partículas abrasivas. Neste caso, quanto 
maior for a dureza superficial menor será a taxa de desgaste abra­
sivo, podendo esta ser inclusive nula. Outra vantagem do uso de 
guias de escorregamento endurecidas ê sua alta resistência ao en­
gripamento em relação as não endurecidas. Normalmente, para facili^ 
dade de fabricação e ajuste, somente a guia do barramento é endure 
cida, sendo esta escolhida por ser mais propensa a danos acidentais
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e por apresentar maior custo e dificuldade de reparação |24
Pesquisa :realizada por Lapidus em tornos de tamanho mê­

dio e em fresadoras, mostrou que a melhor combinação de superfícies 
é ferro fundido não-endurecido sobre ferro fundido endurecido, que 
resultou numa vida ütil cerca de 2 a 3 vezes maior que superfícies 
não-endurecidas de ferro fundido |24|.

Os métodos para endurecimento superficial comumente uti­
lizados são 1341; tratamento térmico, adição de elementos de ligas 
(Ni, Cr, Mo, etc.), processos de cementação, nitretação, etc.. Es­
te assunto serã abordado mais adiante no topico sobre aspectos de 
fabricação das guias de escorregamento.

(a)
d istânc ia  de 

escorregannento  ( l<m)
(b)

distância de 
escorregam ento ( km )

Figura 2.40- Rugosidade superficial (a) e desgaste (b) 
em função da distância de escorregamento pa 
ra superfícies de f2fQ acabadas pelos se­
guintes processos de usinagem: (1) fresamen 
to; (2) retificação frontal; (3) retifica­
ção tangencial |1 |.

Efeito da velocidade de esoovTegamento e da pressão de contato

0 desgaste tende a decrescer com aumento da velocidade 
de escorregamento para a maioria dos metais em atrito seco. Isto se
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deve ao amolecimento de fina película superficial do metal, propor 
clonado pelo aumento da temperatura entre as superfícies em escor­
regamento. Esta película de metal fundido age como lubrificante re 
duzindo, assim, o desgaste. Em altas velocidades de escorregamento 
este efeito se torna mais intenso resultando em menores valores de 
atrito e desgaste. 0 que ocorre essencialmente ê uma mudança nas 
propriedades tribologicas das superfícies em escorregamento devida 
ao aumento da temperatura \23, 34|.

Em relação a pressão de contato,verificou-se que para si 
tuações de desgaste adesivo ou abrasivo a quantia de desgaste ê dĵ  
retamente proporcional ã pressão na interface de contato jlS]. 
Saljé |l| examinou o efeito da pressão de contato sobre o desgaste 
com guias e partes moveis em ferro fundido, trabalhando a uma velo 
cidade de escorregamento de 10 m/min. Ele obteve uma relação des­
gaste X  pressão de contato quase linear como mostra a figura 2.41.

p re s s õ o  de contato  

( N/cm ^)

Figura 2.41- Desgaste de superfícies de f9fQ em função 
da pressão de contato para um percurso to­
tal de escorregamento de: (a) .195 km; (b) 49 km [ll-

Se uma determinada combinação de velocidade e pressão de 
contato ocasionar um crescimento na temperatura das superfícies^ 
tal que venha a inibir os aditivos presentes no lubrificante, exis 
te a possibilidade da ocorrência de engripamento. Isto pode ocor­
rer em plainadoras ]24, 55

Efeito da temperatura ambiente

A taxa de desgaste aumenta com a temperatura devido ao
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decréscimo da dureza, o aumento das deformações plásticas, da cor­
rosão por oxidação e da taxa de formação de junções l34|.

Efeito da proteção

Normalmente, faz-se necessário a colocação de dispositi­
vos de proteção em guias de escorregamento de máquinas-ferramenta 
com o objetivo de impedir que matérias estranhas (cavaco, limalha, 
areia, etc.) sejam inseridas entre as superfícies em escorregamen­
to. Lapidus constatou que o uso de raspadores possibilita a redu­
ção do desgaste em mais de 60%. Em alguns casos, o uso dos disposi^ 
tivos de proteção resultou numa diminuição do desgaste em cerca de 
10 a 100 vezes jl, 24, 55[.

Efeito de outros materiais

Como foi mencionado anteriormente, o ferro fundido cin­
zento é o material, geralmente, empregado nas guias de escorrega 
mento. Contudo, outros materiais podem ser usados para este fim, 
tanto metais como não-metais.

Para pares de escorregamento formados de metais operan­
do em condições de lubrificação limite ou seca, existem dois critê 
rios utilizados para a escolha apropriada dos metais que constituem 
o par. Estes são: a) os metais que formam o par devem ser mutuamen 
te insolúveis; b) ao menos um dos metais deve pertencer ao sub-gru 
po B da tabela periódica. A utilização destes critérios tem por ob 
jetivo reduzir o número de junções formadas entre os dois metais, 
bem como a intensidade de sua ligação de adesão |341 . Dessa forma, 
os metais assim escolhidos oferecem melhor resistência ao desgaste 
adesivo.

Aços fundidos oferecera também uma boa resistência ao de^ 
gaste. Esta resistência aumenta com a dureza e teor de carbono. A- 
ços endurecidos são mais resistentes ao desgaste do que os normaM 
zados e estes mais que os recozidos. Fatores importantes na resi£ 
tência ao desgaste dos aços é a composição química, presença de 
compostos metálicos e metaloides, tipo de microestrutura, etc»v Estes 
fatores influenciam em muito a intensidade da interação atômica 
com os , outros materiais. Os elementos de ligas (Ni, Cr, Mo,
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têm algum efeito sobre a resistência ao desgaste de aços não- 
endurecidos e pouco sobre os aços endurecidos |34l. E prática fre­
qüente empregar combinações não-semelhantes, por exemplo, aço ni- 
tretato sobre aço cementado ou ferro fundido [191 . Isto ê válido 
para os mais variados aspectos.

Alguns plásticos têm boa resistência ao desgaste, princ^ 
palmente, á abrasão. Dentre estes podem-se citar: poliamida (nái­
lon) com enchimento de M0S2 ou grafite, acetal com enchimento de 
PTFE ou cerâmica, resinas a base de epoxi, PTFE com enchimento de 
vidro, M0S2 , grafite, bronze ou uma combinação destes |;18, 24, 34, SSj.

Lapidus realizou vários experimentos com materiais metá­
licos enão-metálicos sob condições de desgaste abrasivo de dois 
corpos utilizando-se de uma lixa. A resistência ao desgaste dos 
respectivos materiais foi avaliada em relação ao "Perspex". A figu 
ra 2.42 mostra os valores relativos da resistência ao desgaste pa­
ra os vários materiais. Pode ser visto que os metais são bem mais 
resistentes ao desgaste abrasivo de dois corpos do que os plásti­
cos. 0 ferro fundido apresentou nestes testes a maior resistência 
ao desgaste. Contudo, testando sob condições de desgaste abrasivo 
de três corpos foi verificado que o par fOfo/fQfQ não-endurecido a 
presentou maior desgaste que o par plástico/fQfQ não-endurecido. Por 
tanto, nas situações onde o mecanismo de desgaste de dois corpos ê 
dominante, o desgaste dos plásticos pode ser reduzido empregando-se 
um melhor acabamento superficial para a outra superfície do par 
(fOfO ou aço) (24, 55|.
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Material Resistência ao desgaste
Perspex 1,0
Textolite 0,9 - 1,95
Fibra de vidro 0,45 - 0,55
Textolite com enchimento de asbesto 1,0 - 1,5
Plástico reforçado com fibra 0,9
Plástico reforçado com corda 0,7
Plástico reforçado Com fibra de náilon 4,55
Poliamida 3,6-4,35
Poliuretano 2,5
Polipropileno 2,8
Polietileno 2,4
Poliformaldeído 1.2
Plásticos fenólicos 0,9
Aminoplásticos 1,25
Polistireno 0,9
Plástico de cura a frio 0,4
Plástico de cura a quente 0,65
Ebonite 0,9
Plásticos acrílicos 0,75
PTFE 0,65
Liga de zinco 3,5 - 4,5
Bronze 6 - 7
Ferro fundido (192 HB) 19,8

Figura 2.42- Resistência ao desgaste de vãrios materiais 
escorregando sobre uma lixa em condições de 
atrito seco. A resistência ao desgaste do 
"Perspex" foi tomada coiiio referência ( = 1,0) 
241 .



2.6.4 Aplicações de revestimentos plásticos em guias de escorregamento

Há vários anos vem sendo desenvolvida a técnica de apli­
cação de revestimentos plásticos em guias de escorregamento de má 
quinas-ferramenta. Novos materiais plásticos têm sido fabricados e 
aperfeiçoados visando atender os requisitos básicos de operação de 
máquinas-ferramenta com comando numérico. Estes plásticos devem 
ter, basicamente, as seguintes propriedades:

a) baixo coeficiente de atrito sob todas condições de lu 
brificação e velocidades de operação;

b) ausência de movimento de "stick-slip" (coeficiente de 
atrito dinâmico maior ou igual ao coeficiente de atrito estático);

c) baixas taxas de desgaste;
d) baixo custo de fabricação e aplicação.

Os revestimentos plásticos são usualmente aplicados nas 
guias do elemento movei, pelo fato delas oferecerem maiores facil^ 
dades para aplicação e manutenção. Além disso, tal procedimento 
proporciona redução no custo e na frequência de reparação das guias 
do barramento [24, 45|. Por outro lado, as guias do barramento são, 
geralmente, fabricadas de insertos de aço endurecido e retificado 
(fixados através de parafusos) ou fundidas cora o próprio barramen­
to (ferro fundido).

Os tipos de plásticos utilizados para revestimentos de 
guias de escorregamento são mencionados abaixo |14, 18, 24, 26, 35, 
45, 46, 471:

a) material a base de politetrafluoretileno (PTFE) ' com 
enchimento de bronze, vidro, grafite, bissulfeto de inolibdênio, 
cerâmica ou uma combinação destes;

b) resinas a base de epoxi com enchimentos especiais;
c) poliamida (náilon) com enchimento de grafite, M0S2 , 

fibra de vidro, PTFE ou uma combinação destes;
d) acetal com enchimento de M0S2 , cerâmica ou PTFE.

Estes materiais são usualmente conhecidos no mercado por 
nomes comerciais dados pelos seus fabricantes. As propriedades de£ 
tes plásticos são determinadas pela estrutura molecular de sua re­
sina, pelas condições de processamento e pelos tipos de enchimen-

78
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tos empregados na sua fabricação. Os enchimentos são utilizados pa 
ra melhorar as suas propriedades mecânicas, tribologicas e/ou físi 
co-químicas ]18, 23, 48|.

Contudo, ê necessário ter em mente que as propriedades 
químicas, elétricas e térmicas dos plásticos são influenciadas, prin 
cipalmente, pela sua resina de base l48|.

A seguir, será realizada uma abordagem simplificada des­
tes plásticos compreendendo os seguintes aspectos:

- propriedades principais;
- vantagens;
- limitações;
- formas de aplicação;
- denominação comercial;
- fabricantes;
- outros.

a) Material a base de PTFE

Este material tem coeficiente de fricção extremamente bai­
xo, mesmo em condições de atrito séco. A curva fricção x velocida­
de do PTFE apresenta inclinação positiva, ou seja, o coeficiente de 
fricção aumenta com o acréscimo da velocidade de escorregamento. 
Tal característica impede o surgimento de movimento "stick-slip" 
24 .

Escorregando sobre aço em condições de atrito seco e sob 
pressão normal de 40 N/cm^, o coeficiente de fricção varia de 0,075 
(v = 0, estático) a aproximadamente 0,15 (v = 1500 mm/min, dinâmi­
co). Em condições de lubrificação, o máximo coeficiente de fricção 
torna-se 0,09 |24|.

Recomenda-se para guias de escorregamento operando a se­
co e com movimento contínuo, pressões inferiores a 35 N/cm^. Contu 
do, verificou-se através de experimentos, que o coeficiente de fric 
ção dos materiais a base de PTFE cresce com a diminuição da pres­
são de contato. Quando as cargas e/ou os movimentos forem, interm^ 
tentes, pressões da ordem de 100 N/cm^ podem ser admitidas ll8j.

Por outro lado, o PTFE em seu estado puro apresenta uma 
baixa resistência ao desgaste. Para sobrepor isto, foram adiciona­
dos materiais de enchimento ("carga"), tais como, bronze, M0S2 ,
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grafite, cerâmica, fibra de vidro, etc. Estes enchimentos, alem de 
aumentar a resistência do PTFE ao desgaste adesivo e abrasivo, for 
necem também um melhoramento nas propriedades mecânicas (aumento da 
dureza, da rigidez normal, da tenacidade, da resistência â tração, 
etc.) |18, 23, 351.

Dentre os vãrios materiais a base de PTFE, o turcite-B L 
(PTFE + 501 bronze) vem sendo empregado com sucesso em guias de mâ 
quinas-ferramenta. Sob condições de lubrificação, o coeficiente de 
fricção do turcite-B escorregando sobre aço (temperado e retifica­
do) estâ entre 0,04 e 0,08. Isto ê valido para pressões de contato 
na faixa de 30 a 200 N/cm^. Não ê recomendável utilizar pressões 
abaixo de 20 N/cm^, pois isto acarreta num considerável aumento do 
coeficiente de fricção estático e dinâmico. Por outro lado, altas 
pressões de contato (> 200 N/cm^) provocam taxa de desgaste exces­
siva como também grandes deformações residuais l64l.

Foi observado através de testes que o PTFE tende a apre 
sentar taxas de desgaste mais elevadas em situações de lubrifica­
ção intermitente do que em condições de atrito seco. Porém, com am 
pia lubrificação isto não se verificou |18, 241.

Os materiais a base de PTFE com enchimento têm, particu­
larmente, uma grande resistência ã abrasão. Isto ocorre devido ao 
fato de tais materiais apresentarem uma matriz macia capaz de aca- 
mar partículas duras responsáveis pelo desgaste abrasivo l49|.

Estes plásticos podem suportar temperaturas continuadas 
de até 200°C e em curtos intervalos de tempo de até 330OC l35, 48l. 
Absorvem muito pouca umidade e são resistentes a agentes químicos. 
Apresentam também boa usinabilidade 118|.

Os materiais a base de PTFE exibem certa fluência ("creep”) 
sob ação de cargas (0,51 por ano sobre pressão de 200 N/cm^). Por 
isso, em vista da necessidade de manutenção da precisão nas mâqui- 
nas-ferramenta, tais materiais são geralmente empregados nas guias 
em pequenas espessuras (2 mm) 1181 . Estes plásticos são -encontra­
dos no mercado sob a forma de tiras e mantas com espessura, normal_ 
mente, em torno de 2 mm (alguns fabricantes fornecem tiras de até 
10 mm de espessura). A largura e o comprimento são de dimensões va 
riáveis.

Tais materiais são fixados ãs guias, geralmente, através 
de adesivos a base de resina epoxi (Araldite) ll8|. Devido ãs pro-
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priedades de anti-aderência do PTFE na sua forma não-tratada, faz- 
se necessário antes da colagem, a aplicação de agentes químicos na 
superfície de contato, de forma a possibilitar a aderência do PTFE. 
A técnica empregada para ligação destes plásticos sobre as guias 
é de grande importância. 0 problema que surge é devido ao fato do 
coeficiente de dilatação térmica do PTFE ser bem maior do que o do 
aço ou ferro fundido. Isto provoca diferentes dilatações ou contra 
ções térmicas nestes materiais, causando assim tensões cisalhantes 
na camada do adesivo que podem levar ã ruptura da ligação.

As vezes, as guias plásticas são usinadaS;apos a colagem, 
por aplainamento, fresamento, retificação ou rasqueteamento. Contu 
do, a usinagem deve se limitar ao mínimo possível. Para a operação 
de usinagem devem ser considerados os seguintes aspectos |64|:

- 0 baixo modulo de elasticidade, assim como, abaixa con 
dutividade térmica destes plásticos podem, devido a um trabalho de^ 
cuidado, produzir deformações e superaquecimentos localizados. As­
sim, é aconselhável utilizar líquido refrigerante durante a usina­
gem. 0 refrigerante proporciona também tolerâncias de trabalho me­
nores que 10 y,m e um melhor acabamento superficial.

- A guia plástica deve ter uma rugosidade superficial (Rz) 
menor ou igual a 5 ym.

Devido à sua grande habilidade de operar a seco (baixo a 
trito), os materiais a base de PTFE com enchimento sãó empregados, 
geralmente, em sistemas deslizantes onde existe falha ou dificulda 
de de lubrificação e nas situações onde o "stick-slip" causa sé­
rios problemas.

Existem vários fabricantes de plásticos a base de PTFE 
tanto no Brasil como no exterior conforme mostra o apêndice A.

b) Resinas a base de epoxi com enchimentos especiais

Estas resinas providas com enchimentos especiais estão 
sendo, atualmente, muito utilizadas para revestimentos de guias de 
escorregamento, de réguas de ajuste cônica e paralela, de mancais, 
etc.. Este material é moldado entre as faces deslizantes dos compo 
nentes que formam o par, fornecendo uma camada endurecida, apos a 
cura, em torno de 1,5 mm. Esta camada apresenta boa precisão ; de 
contato, requerendo assim pouca usinagem final ou nenhuma. Dessa
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forma, o custo de produção das guias de escorregamento de máqui-r 
nas-ferramenta torna-se bastante reduzido ll4, 45, 46 , 47, 49, 50 [.

Os enchimentos especiais adicionados a estas resinas têm 
a finalidade de melhorar as propriedades de desgaste e fricção, for 
necer melhor estabilidade dimensional (redução da fluência a frio 
sob ação de cargas), evitar contração após a cura, melhorar as pro 
priedades térmicas (dilatação e condução), etc..

De forma geral, estas resinas providas com enchimentos e£ 
peciais apresentam as seguintes propriedades |45, 46, 47, 50|;

a) baixo coeficiente de fricção estático (em torno de 
0,04) escorregando sobre ferro fundido em condições de lubrificação;

b) coeficiente de fricção dinâmico crescente com aumento 
da velocidade (válido somente para baixas e médias velocidades);. Seu 
valor médio está em torno de 0,1;

c) não ensejam movimento "stick-slip";
d) alta resistência ao desgaste com capacidade de acama- 

mento de partículas abrasivas;
e) permitem bom acabamento superficial e elevada área réal̂  de contato;
f) boa estabilidade dimensional;
g) não absorvem água e umidade;
h) não apresentam contração após a cura;
i) boa capacidade de amortecimento de vibrações, devido 

ã declividade positiva da curva de atrito.

Estas resinas resistem â maioria dos agentes químicos, 
exceto a acetona e benzol. Sua temperatura máxima de trabalho está 
em torno de 80oc [47, 50|.

Antes da aplicação da resina é necessário executar algu­
mas operações de preparação nos elementos que constituem o par de 
escorregamento. 0 revestimento plástico é geralmente aplicado nas 
guias do elemento móvel. Assim, para favorecer a adesão da resina, 
as faces destas guias são aplainadas ou fresadas com acabamento ba£ 
tante grosseiro. Os fabricantes recomendam utilizar aplainamento 
com ferramenta de ponta triangular de forma a deixar sulcos longi­
tudinais com profundidade e passo pré-definidos. As faces aplaina­
das são levemente rebaixadas de modo a fornecer uma cavidade (de­
pressão) para ser preenchida pela resina ]47, 50|.

Por outro lado, as guias do barramento devem ter um bom
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acabamento superficial, pois a camada da resina moldada entre as 
faces deslizantes "tomara” aquele acabamento depois da cura. As su 
perfícies das guias do barramento podem ser de aço endurecido e re 
tificado ou de ferro fundido |45, 47, 50|.

Antes da aplicação da resina, as superfícies a serem re­
vestidas devem ser limpas com acetona ou cora outro produto químico 
especificado pelo fabricante. Nas superfícies em que não se deseja 
a adesão da resina apos a cura, aplica-se um agente separador (lí­
quido ou spray). Este agente ê aplicado, por exemplo, nas faces das 
guias do barramento para evitar a aderência da resina.

Para aplicação da resina existem basicamente dois méto­
dos:

1) por espátulas

É necessário, primeiramente, prover dispositivo de supor 
te com regulagem (por parafusos) para sustentar o elemento movei e 
fornecer um espaçamento especificado entre as suas guias e as do 
barramento (contraface de moldagem). Este dispositivo deve possibi­
litar o ajuste e alinhamento dos componentes do par, de modo que 
as superfícies das guias sejam niveladas com boa precisão. Em se­
guida, o elemento movei é removido do assentamento, com cuidado, 
para sofrer aplicação da resina plástica. No método de áplicação 
por espátulas, a resina empregada apresenta consistência pastosa. 
É adicionado a esta um endurecedor (líquido) momentos antes da a- 
plicação. Apos a completa mistura da composição, esta ê aplicada 
por espátulas nas faces deslizantes das guias do elemento movei. 
Para eliminar bolhas deve-se distribuir a resina em finas camadas 
superpostas sobre estas superfícies [47, 50[.

Concluída a aplicação, o elemento movei ê reassentado no 
dispositivo de suporte fazendo com que a resina seja comprimida e 
moldada pelas faces das guias do barramento. Passado o período de 
curado elemento movei é removido, obtendo-se nas suas faces desli­
zantes um revestimento endurecido de aproximadamente 1,5 mm.

2) por injeção/ou por vazamento

Este método consiste no fornecimento da resina plástica
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(na forma fluida) sob pressão ou por vazamento na folga deixada en 
tre as faces deslizantes dos elementos do par. Assim, torna-se ne­
cessário utilizar dispositivos de suporte e fixação para sustentar 
o elemento movei e mantê-lo afastado das guias do barramento na 
folga especificada (em torno de 2 mm). As superfícies a serem re­
vestidas precisam ter acabamento grosseiro para favorecer a aderên 
cia da resina. 0 agente separador ê aplicado nas faces das guias 
da base e em suas adjacências |45, 46|.

No assentamento do elemento movei deve-se verificar seu 
alinhamento e nivelamento em relação as guias da base. Estando todo 
conjunto precisamente alinhado, faz-se a selagem nas suas bordas 
para evitar o escoamento da resina para fora. Na aplicação por in­
jeção, a composição (resina + endurecedor) ê fornecida por bomba 
manual para a folga entre as faces deslizantes através de conduto 
de pequeno diâmetro. Em algumas situações, esta composição pode 
ser fornecida por vazamento (força de gravidade). Apos o período 
de cura da resina plástica, todo conjunto é desmontado estando di^ 
ponível para eventuais operações.

A escolha do método de aplicação mais adequado depende, 
principalmente, da forma e da facilidade de acesso ãs guias. Geral^ 
mente em guias planas, prismáticas e em réguas de ajuste, a resina 
é aplicada por espátulas. Para guias maís fechadas (por exemplo: 
tipo cauda de andorinha) utiliza-se comumente o método por injeção. 
Este método também é empregado quando se deseja mover ao mínimo a 
peça a ser revestida, seja por motivos de precisão ou por dificul­
dade de manuseio devido ao seu peso.

Apos a cura da resina, pode ser necessária a execução de 
algumas operações de usinagem com á finalidade de remover as rebar 
bas endurecidas, melhorar a precisão de contato, planicidade, etc.. 
As vezes, alguns vazios (poros) são encontrados na camada de plást_i 
co. Neste caso é feito o esmerilhamento e limpeza dos mesmos, para 
então preenchê-los com resina fresca l47|.

As ranhuras de lubrificação podem ser fresadas manualmen 
te ou também pré-moldadas.

No apêndice A têm-se informações sobre fornecedores do 
referido material.
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c) Poliamida (náilon) com enchimento de grafite, M0S2 , fibra de 
dro, PTFE ou uma combinação destes

As poliamidas (náilons) com enchimentos apresentam alta 
resistência ã abrasão, boa estabilidade dimensional, baixo coefici. 
ente de fricção (mesmo na ausência de lubrificação), baixo custo, 
etc.. A fibra de vidro ê empregada, como reforço, para aumentar a 
rigidez, a resistência ã tração, ã compressão e ao impacto, bem co 
mo.possibilitar a redução no coeficiente de dilatação térmica. 0 
grafite, M0S2 ou PTFE são adicionados com o objetivo de reduzir o 
atrito e desgaste. Náilons com enchimento de M0S2 e/ou PTFE apre­
sentam curva fricção x velocidade com declividade positiva. Isto 
impede o surgimento do movimento de "stick-slip" |23, 26, 34, 35, 
44, 48 .

A temperatura máxima de trabalho está abaixo de 200°C. 
Alguns tipos absorvem água e incham. A extensão desta característ^ 
ca depende, principalmente, da estrutura molecular do náilon.

Os náilons são muito pouco em.pregados para revestimentos 
de guias de escorregamento de máquinas-ferramenta, embora apresen­
tem boas propriedades de desgaste e razoáveis características de 
fricção. Isto é devido ao fato dos materiais, a base de resina epo 
xi e de PTFE, apresentarem melhores propriedades de desgaste e fric 
ção e maiores facilidades para aplicação.

d) Acetal com enchimento de M0S2 , cerâmica ou PTFE

As resinas de acetal apresentam alta resistência mecâni­
ca e rigidez, boa estabilidade dimensional, resistência a impactos 
e a carregamentos cíclicos, baixo custo, etc.. Absorvem pouca umi­
dade e são resistentes a maioria das substâncias químicas, exceto 
a ácidos fortes, bases e agentes oxidantes. Sua máxima temperatura 
de trabalho está em torno de 120°C. Como a maioria dos polímeros, 
esta resina é afetada pela luz do sol. Sua resistência a tração e 
ao impacto é bastante reduzida apos exposição prolongada ã irradia 
ção ultravioleta do sol. Esta irradiação também provoca um esboroa 
mento na superfície ;do material 123, 34, 35].

Em geral, como a maioria dos termoplásticos, tais resi­
nas (acetal) apresentam pequena fluência sob ação de cargas cons­
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tantes e um coeficiente de dilatação térmica bem maior que o do 
aço.

As propriedades de fricção e desgaste são melhoradas com 
enchimentos de M0S2 , PTFE e material cerâmico. As composições car­
regadas com M0S2 ou PTFE apresentam os menores valores para o coe­
ficiente de atrito estático e dinâmico (escorregando sobre aço em 
condições de atrito seco). A sua curva fricção x velocidade apre­
senta inclinação positiva ou nula (ausência de "stick-slip"). Sob 
lubrificação,os coeficientes de atrito se tornam ainda menores [26, 
34 I .

As composições com cargas de PTFE ou cerâmica apresentam 
alta resistência ao desgaste mesmo na ausência de lubrificante. São 
empregadas comumente em sistemas deslizantes que trabalham a seco 
ou com lubrificação insuficiente.

Informações detalhadas de todos estes produtos plásticos 
aqui descritos, referentes a tipos, formas disponíveis, proprieda­
des, limitações, métodos de aplicação, etc., podem, ser fornecidas 
pelos respectivos fabricantes.

2.6.5 Resumo dos materiais recomendados para guias de escorregamento

Como foi visto anteriormente, vários fatores influem na 
escolha do material mais adequado para guias de escorregamento, en 
tre os quais podem-se citar: atrito; desgaste; rigidez; . estabilida 
de dimensional, química e de movimento; fabricação; segurança de opera 
ção em situações dé' emergência; custo. Desta forma,baseado no estudo teorico e 
experimental destes fatores ,bem como nas informações práticas, obtidas da indus­
tria, serão fornecidas a seguir as combinações dos materiais mais 
recomendados para estas guias:

a) fQf9 não endurecido escorregando sobre aço (endureci­
do e retificado) ou sobre f^fo endurecido, são empregados em máquõ^ 
nas de pequeno e médio porte onde a retificação é possível após o 
endurecimento . Os tipos de f£f£ mais apropriados são o cinzento 
e 0 nodular com estrutura perlítica e veios de.grafita tipo "A" de 
pequeno tamanho; para os aços, os de baixa liga e médio teor de 
carbono (8640, 4145, 4340);
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b) para máquinas de grande porte onde a retificação das 
guias ê impraticável, plásticos (veja. subtopico 2.6.4) escorregando 
contra f2f9 não endurecido são empregados;

c) resinas a base de epoxi com enchimentos especiais, a- 
plicadas nas guias do elemento movei, escorregando sobre aço tempe 
rado e retificado ou f2fo endurecido;

d) material a base de PTFE com enchimentos de bronze,: ]\fc)S2 , 
cerâmica ou grafite, colado (em tiras de 2 mm) na guia do elemento 
m5vel, escorregando sobre aço temperado e retificado ou endurecido;

e) acetal com fibras de PTFE, escorregando sobre aço tem 
perado e retificado ou f£f° endurecido.

2.7 Lubrificação

De forma geral, os lubrificantes empregados nas guias de 
escorregamento de máquinas-ferramenta desençenham as seguintes funções:

a) reduzir os diversos tipos de desgaste, principalmente
o adesivo;

b) diminuir a resistência ao atrito;
c) abrandar ou eliminar o movimento de "stick-slip";
d) proteger as superfícies das guias contra a corrosão 

dos agentes químicos presentes no ambiente de trabalho;
e) evitar o crescimento exagerado da temperatura nas su- 

perfíces das guias. Isto visa impedir a fusão dos materiais em a- 
trito, como também, as deformações térmicas nos elementos da fnáqui 
na;

f) amortecer vibrações e choques associados ao ;elemento 
móvel, principalmente na direção normal ãs superfícies das guias de 
vido ao efeito do "squeeze-film".

Existem basicamente três modos de formação do filme de 
lubrificante, assim designados: lubrificação limite, lubrificação 
mista e lubrificação de filme fluido. Estas formas de lubrificação 
têm grande influência nas características de atrito e desgaste das 
superfícies deslizantes. A razão R entre a espessura (ym) do filme 
de lubrificante ou da camada protetora e o valor em R^Cym) das so-
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mas das rugosidades superficiais dos elementos do par, caracteriza 
o  modo de lubrificação |22|.

A lubrifioaçao limite caracteriza-se por apresentar um fi_l 
me^de lubrificante e uma camada protetora de pequena espessura em 
relação às rugosidades das superfícies em contato. A razão R, nes­
te caso, assume o valor menor ou igual a 1 (R^l) \22\'. Este tipo 
de lubrificação é encontrado em muitas guias de escorregamento de 
máquinas-ferramenta. As propriedades químicas do lubrificante e 
sua estrutura molecular, bem como a natureza dos materiais em atr^ 
tojtêm uma fundamental importância nas características de fricção 
e desgaste, quando se trata de lubrificação limite. Os lubrifican­
tes empregados para lubrificação limite devem apresentar proprieda 
des de oleosidade e adevênoia. Estas propriedades são importantes 
para evitar o contato solido-solido, a fuga do lubrificante das su 
perfícies deslizantes e para proporcionar um baixo coeficiente de 
atrito. Nas condições de lubrificação limite, a viscosidade do lu­
brificante tem pouco efeito no atrito e desgaste das superfícies 
deslizantes, se comparada com as outras propriedades mencionadas 
acima.

Para terem estas propríedades^ as moléculas do lubrifi-: 
cante devem ter um radical reativo ou polar. Estes radicais têm 
forte afinidade pelas superfícies da maioria dos metais..'Assim, es 
tas moléculas polares aderem às superfícies através de seu radical, 
permanecendo o restante de. sua estrutura molecular perpendicular 
a ela.

Os õleos orgânicos (vegetal ou animal) são constituídos 
de moléculas que possuem radicais ativos (polar), enquanto os 5- 
leos minerais não os têm. Contudo, os õleos orgânicos apresentam 
grande tendência à oxidação, à formação de goma e à soliddificação 
na temperatura ambiente. Então, a solução consiste em se adicionar 
aos óleos minerais uma pequena percentagem de substâncias ativas 
(polares). Estes aditivos tendo grande afinidade por superfícies 
metálicas, migram através do óleo mineral e aderem fortemente a e£ 
tas superfícies, formando uma camada molecular que impede o conta­
to sólido-sólido na ocorrência de lubrificação limite. Os aditivos 
polares, geralmente utilizados, são os ácidos graxos. Como exem­
plos, podem ser citados: ácidos oleico, ácido esteárico (obtido do 
óleo de rícino), óleo de castor, ácido palmítico, espermacete, ó-
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leo de colza (óleo de semente de nabo).
Existem também outros aditivos empregados para lubrifica 

ção limite, entre os quais, os sabões metálicos e os ésteres |38l.
A figura 2.43 mostra a progressiva redução no coeficien­

te de atrito quando se aumenta a percentagem do ácido oleico no 
óleo mineral.

Lubrificante Coeficiente de atrito
óleo mineral puro 0,360
óleo mineral + 2% ácido oleico 0,249
óleo mineral + 10% ácido oleico 0,198
óleo mineral + 501 ácido oleico 0,198
ácido oleico puro 0,195

Figura 2.43- Comportamento do coeficiente de atrito em 
função da quantidade de ácido oleico no óleo 
mineral 23

Os principais requisitos que devem ter os aditivos para 
óleos minerais estão apresentados a seguir |23l:

a) a molécula do aditivo deve ter um radical ativo para 
aderir fortemente às superfícies metálicas;

b) a molécula deve ser longa com cadeia de carbo­
no e hidrogênio reta, tendo o radical ativo em sua extremidade.
to é desejável para fornecer um máximo de separação entre as super 
fícies em atrito;

c) o aditivo deve estar presente em pequenas proporções, 
pois em quantidades excessivas pode produzir acidez e oxidação na 
massa do lubrificante;

d) o aditivo deve ser capaz de se manter aderente às su­
perfícies metálicas diante das temperaturas de trabalho.

É necessário comentár que, embora sejam importantes as 
propriedades de aderência do lubrificante, a natureza e as caract£ 
rísticas das superfícies sólidas têm uma grande participação no 
processo de reação com o lubrificante. Assim, superfícies sólidas 
com alta energia superficial apresentam maior tendência à formação 
de fortes ligações com as moléculas reativas do lubrificante 19
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Outras considerações a respeito dos lubrificantes com 
aditivo polar jâ foram mencionadas nos subtopicos relativos ao a- 
trito, "stick-slip" e desgaste.

A lubrificação mista caracteriza-se por apresentar j ao 
mesmo tempojuma combinação dos mecanismos de lubrificação limite e 
de filme fluido. Dessa forma, existem algumas regiões onde ocorre 
contato sõlido-solido entre os picos das asperezas maiores e ou­
tras em que um filme de lubrificante preenche os espaços vazios en 
tre as rugosidades opostas, forçando a separação das partes em a- 
trito. A razão R para lubrificação mista ê;menor ou igual!' a 5 (R^5) 
|22|- . ,

Verifica-se que as asperezas superficiais têm um papel 
importante na formação do filme fluido entre as superfícies em a- 
trito. Este efeito hidrodinâmico localizado, proporcionado pelas 
asperezas com auxílio das condições de movimento (velocidade, car­
ga, etc. pode contribuir para a sustentação parcial da carga 1 22 [ .

Na lubrificação mista ê necessário considerar a natureza 
dos solidos em atrito, a viscosidade do lubrificante, as proprieda 
des químicas e estruturais dos aditivos empregados.

A lubrificação mista ocorre também em muitas guias de e^ 
corregamento de máquinas-ferramenta, .principalmente, se houver ra­
zoável quantidade de lubrificante e condições regulares de veloci­
dade e pressão.

A lubrificação de filme /iu-ído (atrito fluido) caracteri^ 
za-se por apresentar um filme de lubrificante entre as superfícies 
deslizantes bastante espesso em relação ãs dimensões das asperezas 
superficiais. Dessa forma, as superfícies são completamente separa 
das pelo filme de lubrificante, possibilitando a redução do desga^ 
te ao mínimo ou a sua eliminação. A razão R para este modo de lu­
brificação varia de 5 _< R ^ 100 |22|.

Neste caso, a resistência ao movimento surge devido ao 
cisalhamento do filme de lubrificante. A viscosidade do lubrifican 
te é a propriedade física mais importante neste tipo de lubrifica­
ção. 0 filme fluido pode ser formado, seja pelo movimento relativo 
das superfícies em atrito (lubrificação hidrodinâmica) ou pelo for 
necimento do lubrificante entre as superfícies deslizantes através 
de uma fonte de pressão externa (lubrificação hidrostâtica). Neste 
ultimo caso, quando se faz uso da pressão externa para formação do
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■filme de oleo em guias de máquinas-ferramenta, estas são designa^ 
das de guias hidrostáticas (veja capítulo seguinte) \22\.

As baixas velocidades e o regime variável de trabalho im 
pedem a formação de lubrificação hidrodinâmica nas guias de escor­
regamento. Entretanto, caso se forneça uma quantidade mínima de 5- 
leo e estando as ranhuras de lubrificação dispostas adequadamente 
no sentido de favorecer a distribuição do oleo, sem quebra do fil­
me, uma situação de lubrificação mista pode ser obtida, garantindo 
ao menos condições razoáveis de trabalho. Neste caso, o coeficien­
te de atrito estático (f) depende do intervalo de tempo entre o 
timo suprimento de 5l.eo e o início do movimento. Devido ao peso do 
elemento mõvel, o oleo entre as superfícies deslizantes ê expulso 
continuamente, proporcionando crescimento do coeficiente de atrito 
estático com o tempo.

Para guias de escorregamento que trabalham em condições 
críticas de carga e/ou temperatura faz-se necessário a adoção de 
lubrificantes especiais. A adição de S% de bissulfeto de molibdê- 
nio (M0S2) em óleo mineral melhora substancialmente a sua resistên 
cia a pressões e temperaturas elevadas. Este aditivo fornece boas 
propriedades anti-fricção e anti-desgaste e também impede o surgi­
mento do movimento de "stick-slip" em baixas velocidades |43l.

Outro lubrificante sólido utilizado na proporção de S% 
em óleo mineral é o grafite coloidal. Ele confere ao óleo, resis­
tência a altas temperaturas.

Estes aditivos sólidos impedem o desgaste adesivo nas su 
perfícies deslizantes que tiveram, momentaneamente, seu filme ;de 
óleo rompido devido a altas temperaturas e/ou pressões. Eles tam­
bém conferem melhor oleosidade aos óleos minerais l23|.

2.7.1 Métodos de lubrificação

Para lubrificação de guias de escorregamento de máquinas 
ferramenta,existem vários métodos para aplicação do lubrificante. A 
escolha do método mais adequado depende das condições operacionais 
(freqüência de trabalho, carga, velocidade, etc.), do tipo e tama­
nho da máquina. Os métodos usualmente empregados são: lubrificação 
por feltro, por mecha, por roletes, centralizada e por circulação 
forçada.
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Para se ter uma distribuição uniforme do oleo na interfa 
ce de contato é necessário prover ranhuras de lubrificação ao lon­
go das guias do elemento deslizante. Estas ranhuras são usinadas ã 
mão ou ã maquina, com largura e profundidade dependentes do porte 
do elemento deslizante. Elas podem, assumir diversas configurações 
geométricas como mostra a figura 2.44.

orifício de escoamento 
do 6leo para as guios

(a)

(c)

( b)

(d)

Figura 2.44- Formas geométricas das ranhuras de lubrifi­
cação

À seguir, serão apresentados algúns exemplos de disposi­
tivos para lubrificação de guias de escorregamento, juntamente com 
uma descrição simplificada dos mesmos. Para maiores detalhes reco- 
menda-se consultar as referências ]l, 4, 22, 37|.

Lubrifioação por feltro

A figura 2.45 mostra dois exemplos de aplicação dé uma 
almofada de feltro em guias plana e em "V". Esta almofada esta alo 
jada numa capa de suporte que é fixa por parafusos na extremidade 
do elemento deslizante. Para impedir que o feltro absorva as impu­
rezas presentes ao longo das guias do barramento, é imprescindível 
a colocação de raspadores (presos nas capas de suporte) . Para facd̂  
litar a compreensão e execução do desenho,estes raspadores não fo­
ram indicados na figura 2.45 (veja fig. 2.50). 0 5leo é fornecido 
por almotolia para a almofada de feltro através de orifício locali^ 
zado na parte superior da capa de suporte. Este dispositivo de lu­
brificação é utilizado em guias sujeitas a elevado grau de contami^ 
nação, cargas moderadas e baixa frequência de trabalho |1, 4|.
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Orifício de Copo de

( b )

Figura 2.45- Método de lubrificação por feltro aplicado 
a guias planas (a) e em "V" (b) |4

Lubrificação por mecha

A figura 2.46 ilustra o método de lubrificação por mecha 
aplicado a guias plana, "cauda de andorinha" e em "V". Vârios re­
servatórios de óleo são construídos ao longo do elemento deslizan­
te. Pelo efeito de capilaridade o óleo escoa através da mecha (pa­
vio) , sendo distribuído para as superfícies das guias através das 
ranhuras de lubrificação. 0 nível de óleo é mantido abaixo da ex­
tremidade superior do conduto de passagem da mecha, a fim de evi­
tar o transbordamento do óleo [4, 22].

A alimentação do óleo se dâ através de um orifício, pro­
vido de tampa, localizado na parte superior do reservatório.

Nos casos de guias era "V" (fig. 2.46c) existem xondutos 
secundários que possibilitam a distribuição do óleo para as duas 
faces de suporte em "V".

A lubrificação por mecha é utilizada em situações em que 
não se necessita de ampla lubrificação e onde as condições de car­
ga e frequência de trabalho são moderadas.
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oriffclo poro 
suprimento do óleo

reservatório 
óleo

nível do 
óleo
\

tompo

ranhuras de 
lubrificação

condutos
secundários

ronhuros de 
lubrlflcaçõo'

(b)

Figura 2.46- Método de lubrificação por mecha aplicado 
aos seguintes tipos construtivos de guias: 
(a) plana; (b) "cauda de andorinha"; (c) em

41.

Lubrificação -por rotetes

A figura 2.47 mostra o método de aplicação do óleo atra 
vês de roletes para guias plana e em "V". Neste caso, reservatórios 
de óleo são construídos espaçadamente ao longo das guias do barra­
mento. Roletes carregados com molas são montados nos reservatórios 
de óleo. Através do movimento do elemento deslizante é possível ro 
taciona-los, permitindo que o óleo seja transportado do reservató­
rio para ãs superfícies das guias |4, 22|.

A pressão das molas torna possível um efetivo contato en 
tre o rolete e as guias do elemento deslizante. Estas molas podem 
ser helicoidal (fig. 2.47a) ou de lâmina ã flexão (fig. 2.47b).

0 passo entre os diversos roletes ao longo das guias do 
barramento é dado em função da maior ou menor necessidade de lubrd^ 
ficação,que estã relacionada ãs condições operacionais.

0 método de lubrificação por roletes é mais eficiente que 
os dois outros vistos anteriormente, é aplicável mais comumente para 
guias horizontais de retifica, mandriladora, plaina de mesa, etc.. 
Para o bom desempenho deste método é necessário proteger as guias 
de impurezas externas evitando que o óleo nos reservatórios seja 
contaminado.

Quando forem utilizados os métodos de lubrificação por
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roletes e por mecha, faz-se necessário o emprego de raspadores pre 
sos ãs extremidades do elemento deslizante com a finalidade de re­
mover as impurezas (cavaco, poeira, etc.) presentes nas guias.

rolete

_nivel 
do óleo

reservatório 
de óleo moios 

helicoidois

(a)
rolete

mola de lâmina-f". 
ô,fIexõo

nível do 
' óleo

( b )

Figura 2.47- Método de lubrificação por roletes aplicado 
a guias plana (a) e em "V" (b) j4

Lubrif-ícação centralizada

A lubrificação centralizada pode ser manual ou automáti­
ca. No primeiro caso, o oleo ê fornecido por bomba manual para um 
distribuidor que, através de tubulações, faz a sua distribuição pa 
ra os diversos pontos de lubrificação ao longo das guias do elemen 
to deslizante (fig. 2.48). Por sua vez, as ranhuras de lubrifica­
ção se encarregam de espalhar uniformemente o oleo sobre as guias. 
Todo conjunto de lubrificação (bomba, reservatório de óleo, visor 
de nível de óleo, tubulações, distribuidor, etc.) é montado no ele 
mento deslizante. A freqüência de lubrificação ê controlada pelo 
operador da máquina conforme às exigências de trabalho. Dessa for­
ma, a eficiência deste método depende em muito do operador. Normal^ 
mente,ê utilizado em máquinas de pequeno e médio porte, que não ne 
cessitam de alimentação contínua de óleo, tais como: alguns tipos 
de tornos, fresadoras, mandriladoras, etc.. Assim, sendo pequena a 
quantidade de óleo fornecida, não é necessária a sua recirculação.
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Para evitar que a lubrificação das guias fique na depen­
dência de elementos humanos, torna-se necessário o emprego do meto 
do de luhr-ificação automático. Neste caso, a bomba fornece 5leo, 
tão logo o motor de avanço da maquina seja ligado. A bomba pode ser 
acionada por um motor elétrico ou através de um excêntrico. 0 pri­
meiro caso ê adotado em máquinas que dispÔem de espaço para insta­
lação do motor. No segundo, aproveita-se o movimento de um eixo vin 
culado ao mecanismo de avanço para acionamento do excêntrico. Em 
geral, tanto para lubrificação centralizada manual como para a au­
tomática, utilizam-^se bombas de engrenagem ou de êmbolo axial |l, 
37 1.

Figura 2.48- Lubrificação centrálizada manual das guias 
de uma mandriladora horizontal 1

Lubrificação -por circulação forçada

Este método consiste no fornecimento de oleo sob pressão 
para os diversos pontos de lubrificação ao longo das guias. Apos a 
lubrificação, o oleo retorna para o reservatorio |22, 37|.

Para implantação deste método,faz-se necessário a monta­
gem de um sistema hidráulico constituído de reservatório de óleo, 
conjunto motor-bomba, filtros, válvulas reguladoras de pressão e
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vazão, tubulações, etc..
Os sistemas de lubrificação com circulação de oleo podem 

assumir diferentes configurações^dependendo do tipo e arranjo dos 
elementos hidráulicos \22\.

Para que tais sistemas sejam viáveis técnica e economica 
mente, é necessário que o fornecimento de oleo venha abranger, ao 
máximo possível, os outros elementos da máquina.;

Este método de lubrificação ê aplicável em guias de es­
corregamento de máquinas-ferramenta de grande porte, onde as condi^ 
ções de carga são críticas. Entretanto, para que o sistema tenha 
um desempenho satisfatório é preciso proteger as guias de contami­
nação externa.

2.8 Aspectos de fabricação

Neste tópico,serão abordados alguns aspectos de fabrica­
ção de guias de escorregamento de máquinas-ferramenta. Estas guias 
podem ser construídas de várias maneiras: a) fundidas como próprio 
barramento; b) postiças de aço-temperado; c) revestidas com mate­
rial plástico.

Em máquinas-ferramenta comuns, as guias de escorregamen­
to são fundidas com o próprio barramento. Neste caso, o material 
mais adequado para construção das guias ê o ferro fundido cinzento 
perlítico ou o nodular perlítico ]2, 17j.

As guias fundidas aom o próprio barramento passam por vá 
rias etapas de fabricação antes de seu acabamento final. Após a 
fundição, tais guias são usinadas em fresadoras de portal ou em 
plainas de mesa para obtenção de sua forma e planicidade. As guias 
que são acabadas por rasqueteamento sofrem, normalmente, um passe 
de pré-acabamento naquelas máquinas ou em retíficas. Geralmente, o 
rasqueteamento é feito em guias não-endurecidas. As guias que são 
acabadas por retificação sofrem previamente têmpera superficial pa 
ra obtenção de maior dureza. Em seguida são submetidas a tratamen­
to térmico para alívio de tensão |2, 17[.

Em máquinas-ferramenta de alta precisão, as guias de es­
corregamento são acabadas por lapidação 124]. A escolha do acaba­
mento final é usualmente determinada pela precisão requerida, por 
fatores econômicos e técnicos. As guias rasqueteadas são normalmen
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te mais resistentes ao desgaste (veja subtopico 2.6.3) do que as 
retificadas, porém p'ara sua fabricação são exigidos maior dispên­
dio de tempo e melhor qualificação da mão-de-obra, e por isso apr£ 
sentam custo elevado. Para se fazer o ajuste de guias rasqueteadas 
utiliza-se, normalmente, uma tinta azul (azul da prüssia) que per­
mite identificar as saliências nas superfícies das mesmas. Isto é 
feito aplicando-se o azul da prússia nas guias de um carro padrão 
e deslizando o mesmo sobre as guias do barramento. Assim, pode-se 
identificar as saliências na sua superfície através da impressão 
deixada pelo azul da prússia. De posse de um rasquete faz-se a cor 
reção na planicidade das mesmas.

0 azul da prússia também é utilizado para verificar o nú 
mero de pontos (existentes na interface de contato das guias) que 
efetivamente suportam a carga de trabalho. Este número define a 
precisão de contato da junta deslizante e é especificado para uma 
ârea de contato padrão. Quanto maior o número de pontos de suporte 
existentes na junta, maior é a rigidez estática normal e mais pre­
cisa sera a maquina. A referência |2| fornece valores especifica­
dos dos números de pontos de suporte para guias de mâquinas-ferra- 
menta de diferentes classes de precisão.

A têmpera superficial utilizada para o endurecimento das 
guias a serem retificadas, consiste no aquecimento rápido, atê a 
aústenitização, apenas de uma camada adjacente ã superfície, se­
guindo-se de resfriamento rápido pelo proprio efeito de massa da 
peça e auxiliado por jato de ar, água ou oleo. Como resultado des­
se processo, tem-se uma camada endurecida cuja.espessura varia en­
tre 1,5 e 6 mm, com alta dureza e tensões residuais na superfície, 
favorecendo a resistência ao desgaste, impacto e fadiga. A têmpera 
superficial causa menos distorção que a têmpera plena Il7|.

Os processos de aquecimento por chama e por indução são 
comumente empregados para a têmpera superficial. Para grandes su­
perfícies, o aquecimento por chama apresenta menores limitações que 
por indução e o custo do aquecimento é mais baixo. A têmpera por 
chama é mais aplicada ãs máquinas-ferramenta que a têmpera por in­
dução, embora o ajuste das condições operacionais seja mais traba­
lhoso 117].

Após a têmpera é necessário fazer um alívio de tensão, 
entre 180 e 250°C. Tanto peças de aço como de ferro fundido podem
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ser submetidas ã têmpera superficial. Aços para endurecimento su­
perficial devem ter carbono em torno de 0,4% e temperabilidade com 
patível com a espessura a endurecer e com as condições de resfria­
mento. 0 ferro fundido deve ser do tipo tratâvel, isto ê, perlíti- 
co com baixa tendência â grafitização. 0 teor de silício deve es­
tar abaixo de 1% por causa de seu efeito grafitizante e estabiliza 
dor da ferrita. Para reduzir a formação de ferrita,são adicionados 
na liga pequenos teores de Cr, Ni, Cu ou Mo |17|.

A dureza média dos ferros fundidos ê menor que a dos a- 
ços, devido ã presença da grafita. Obtém-se por exemplo, apos tra­
tamento térmico, uma dureza média de 450HB enquanto a matriz perl^ 
tica pode chegar a 600HB. No entanto, a resistência ao desgaste é 
elevada, pois a grafita favorece as condições de lubrificação. A 
adição de élementos de liga promove o aumento da dureza |17|.

As guias postiças são comumente fabricadas a partir de 
aço de baixa liga e médio teor de carbono. Estas guias estão na 
forma de insertos de aço temperado em oleo e revenido com dureza 
em torno de 50HRC., São montadas usualmente em barramentos de ferro 
fundido através de parafusos. A figura 2.49 mostra varias formas 
de montagem de guias postiças |2, 4, 17, 52|.

régua de

Figura 2.49- Tipos de montagem de guias postiças de aço 
14, 52
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Por outro lado, as guias do elemento móvel podem ser re­
vestidas de píãsticos, como também, fabricadas de ferro fundido ou 
de insertos de aço, tendo em geral menor dureza que as guias do 
barramento.

Em algumas situações em vez de se montar insertos de aço, 
emprega-se uma fita de aço temperado e retificado fixada ao barra­
mento (sob prê-carga de tração) através de adesivo a base de res^ 
na epoxi [1,17,521.

As guias postiças exigem maior volume de usinagem. E ne­
cessário usinar as faces do encosto, do contato do inserto com o 
encosto, a face de trabalho, elaborar dispositivos de fixação e a- 
juste. Após temperado e revenido, os insertos de aço sofrem acaba­
mento final por retificação. Quanto maior a secção do inserto, me­
nores os problemas de distorção devido ao tratamento térmico. Os 
aços normalmente utilizados são o 8640, 4145 e o 4340. Insertos de 
aço para têmpera ao ar, ou aço-ferramenta grafitizado e temperado 
por chama, podem ser também empregados. Material caldeado (tipo 
"clad") com uma camada superior endurecida por têmpera e a base com 
aço 1010 ou 1020 tem sido usado |17|.

As guias postiças apresentam maior dureza do que as de 
ferro fundido. Além disso, é difícil obter uma uniformidade na du­
reza e na microestrutura do fQfQ ao longo da guia.

As guias postiças por terem boa resistência ao desgaste 
e devido ã possibilidade de reposição e ajuste, são empregadas em 
máquinas-ferramenta submetidas a grandes solicitações e a altas ta 
xas de trabalho. Com o emprego dessas guias é possível aumentar a 
vida útil da maquina e manter sua precisão dentro de limites estrei^ 
tos. Contudo, sua fabricação é mais complexa e mais cara, sendo por 
tanto, menos comum.

As guias fundidas com o próprio barramento são mais
empregadas em máquinas-ferramenta que apresentam baixas e médias ta 
xas de utilização e solicitação.

Por fim, outra possibilidade é a utilização de revesti­
mentos plásticos para a fabricação de guias de escorregamento. Es­
te processo de fabricação vem sendo desenvolvido e aperfeiçoado de^ 
de. hâ muito tempo e estã apresentado de forma simplificada no sub 
tópico 2.6.4.
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2.9 Dispositivos de proteção para guias

No subtopico 2.6.3, referente ao desgaste, verificou-se 
que o emprego de dispositivos de proteção para guias de escorrega­
mento reduz bastante o desgaste abrasivo. Isto possibilita a con­
servação da precisão e vida útil da maquina por longo tempo. Além 
disso, diminui sensivelmente a frequência de reparação destas gu^ 
as, proporcionando economia de tempo e dinheiro com manutenção. Pa 
ra comprovar isto, tem-se o exemplo de duas plainas de mesa iguais, 
que executam o mesmo trabalho e foram instaladas, uma com proteção 
e a outra sem proteção. Verificou-se que esta última necessitou de 
reparação em suas guias após um ano, enquanto a primeira passou cin
co anos sem reparaçao 24

Os dispositivos de proteção empregados para guias de má­
quinas-ferramenta podem fornecer proteção parcial ou total, depen­
dendo do seu tipo. As funções gerais relacionadas a estes disposi­
tivos são 1241;

a) impedir o acesso de substâncias contaminantes (cavaco, 
limalha, poeira, etc.) às superfícies das guias;

b) impedir o acesso do líquido refrigerante às guias e 
sua mistura ao óleo de lubrificação;

c) proteger as guias de danos acidentais, tais como, im-. 
pacto de peças e de dispositivos de fixação.

A escolha do dispositivo de proteção mais adequado para 
uma determinada maquina depende de vãrios fatores, entre os quais: 
tipo, porte e precisão da máquina, espaço disponível, condiçõés de 
trabalho (se a seco ou em meio líquido), velocidade de operação do 
elemento deslizante, quantidade e tipos de detritos e cavacos.

Os dispositivos de proteção comumente usados para guias 
de máquinas-ferramenta são: raspadores, fita de aço temperado, cha 
pas de cobertura, esteiras, protetores enroláveis (rolôs), proteto 
res sanfonados e telescópicos.. A seguir, será apresentada uma des­
crição resumida destes dispositivos juntamente com o seu desenho 
esquemático.
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Raspadores

São utilizados para limpar as superfícies expostas das 
guias sujeitas a detritos, pos abrasivos, cavacos, etc., contri­
buindo assim para redução do desgaste abrasivo. Geralmente são fabrica 
dos de poliuretano, sendo resistentes ao desgaste, ã corrosão, a 
oleos e refrigerantes, a cavacos, etc.. São montados nas extremida 
des do elemento môvel. A diversidade de tipos de raspadores é bas­
tante grande. Para ilustrar, a figura 2.50 mostra dois tipos cons­
trutivos.

Copo de aço

Figura 2.50- Tipos construtivos de raspadores 

Fita de aço temperado

Esta fita ê aplicada com prê-carga de tração sobre a 
guia de ferro fundido do barramento. Desta forma, ela fornece pro­
teção as superfícies retificadas ou rasqueteadas das guias, bem co 
mo, proporciona menor desgaste em relação ãs superfícies de ferro 
fundido não-endurecidas e uma distribuição mais uniforme da pres­
são de contato. Outra vantagem do emprego da fita de aço esta asso 
ciada a sua fãcil substituição em relação ãs superfícies das guias 
de ferro fundido, quando houver a necessidade de reparação llj. Ge 
ralmente, estas fitas são fixadas às guias do barramento através 
de adesivo a base de resina epoxi (Araldite). Contudo^existem vâ­
rios métodos desenvolvidos e alguns patenteados para aplicação de^ 
tas fitas por adesivo. Informações detalhadas sobre estes métodos 
estão contidas nas referências |39, 42|.
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Çhapas de cobertura

Estas chapas são fixas nas duas extremidades do elemento 
mõvel através de parafusos. Elas devem ser montadas o mais préximo 
possível das superfícies das guias para evitar a penetração de con 
taminação externa. A figura 2.51 ilustra uma aplicação dessas cha­
pas de cobertura. Elas não realizam qualquer trabalho operacional, 
apenas formam uma continuação do elemento movei sobre a guia.; Desta 
forma, mantêm as superfícies das guias sempre cobertas impedindo o 
acesso de substâncias estranhas. Este tipo de proteção,por ocupar 
maior espaço lateral, aumenta a área física para instalação da ma­
quina. As chapas de cobertura são empregadas em maquinas que não 
necessitam de proteção hermética |l|.

Chapos de

Figura 2.51- Exemplo de aplicação de chapas de cobertura 
em guia "cauda de andorinha" |4

Esteiras protetoras

Estas esteiras são, geralmente, fabricadas de alumínio, 
aço ou latão. Elas são presas ao elemento movei e ao barramento a- 
travês de cantoneiras e parafusos< São aplicadas nos casos em que 
se dispõe de pouco espaço e onde as velocidades de operação são 
baixas. São resistentes a cavacos quentes e ã corrosão. A figura 
2.52 mostra o desenho de uma esteira protetora jâ montada no ele­
mento mõvel.
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Esteira

. Elemento 
móvel

Elemento de 
desvio

Figura 2.52- Esteira protetora.

Protetores enroláveis (rolos)

Este dispositivo ê constituído de um lençol que oferece 
proteção ãs guias, sendo o mesmo auto-enrolado e tensionado atra­
vés de um sistema de rolo e mola retroativa (fig. 2.53). Os mate­
riais utilizados para a fabricação do lençol de proteção são: fi­
bra sintética, amianto, trevira, etc.. Eles apresentam boa resis­
tência ã tração e ao calor. Os rolôs são empregados nos casos onde 
se têm pouco espaço disponível e não existe necessidade de melhor 
proteção. Em maquinas que operam em altas velocidades, o lençol pro 
tetor apresenta ondulação quando o movimento se dâ no sentido de 
enrolamento I40

Figura 2.53- Protetor enrolável (rolô).

Protetores sanfonados (foles)

Estes dispositivos envolvem totalmente a guia, fornecen­
do assim uma proteção hermética. Eles funcionam como uma sanfona.
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encurtando-se e alongando-se conforme o movimento do elemento mó­
vel (figs. 2.54 e 2.56). Para a correta especificação destes foles 
de proteção,e necessário conhecer a velocidade de avanço do elemen 
to móvel, a posição de trabalho (horizontal ou vertical), os tipos 
de agentes contaminantes (cavacos, pós, óleos refrigerantes, etc.) 
e as dimensões do barramento. Vários materiais são empregados para 
a sua fabricação, entre os quais, trevira, couro, corvim, amianto, 
fibra sintética, etc..

Estes foles de proteção quando utilizados em máquinas-fer 
ramenta que operam em altas velocidades, induzem o aparecimento de 
"oscilações naturais" que se apresentam na forma de ondas. ;Estas 
ondas geradas pelo movimento do elemento móvel se propagam através 
do comprimento do fole. Pode acontecer num dado instante que o ele 
mento móvel sofra aceleração num sentido, enquanto a onda se propa 
ga no outro. Isto causa grandes solicitações no fole, podendo ocor 
rer rupturas em sua estrutura. Para evitar este tipo de dano, faz- 
se necessário o uso de mecanismos de controle de extensão (com mo­
las e barras articuladas) que visam aumentar a resistência ã tra­
ção do fole 40

Figura 2.54- Tipo construtivo de um protetor 
(fole).

sanfonado

Protetores telesoop-ícos

Estes dispositivos fornecem proteção total ãs guias e po 
dem ser usados em uma maior faixa de velocidades de operação. São 
constituídos de caixas feitas de chapa de aço que se acoplam de 
forma similar a um telescópio (fig. 2.55). Estas caixas são supor­
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tadas pelas guias através de apoios deslizantes de nylon, latão ou 
poliuretano. Para proteções de grande porte utilizam-se como apoi­
os, roletes de aço ou nylon que reduzem o atrito com o barramento 
(fig. 2.55b). Os protetores telescopicos são providos de raspado­
res que limpam as superfícies das caixas e fornecem uma vedação con 
tra a passagem, de contaminação externa para as guias.

Normalmente, estes protetores tem desempenho satisfató­
rio para velocidades de operação de ate 12 m/min. Para velocida­
des superiores (até 80 m/min), surgem nas caixas de proteção altas 
forças inerciais, principalmente, no momento da reversão do movi­
mento. Estas forças^ absorvidas nos vãrios delimitadores de curso 
("stops") presentes em cada caixa (fig. 2.55b), provocam grandes 
impactos e vibrações que podem ser transmitidas para a peça ou fer 
ramenta em usinagem 140]. Portanto, torna-se necessário o emprego 
de mecanismos especiais que absorvam as vibrações e impactos orig^ 
nados nas caixas de proteção e simultaneamente controlem o seu mo­
vimento. Estes mecanismos são assim caracterizados [401: a) siste­
ma pantográfico (para velocidades de ate 30 m/min); b) absorvedo- 
res de choque elástico; c) absorvedores de choque hidráulico (para 
velocidades de até 80 m/min). Maiores informações sobre estes meca 
nismos especiais estão contidas nas referências [40, 41

Delimitador 
de curso ("stop ")

Raspadores

1 J

) ..........

Apoios
rolantes

(b)

Figura 2.55- Protetores telescópicos.

Será mostrado na figura 2.56, o desenho de uma máquina- 
ferramenta equipada com os principais dispositivos de proteção a- 
qui descritos, com o objetivo de fornecer uma melhor visualização 
da aplicação dos mesmos.
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Figura 2.56- Tipos de dispositivos de proteção utiliza­
dos em máquinas-ferramenta: 1) protetor san 
fonado; 2) protetor telescopico; 3) esteira 
protetora; 4) raspador; 5) mola protetora; 
6) rolô (cortesia da Hennig Ltda.).

Maiores detalhes sobre aplicação, custo e projeto dos 
dispositivos de proteção utilizados em guias de mãquinas-ferramen- 
ta podem ser fornecidos por empresas fabricantes deste tipo de pro 
duto. Como exemplo, podem-se citar: Hennig Indústria ^Metalúrgica 
Ltda e Cobertec Indústria e Comercio Ltda.

2.10 Reparação

As guias de escorregamento de maquinas-ferramenta podem 
ser reparadas por vários mêtpdos, entre os quais, rasqueteamento, 
retificação, aplainamento fino. A escolha do método depende dos se 
guintes fatores: disponibilidade de dispositivos e máquinas-ferra­
menta especializadas, custo do processo, quantidade de desgaste e 
dureza das guias l42l.

0 rasqueteamento ê utilizado para reparar guias não-endu 
recidas que apresentam desgaste menor que 0,1 mm. Este método asse
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gura alta precisão geométrica e de contato das guias. No entanto, 
o rasqueteamento é um processo que exige mão-de-obra bem qualifica 
da e grande dispêndio de tempo, sendo assim de alto custo \^2\.

A retificação é o único método empregado para reparação 
de guias endurecidas. Sua vantagem acha-se relacionada ao seu bai­
xo custo e a sua alta taxa de produção. Entretanto, superfícies re 
tifiçadas têm baixa capacidade de retenção de 5leo lubrificante.

0 aplainamento fino é realizado em plainas de mesa. A ve 
locidade e a profundidade de corte depende do material e da rugos^ 
dade superficial que se deseja para as guias. As superfícies apla^ 
nadas apresentam baixa capacidade de retenção de oleo.

0 processo de reparação de guias de escorregamento de ma 
quinas-ferramenta envolve várias outras operações, antes de seu a- 
cabamento final. Estas operações abrangem: limpeza superficial do 
conjunto; montagem, medição e alinhamento do barramento Cou do ele 
mento deslizante) em fresadoras de portal ou em plainas de mesa pa 
ra se efetuar o desbaste e pré-acabamento; acabamento final por 
rasqueteamento, retificação ou aplainamento fino; verificação e 
ajuste da retilineidade, paralelismo e planicidade das guias; ave­
riguação final das características geométricas, tolerâncias, dure­
za e rugosidade superficial pelo controle de qualidade |42l.

Por outro lado, esta metodologia de reparação sofre mod^ 
ficações em função do tipo, tamanho e precisão da máquina, como tam 
bém, depende da experiência tecnológica acumulada pela empresa.

As guias postiças fabricadas a partir de insertos de aço 
são reparadas por retificação ou mesmo substituídas após certo tem 
po.

As guias de plásticos que apresentam danos devido ao de£ 
gaste, são desbastadas para remoção da camada danificada e em se­
guida, revestidas com uma nova camada plástica (ver subtópico 2.6.4).



CAPITULO 3

GUIAS 'HIDROSTÁTICAS

3.1 Introdução

Neste capítulo,£ar-se-â um amplo estudo de projeto das 
guias hidrostáticas abrangendo os mais variados aspectos, entre os 
quais: formulação das equações básicas da lubrificação hidrostâti^ 
ca; tipos construtivos; formulação, otimização e interrelação dos 
diversos parâmetros de projeto; fatores que influenciam as caracte 
rísticas de operação; controle de pressão e vazão; análise dos res 
tritores utilizados; dispositivos de controle e segurança. Este e^ 
tudo visa dar ao leitor uma gama de conhecimentos básicos relati­
vos ao funcionamento dessas guias, bem como fornecer uma orienta­
ção para seleção dos parâmetros de projeto, com o objetivo de pos­
sibilitar a construção de guias hidrostáticas de melhor desenpenho.

As guias hidro e aerostáticas são mancais lineares ou 
circulares que guiam e suportam o elemento mõvel sob ação das car­
gas de trabalho, através de um filme fluido (líquido ou gás) manti^ 
do sob pressão por um sistema externo (bomba ou compressor).

Essas guias são pressurizadas, respectivamente, 
com líquido e com gás, Comumente adotam -se
para fluidos de trabalho o 5leo ou o
ar. Embora os princípios de operação das guias pres­
surizadas a oleo e a ar sejam os mesmos, existem muitas diferenças 
associadas ao seu projeto e desempenho. Portanto, a formulação teo 
rica, o comportamento, o tamanho, os materiais, bem como os compo­
nentes do sistema diferem bastante para estes dois tipos de guias. 
Este trabalho, porém, será desenvolvido somente para as guias pre^ 
surizadas a 5leo, pelo fato destas terem maior aplicação em máqui­
nas-ferramenta.

Contudo, no final deste capítulo será realizada uma bre­
ve discussão sobre guias aerostáticas comparando-as com guias pre^ 
surizadas a oleo.

Existem basicamente dois tipos de sistemas de lubrifica­
ção hidrostática utilizados nestas guias, a saber: o sistema de
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■ali-mentação sob pressão constante e o sistema de alimentação sob 
vazão constante. > ■

a) Sistema de alimentação sob pressão constante

Na figura 3.1,está representada uma típica sapata hidro£ 
tática retangular utilizada normalmente em guias pressurizadas a 
Oleo. Ela consiste de uma única bolsa circundada pela soleira que 
mantêm uma folga h em relação ã superfície plana de suporte. 0 óleo 
fornecido por uma bomba a uma pressão constante Pi, passa através 
de um restritor (capilar ou orifício) que lhe impõe uma queda de 
pressão. Assim, a pressão na bolsa p2 (uniforme em toda sua exten­
são) é menor que p^. 0 fluido escoa pela folga h sofrendo progres­
sivamente redução de pressão até o valor p 3 no lado externo (em ge 
ral é a pressão atmosférica).

Para que o elemento móvel tenha estabilidade angular, é 
necessário se ter no mínimo duas sapatas por guia. Contudo, na con_s 
trução de uma guia hidrostática não é possível evitar erros de fa­
bricação e de montagem, tais como: ondulações superficiais, falta 
de paralelismo, inclinações, desalinhamentos, etc.. Estes erros pro­
vocam variações na folga de trabalho causando assim, instabilidade 
no movimento, imprecisão de deslocamento e alteração das caracte­
rísticas de operação previstas no projeto. Por isso, recomenda-se 
utilizar um maior número possível de sapatas de pequeno tamanho, 
de modo que a variação da folga no campo correspondente a uma sapa 
ta não seja muito grande. Além disso, quanto maior o número de sa­
patas, melhor será a distribuição de carga e, conseqüentemente me­
nores as deformações no elemento móvel. Enfim, adotando-se esta re 
comendação obtém-se uma melhoria na precisão de trabalho da máqui- 
na-ferramenta |54|.

No sistema de alimentação sob pressão constante, o óleo 
é fornecido por uma única bomba e distribuído para as diversas bo]̂  
sas (.munidas com restritores) através de tubulações.

A posição de equilíbrio da mesa suportada hidrostatica- 
mente pelo filme de óleo é regida por três parâmetros interdepen­
dentes, a saber: Q (vazão), p2 (pressão da bolsa) e h (folga). Es­
tes parâmetros variam conforme a carga de trabalho. A queda de pre^ 
são de pi para p2 é controlada pela ação dos restritores de entrada
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Figura 3.1- Representação esquemática de uma sapata hi­
drostâtica retangular operando com restritor.

(capilar ou orifício) e de saída (folga h) . Para a situação de e- 
quilíbrio estável, a vazão no sistema mantêm-se constante. Quando 
a carga sobre a sapata aumenta, a folga h tende a decrescer, prov^ 
cando um aumento gradual da resistência ao escoamento do 5leo na 
soleira (Rs), e como a pressão de alimentação pi ê constante, a va 
zão no sistema tende a diminuir. Esta diminuição da vazão reduz a 
queda de pressão (pi - Pa = Q Rg) restritor de entrada, causando 
um gradual aumento na pressão P2 da bolsa, até o ponto em que o em 
puxo do oleo no interior da sapata seja suficiente para equilibrar 
a carga atual sobre a sapata. Por outro lado, ocorrendo um decrés­
cimo na carga de trabalho da sapata, o processo descrito acima 
dar-se-â de modo contrario.

0 sistema de alimentação sob pressão constante pode ser 
operado por líquido ou gâs.

b) Sistema de alimentação sob vazão constante

Este sistema não pode ser operado com gãs, somente com 
líquidos. Isto se deve a inviabilidade de se manter uma vazão con^ 
tante de fluido compressível sob condições de pressão variável. A
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figura 3.2 mostra uma sapata hidrostática retangular operada sob 
condições de vazão constante. A diferença em relação ao sistema an 
terior é que, neste caso, não existe restritor de entrada. A pre_s 
são pi de alimentação ê igual a pz (bolsa), sendo variável confor­
me a carga de trabalho. A pressão p^ e a folga h são parâmetros in 
terdependentes. Quando a carga de trabalho aumenta, a folga h de­
cresce, causando um crescimento no valor da resistência ao escoa­
mento do oleo na soleira (Rs)* Para que a vazão (Q = pj/Rg) se man 
tenha constante, ê necessário que a pressão de alimentação pi au­
mente, de forma a restaurar o equilíbrio da mesa da máquina.

No sistema de alimentação sob vazão constante ê estrita­
mente necessário a utilização de uma bomba para cada bolsa. Pois, 
do contrário seria impossível manter a estabilidade de suporte do 
filme de oleo. Este sistema ê muito pouco utilizado devido ao alto 
custo de aquisição e operação.

(variável)
Q (constohte)

Figura 3.2- Diagrama de uma sapata hidrostática operando 
com o sistema de vazão constante.

Tanto num como no outro sistema de alimentação de oleo, 
as características de projeto de maior interesse para uma guia hi­
drostática são as seguintes:

- capacidade de transporte de carga;
- rigidez estática e dinâmica;
- vazão do fluido de trabalho;
- potência de bombeamento do fluido;
- potência para acionamento;
- força de i susjbensão inicial;
- capacidade de carga de repouso;
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- temperatura de trabalho.

3.2 Tipos e formas construtivas básicas de guias hidrostáticas

Existem várias concepções construtivas para as guias hi­
drostáticas. A seleção de uma certa concepção depende da magnitude, 
direção e sentido das solicitações externas (forças, momentos) pre 
sentes no elemento movei, bem como das relações de grandeza exis­
tentes entre elas.

A maioria das formas construtivas empregadas para guias 
de escorregamento podem ser adotadas para guias hidrostáticas. As­
sim, formas primitivas de guia, tais como, plana, em "V", em "cau­
da de andorinha", cilíndrica, etc., podem ser empregadas no proj£ 
to de uma guia hidrostâtica. A diferença principal e a existência 
de sapatas hidrostáticas presentes ao longo das faces de trabalho. 
É evidente também que existirão algumas modificações construtivas 
determinadas pela necessidade de atender ãs características de pro 
jeto e de operação das guias hidrostáticas.

Pode-se classificar as guias hidrostáticas conforme a sua 
capacidade de suportar cargas verticais em um ou nos dois sentidos. 
Dessa forma, guias que so podem, suportar cargas dirigidas verticajL 
mente para baixo são chamadas de guias de simples efeito. A figura
3.3 mostra algumas formas construtivas de guias de simples efeito. 
As sapatas hidrostáticas estão representadas por retângulos jem ne­
grito. 0 movimento no plano horizontal é guiado por sapatas' que se 
encontram em oposição. Estas sapatas resistem a cargas laterais 
(P}̂ ) atuantes no elemento mõvel.

As guias de simples efeito são recomendadas para aplica­
ções onde a carga é sempre dirigida verticalmente para baixo e on­
de altíssima rigidez não é exigida. Estas guias são, principalmen­
te, empregadas para suportar cargas pesadas movendo-se em velocida 
des moderadas. Contudo, na prática, encontram-se guias de simples 
efeito em retíficas e plainas de mesa onde as cargas são moderadas 
e as velocidades altas.

Por outro lado, guias que podem suportar cargas verticais 
em-ambos sentidos são chamadas de guias de duplo efeito. A figura
3.4 mostra algumas formas construtivas destas guias.

As guias de duplo efeito são recomendadas para situações
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Ph

Figura 3.3- Formas construtivas de guias de sinples efeito. 

P»

Ph

(o)

(c  )

Figura 3.4- Formas construtivas de guias de duplo efeito.

onde o elemento movei estâ sujeito a cargas verticais reversas e/
ou onde requisitos de alta rigidez são exigidos.

A figura 3.4c mostra uma guia de duplo efeito com sapatas
opostas inclinadas. Esta concepção construtiva requer um menor nu­
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mero de sapatas hidrostáticas para a sustentação da carga de traba 
lho. Isto ê devido ao fato das sapatas estarem inclinadas mutuamen 
te, possibilitando o suporte tanto de cargas horizontais quan
to de verticais (Py). De modo contrário, as guias de duplo efeito 
com sapatas opostas paralelas Cfigs. 3.4a,b) necessitam, adicional 
mente, de sapatas laterais para a sustentação das cargas horizon­
tais (Pĵ ).

As guias de duplo efeito planas podem ter rêgua de reten 
ção (hidrostática) externa (fig. 3.4a) ou interna (fig. 3.4b). 0 
primeiro tipo é comumente empregado por causa da sua facilidade de 
fabricação e montagem. 0 segundo tipo tem maior rigidez normal em 
relação ao anterior, devido ao menor efeito de flexão da rêgua in­
terna.

É bom esclarecer que as guias de duplo efeito com sapatas 
paralelas ou inclinadas resistem tanto a forças externas quanto a 
momentos que porventura atuem no elemento movei.

A figura 3.4 d mostra o desenho esquemático de uma guia 
hidrostática (duplo efeito) cilíndrica combinada com uma plana.

É necessário também considerar os vários tipos de sapa­
tas que podem ser utilizadas em guias hidrostáticas. A maioria de^ 
sas sapatas apresentam forma retangular ou circular. Alguns mode­
los são selados, permitindo que o oleo apos o uso seja drenado pa­
ra o tanque sem ter contato com a atmosfera. Algumas sapatas traba 
lham flutuando e são chamadas de sapatas flutuantes. Existem tam­
bém as sapatas seladas flutuantes. Informações detalhadas sobre os 
tipos de sapatas hidrostáticas empregadas em guias de máquinas-fer 
ramenta serão fornecidas nos topicos mais adiante.

3.3 Equações básicas da lubrificação hidrostática

As equações de Navier-Stokes válidas para fluidos com- 
pressíveis e incompressíveis representam a formulação matemática 
mais geral da lubrificação. Para as aplicações comumente encontra­
das na prática, tais equações poderão ser simplificadas dando ori­
gem às equações de Reynold. Para obtenção, da equação diferencial 
de Reynold é necessário se fazer as seguintes simplificações Í53l:

a) a espessura do filme de lubrificante na direção y é 
considerada pequena em relação.às dimensões na direção x e z (veja
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figura 3.5);
b) a pressão na direção de y é considerada constante;
c) o escoamento do fluido é considerado laminar;
d) não atuam forças externas no fluido;
e) as forças de inércia são desprezadas em presença das 

forças de cisalhamento. Estas forças de inércia consistem das ace­
lerações do fluido e forças centrífugas;

f) o fluido adere totalmente ãs superfícies deslizantes;
g) no filme de lubrificante são considerados gradientes 

de velocidade somente nas direções x e z.
Iv

Figura 3.5- Representação esquemática do filme de lubri­
ficante.

Para o sistema de coordenadas adotado na figura 3.5, a 
equação diferencial de Reynold pode ser obtida da seguinte forma:

- faz-se o equilíbrio das forças que atuam num elemento 
diferencial de volume do fluido;

- supõe-se que o fluido seja Newtoniano;
- introduzem-se as condições de contorno;
- aplica-se a equação da continuidade.

Tomando-se este procedimento, a equação de Reynold .para 
lubrificação é assim expressa l53l:,

. 12 PV (3.1)

onde p é a massa específica do lubrificante
M é a viscosidade dinâmica do lubrificante

Considerando que os lubrificantes sejam incompressíveis 
(p é constante), a equação diferencial básica da lubrificação hi­
drostática (Uj = IJ2 = V  = 0) , obtida da equação (3.1), é:
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^  = » C 3 .2 ,

Em coordenadas polares, tem-;se:

J _ (X k !  + i  J_(hl = 0 (33r'‘ y ar-* r y 36-̂

As equações de escoamento da lubrificação hidrostática
são 1531:

‘‘í' ' ilí II (3.4a)

<1̂  = T I j H  (3.4b)

onde a grandeza "q” representa a vazão da película de lubrificante 
por unidade de largura (m^/s/m).

Em coordenadas polares, tem-se:

' ■ C3.5a)

< l r = w l ?  ' (5-5«

3.4 Teoria geral de guias de simples efeito

È possível calcular coniírazoável grau de precisão as ca­
racterísticas de operação de sapatas hidrostáticas pressurizadas 
com líquido, operando em baixas ou 'moderadas velocidades, desde que 
sejam estabelecidas certas hipóteses iniciais. A seguir serão apre 
sentadas as principais hipóteses que sãó- conèideradas na determina 
ção das expressões teóricas l5ll.

a) o líquido e considerado completamente incompressível;
b) as faces da soleira e da superfície de suporte são pa

ralelas;
c) a altura das asperezas superficiais ê desprezável em 

relação ã folga normal de trabalho;
d) se um restritor capilar é usado, o escoamento do lí­

quido dentro dele ê laminar;
e) se um restritor de orifício ê usado, a vazão através 

dele é independente da viscosidade do líquido;
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f) o escoamento através da folga entre a soleira e a su­
perfície de suporte é laminar;

g) a viscosidade do líquido não muda significativamente 
durante a sua passagem através da sapata;

h) a velocidade relativa de escorregamento ê suficiente­
mente baixa de forma que não introduz qualquer efeito hidrodinâmi- 
co apreciável;

i) a profundidade da bolsa (t) é grande quando comparada 
com a folga normal de trabalho h^ (20hd jf. t _< 100h(j) •

Antes de definir os parâmetros principais de projeto e 
as características de operação para uma determinada sapata hidros­
tática, é necessário fazer uma breve descrição dos tipos convencio 
nais de sapatas normalmente encontradas na prática. Geralmente ut^ 
lizam-se, em guias hidrostáticas de máquinas-ferramenta, sapatas 
de forma retangular ou circular. A figura 3.6 mostra três formas 
construtivas de sapatas retangulares. As diferenças básicas entre 
estas sapatas estão na geometria da bolsa. Os diagramas mostrados 
na parte de baixo desta figura representam a forma da distribuição 
de pressão ao longo da largura da sapata. A profundidade da bolsa 
deve ser cerca de 20 até lOO vezes maior, do que a folga de traba­
lho. Isto visa estabelecer uma distribuição de pressão uniforme 
dentro da bolsa e também reduzir a dissipação de energia devido ao 
atrito fluido no interior da bolsa.

I
1
I
\^ 1

..J

(c)(o)  (b)

Figura 3.6- Formas geométricas de bolsas de sapatas re­
tangulares 1 52
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A sapata da figura 3.6c apresenta uma soleira interna. 
Isto visa aumentar a capacidade de carga de repouso, ou seja, a sa 
pata suportara uma maior carga estática quando o sistema de alimen 
tação de óleo estiver desligado. Adicionalmente, esta soleira in­
terna reduz os danos causados por eventual atrito sólido qúe possa 
ocorrer na superfície da sapata, em decorrência de falhas no siste 
ma de alimentação de óleo. Por outro lado, tal soleira aumenta a 
potência de fricção da sapata, sendo recomendada somente para si­
tuações em que se têm baixas velocidades de escorregamento.

As sapatas circulares apresentam distribuição de pres 
são de forma logarítmica. A figura'3.7 mostra as características 
geometricas desta sapata bem como o seu diagrama de pressão.

i m
Figura 3.7- Sapata circular convencional.

Para o mesmo tamanho, as sapatas retangulares apresentam 
maior área efetiva de suporte do que as circulares e por isso têm 
maior capacidade de carga. Desse modo, onde se tem limitação na 
largura da pista de escorregamento, sapatas retangulares são usua^ 
mente adotadas por fazerem melhor aproveitamento da área de supor­
te disponível. Por outro lado, uma sapata circular apresenta menor 
custo de fabricação do que uma sapata retangular. Contudo, conside 
rando todo leiaute das sapatas ha guia hidrostática, pode tornar-se 
necessário o emprego de um maior número de sapatas circulares em 
relação às retangulares, o que no cômputo global poderia resultar 
em maiores custos de fabricação e instalação. Na avaliação final, 
a escolha entre sapata circular ou retangular ê determinada pelo
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balanço entre fatores econômicos e de desempenho para cada aplica­
ção particular.

3.4.1 Definição dos parâmetros de projeto e das características o- 
peracionais de sapatas hidrostaticas convencionais.

Área efetiva

A figura 3.8a mostra a distribuição de pressão em uma sa 
pata retangular. A pressão na bolsa (pa) é uniforme em toda a sua 
extensão. Ao longo da soleira, afastado dos cantos, a pressão va­
ria de forma linear. Geralmente, a pressão nas arestas externas da 
soleira é igual a atmosférica Cpa =0). A definição matemática da 
área efetiva (fig. 3.8b) é como se segue:

Ag P2 " ^

Area da sapata

A interpretação desta equação ê a seguinte: a área efetã^ 
va é a área que, multiplicada pela pressão constante da bolsa (P2), 
forneceria o mesmo empuxo que é causado pela real distribuição de 
pressão em. toda extensão da sapata. A determinação precisa da área 
efetiva é possível através da equação de Reynold, utilizando-se pa 
ra isso dos métodos das diferenças finitas ou dos elementos fini­
tos. Pode-se, também,construir um prototipo da sapata e calcular a 
ârea efetiva exata através dos resultados experimentais obtidos pa 
ra o empuxo e pressão da bolsa p2*

Contudo, serão fornecidas neste trabalho,algumas expres­
sões para o cálculo da área efetiva de sapatas retangulares e cir- 
culares. A maioria dessas expressões são aproximadas,, porém forne­
cem resultados satisfatórios para problemas geralmente encontrados 
na prática. Na realidade, muitos fatores de natureza física, cons­
trutiva e de operação afetam indiretamente o valor da área efeti­
va.

No texto abaixo, será calculada, em alguns casos, a ârea 
efetiva das sapatas e,em outros,será fornecida apenas a sua expres 
são matemática.
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Figura 3.8- Distribuição da pressão do oleo no interior 
de uma sapata retangular: a) real; b) assumi, 
da I52I.

a) sapata circular

A figura 3.7 mostra a distribuição real da pressão numa 
sapata circular que é dada pela seguinte expressão l53|:

P “ T E T 7 3  ’ d/2 < r < D/2

, para 0 _< r ^ d/2

(3.7a) 

C3.7b)

onde r é o raio genérico da sapata.
A ârea efetiva é dada por:

•̂ e

Resolvendo esta expressão, tem-se: 

^e 4 ̂ L n  D/d^ (3.8)

Os empuxos dados pela bolsa (T^) e soleira (Tg) são res­
pectivamente:

Tk = P2 Î (3.9a)
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’’s '  P2 f  CmeD/H - C3 . 9b)

Ê interessante, pôr a expressão da ärea efetiva em fun­
ção da relação D/d. Assim, tem-se:

b) sapata retangular

2CD/d)2 Ln D/d
C3.10)

Existem três tipos de sapatas retangulares que se dife­
renciam pelo comportamento da vazão de oleo na soleira. A figura
3.9 mostra as sapatas tipo 1, 2 e 3 juntamente com as suas caracte 
rísticas geométricas [52, 54|.

A sapata tipo 1 trabalha de modo individualizado, ou se­
ja, o oleo flui nos quatro lados da soleira sem sofrer interferên­
cia da sapata vizinha. Isto é possível devido ãs ranhuras de retoi; 
no que são feitas entre sapatas adjacentes. Para uma mesma capaci­
dade de carga, este tipo de sapata fornece maior vazão de oleo em 
comparação aos tipos 2 e 3. Na sapata tipo 2 o 5leo flui somente 
em três lados da soleira. Normalmente ela estâ situada nas extrem^ 
dades de uma fileira de sapatas dispostas sobre a guia hidrostãt^ 
ca. No lado da soleira que se une a sapata vizinha,não ocorre va­
zão de 5leo, pois as bolsas vizinhas, via de regra, possuem o mes­
mo nível de pressão.

Na sapata tipo 3 ,s5 existe vazão de 5leo transversalmen 
te, ao longo das soleiras longitudinais. Esta ê a sapata interna de 
uma fileira de sapatas..Tal sapata ë a que apresenta a maior ârea 
efetiva e conseqüentemente, para as mesmas condições de pressão, a 
maior capacidade de carga.

A figura 3.10 mostra uma sapata retangular tipo 1 com 
cantos arredondados. A especificação da bolsa, com rebaixo arredon 
dado nos cantos, facilita a sua fabricação, pois o raio da fresa 
fornece este arredondamento interno. Para tornar o cálculo da ex­
pressão da área efetiva mais simplificado, os cantos externos fo­
ram também arredondados como mostra a figura 3.10. Na prática as 
sapatas são fabricadas com cantos externos em ângulo reto. Porém, 
a expressão a ser obtida para a área efetiva das sapatas com can-
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•tos externos arredondados (modelo teórico) pode ser utilizada com 
boa aproximação para sapatas com cantos externos em ângulo reto (mo 
delo real). As características de operação resultantes serão tam­
bém bem aproximadas |51, 53|.

© © ©

1 EZ] {
__  I— J 1

Figura 3.9- Tipos de sapatas retangulares |52

Figura 3.10- Sapata retangular tipo 1 com cantos arredon 
dados 51 .

Na figura 3.10,L e B são, respectivamente, o comprimento 
e largura da sapata e "l” a largura da soleira.

A ârea efetiva da sapata retangular mostrada na figura
3.10 e a soma de três âreas, a saber |51

- ârea da bolsa

L. B. + 2r. (L. + B.) + irr.̂

- ârea efetiva da parte retangular da soleira supondo uma
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distribuição linear da pressão

CLi + Bi) (Je - r^)

- ârea efetiva da parte circular da soleira supondo uma 
distribuição logarítmica da pressão (ver equação 3.9b)

2Ln r^/ri ”

Logo, a ârea efetiva da sapata é dada por:

Ae = CLi-Bi)(re-ri) + LiBi * 2ri(Li+Bi) + " g ;

Sendo L e B as dimensões totais da sapata e r^ = c£, on­
de c é um coeficiente maior que zero, a equação anterior poderá ser 
transformada em:

-2 - 7Trj2

^  = LB
7(1^2c)

L n C ^ )
4c (1+c) (3.11)

Para o caso em que r^ = 0,414£, a segunda parcela da e- 
quação (3.11) torna-se nula e obtêm-se:

A ê = 1 A A LB B ■ L (3.12)

A ârea efetiva de uma sapata retangular qualquer pode ser 
dada por uma expressão do tipo l54|:

Ae = Kf LB (3.13)

onde Kf ê o coeficiente de ârea.
Segundo esta definição, o coeficiente de ârea para a sa­

pata retangular tipo 1 (figs. 3.9 e 3.10) com r^ 5̂ 0 é (ver equa­
ção 3.11) :

K£^ = (l-a-a6) + a‘6
7 ( 1 + 2 c )
-,-- ----- 4c(l+c) (3.14)



0 . TJonde, a = g e g = g

Para o caso anterior (sapata tipo 1) com r j, = 0, a. ârea 
efetiva e o coeficiente de ârea são calculados do seguinte modo [52, 
541:

Ae = Bg Lg, onde Bg = B - Ä e Lg = L - il são a largura 
e o comprimento efetivo da sapata, respectivamente. As expressões 
para Bg, Lg e Ag para os três tipos de sapatas retangulares estão 
apresentadas na figura 3.9. Desenvolvendo as relações acima , tem- 
se:

Ag = (B - )l)(L - O  (3.15)

Ae ^ LBCl - » - * .

Ag = LB(1 + a^ß - aß - a)

Logo, comparando com a expressão (3.13), tem-se:

K£^ = 1 + - aß - a (3.16)

Fazendo ó mesmo para a sapata tipo 2, obtêm-se as expreß
sões:

Ag = LB(1 + ^  ^  - ol) (3.17)

Kf^ = l + ^ - - ^ - a  (5.18)

Para a sapata tipo 3 as expressões são:

Ag = LB (1 - a) (3.19)

K. = 1 - a (3.20)

As expressões acima para as sapatas tipo 2 e 3 podem ser 
aplicadas tanto para raio interno da bolsa diferente de zero como 
igual a zero, pois, mesmo sabendo que ha diferenças entre os valo­
res das âreas efetivas para r^ = 0 e r^ / 0 , estas não são tão si^

12S
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nificativas na pratica.
Na figura 3.9,a distância entre as arestas ' internas 

de duas bolsas adjacentes pode ser igual a £ ou a 2z. Nesta figura 
Iz esta igual a 2jl. Os valores exatos de Kf para a sapata itipo 3 
com «,2 = e ^2 = 2í, diferem um pouco.

A referência IS4j apresenta alguns gráficos que fornecem 
os valores exatos e aproximados de Kf para os três tipos de sapata 
retangular descritos neste texto. Contudo, as expressões de Kf que 
é^tão apresentadas aqui fornecem resultados satisfatórios para os 
problemas normalmente encontrados na prática.

Normalmente, para verificar se os valores dados para as 
dimensões principais das sapatas retangulares (L, B) e circular (D) 
fornecem adequados valores de pressão de bombeamento, ê necessário 
estimar o valor da área efetiva. Este cálculo preliminar e feito 
com as seguintes expressões [51, 55|:

- sapata retangular (tipo 1, 2 e 3) - Ag = 0,5 LB (3.21a)

- sapata circular " Ag = 0,5 (3.21b)

Resistência ao escoamento do liquido na saída da sapata

Este parâmetro e definido pela razão entre a queda de 
pressão e vazão através da soleira da sapata. Esta resistência de­
pende da forma geométrica da soleira, da folga h de trabalho e da 
viscosidade do líquido. A expressão genérica da resistência de sa^ 
da é :

(3.22)

Como normalmente p 3 é a pressão atmosférica, a expressão 
anterior transforma-se em:

Rs = ^  (3.23)

Para se obter a expressão da resistência de saída para 
cada sapata, em particular, é necessário encontrar uma expressão 
para a vazão Q que seja função de p2. Isto será feito resumidamen­
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te para a sapata circular. A equação de escoamento da lubrificação 
hidrostática em coordenadas polares (3.5 b) é:

■ T2U â?

A vazão total do lubrificante ê

n _ -2tít h^ dp
^ 12y 3r

Integrando a expressão anterior e considerando a condi­
ção de contorno p = p.3 = 0 para r = D/2, obtém-se:

Para r = d/2, p = P2 e como a vazão é constante para qual̂  
quer raio, tem-se:

Q ° 6 ^ \ ¥ - ó7d C3.24)

Logo, a resistência de saída da sapata circular é dada
por :

Rs = ^  Ln D/d (3-25)

Para se calcular a expressão da vazão de oleo Q entre 
duas placas paralelas separadas pela.folga h (fig. 3.11), procede- 
se conforme abaixo.

Considera-se que a dimensão na direção z seja bem maior 
do que segundo x. Assim, o escoamento do óleo é considerado somen­
te na direção x. Logo, a equação (3.2) da lubrificação hidrostáti­
ca é simplificada para:

dx '•dx'' ^

Resolvendo esta equação diferencial para as condições de 
contorno, x = 0 (p=p2) e x = A Cp=p3) , tem-se ;

p = -̂ -3.~ P2.̂- X + P2
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A vazão total, considerando que a largura do filme de 
óleo seja "b” , ê (veja equação 3.4a):

^ _ -h^b dp
12
_£ ^  JJ ÏÏX

Derivando-se a expressão da pressão p em relação a x e 
substituindo na equação anterior, tem-se:

(3.26)

A expressão (3.26) ê conhecida comumente como a lei de 
Hagen-Poiseuille [52, 54]. Os termos desta expressão são assim de­
signados:

Ap = p2 - Ps - queda de pressão ao longo do conprimento %
- comprimento na direção da vazão de óleo
- largura na direção transversal ã vazão de 

óleo
~ viscosidade dinâmica do óleo

b

Figura 3.11- Vazão de óleo entre placas paralelas

Para se calcular a resistência de saída de uma sapata re 
tangular do tipo 1 com cantos arredondados (fig. 3.10),faz-se ne­
cessário utilizar as expressões para vazão correspondentes ãs re­
giões da soleira de forma circular (eq. 3.24) e retangular (equa­
ção 3.26). Fazendo as modificações necessárias, as equações (3.24) 
e (3.26) transformam-se, respectivamente em:

n = P 2 " ti
6p Ln re/ri

n - P2(Li+Bj) h^ 
^r “ 6yií

ir h^
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A resistência de saída para este tipo de sapata (fig. 3.10) cora 
r i  f 0 ê obtida da equação (3.23), onde Q = Qc + Qr* Fazendo as o- 
perações algébricas e simplificações necessárias, obtém-se:

R 6p (3.27)

Esta expressão foi deduzida para sapata retangular tipo 1 com can­
tos externos arredondados e r^  ̂ 0. Porém, na prática as sapatas a 
presentam cantos externos em ângulo reto. Mesmo assim, pode-se con­
tinuar utilizando a expressão (3.27), pois esta fornece resultados 
bem aproximados.

Pelas expressões (3.22) e (3.26) pode-se obter o valor da 
resistência ao escoamento do oleo entre duas placas paralelas, co­
mo segue:

°  KT T

Com auxílio desta expressão é possível calcular de forma 
aproximada as resistências de saída das sapatas retangulares tipo \ 
2 e 3, tanto para raio interno igual a zero como diferente de zero. 
Neste caso, "í,” será a largura da soleira e "b" o comprimento to­
tal^ transversal ao fluxo de 5leo^medido na linha média da soleira. 
As expressões para "b" estão expostas na figura 3.9. Pode-se colo­
car a equação (3.28) na seguinte forma |54|:

(3.29)

onde Ky é o coeficiente de resistência que é dado por:

Kr = ^  (3.30)

Este Kj. dado pela equação (.3.30) trata-se de um valor aproximado. 
A referência |54| apresenta alguns gráficos que fornecem os valores 
exatos de para os três tipos de sapata retangular. Porém, a equa 
ção (3.28) fornece resultados satisfatórios para os problemas nor­
malmente encontrados na prática.



3«4.1.1 Sistema de alimentação sob pressão constante

0 funcionamento deste sistema jã foi descrito no topico 
3.1. Neste texto,serão definidos os parâmetros de projeto e as ca­
racterísticas de operação referentes a sapatas convencionais que 
operam com pressão de alimentação constante p^ e restritores (capî  
lar ou orifício) e s5 suportam cargas normais de compressão jSl].

Resistenaia ao escoamento do líquido no restritor ÍRgJ

a) Restritor capilar

A resistência ao escoamento do líquido em um simples tu­
bo capilar de secção circular com diâmetro d^ constante e compri­
mento Zq ê dada por:

Esta equação foi determinada a partir das hipóteses de 
que o escoamento do lubrificante dentro do capilar ê puramente la­
minar e que as perdas de pressão na entrada e saída do capilar são 
desprezáveis. Estas hipóteses são válidas se o comprimento do capî  
lar for maior ou igual a cem vezes o diâmetroe o numero de Reynolds 
menor que 2300.

b) Restritor de orifício

Para restritor com orifício circular a expressão da re­
sistência ê dada por:

Re =  ̂ -f2 Q .(3.52)dg Cq • '

onde
do - diâmetro do orifício
Co - coeficiente de descarga do orifício (adimensional)

130
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Razão de resistêna-Cas Rg/Rs

A razão de resistências ê a relação entre a resistência 
do restritor de entrada e a resistência na saída da sapata. A maio 
ria das características operacionais de sapatas hidrostáticas ê 
função desta razão de resistências. Quando a sapata estiver supor­
tando a carga de projeto, o empuxo fornecido por ela será e a 
folga h será igual a ĥ j (folga de projeto). Neste caso, a razão de 
resistências Rg/Rg será denotada por k. Valores normalmente encon­
trados na prática para k estão entre 0,5 e 8,0.

Geralmente,deseja-se primeiramente,conhecer as caracte­
rísticas de operação de uma sapata hidrostática para a carga de 
projeto onde a folga h = h^ (folga de projeto). É necessário, tam­
bém, verificar o comportamento dessas mesmas características para 
outras condições de carga, ou seja, para outros valores de h/hd*

Relações entre pressão de alimentação pi e pressão na bolsa P2

dada por:
A relação entre pi e P2 para qualquer valor de folga h é

Esta equação foi deduzida a partir da expressão da resi_s 
tência hidráulica R = Ap/Q, onde R, Ap e Q são, respectivamente, 
a resistência hidráulica, a queda de pressão e a vazão do lubrifi­
cante em algum elemento do circuito. Para o caso em questão, as re 
sistências são Rg e Rg, a vazão Q,que é considerada constante ao 
longo do circuito,e as pressões são Pi, P2 e pa = 0.

Quando h = h^, o empuxo Tj fornecido pela sapata é igual 
a carga de projeto e a razão de resistências Rg/Rs = Logo, a re 
lação (3.33) transforma-se em :

P2d = T ^

Utilizando-se restritor capilar, a razão de resistências 
para qualquer folga h é dada por:
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S |  = k ^  t 3 . 3 5 a )

Substituindo-se a equação (3.35a) na equação (3.33), ob­
tém-se;

P 2 = ---- F3- t 3 - 3 6 a )

1 EJT

Quando se utiliza restritor de orifício a resistência Rg 
não é constante e depende da vazão Q. Seu valor será denotado por 
Re(i quando h = A razão de resistências para este caso será da­
da por:

Bfi. = V -â. f3 57)
Rs ^ Qd hd3

onde k = Red/^sd ® ^sd ® ^ resistência de saída da sapata quando 
h = h(i.

A razão Q/Qd, é dada por:

Q = - Red * R-sd =  ̂ T3 38Y 
Qd Red Re + Rs (Re/Rs + h  ^

Substituindo a equação (3.38) na equação (3.37) e resol- 
vando a equação do 2? grau resultante, obtém-se:

= - 0,5 + 0,5 / 1  + 4k(k+l) ^  (3.35b)
^s "d*’

A relação entre Pi e p2 é:

“ 1 ♦ Re/Rs 

onde Re/Rs e dado pela equação (3.35b)

Relações entre empuxo hidrostãtiao T e folga de trabalho h

0 empuxo T fornecido por uma sapata hidrostática é dado 
pela seguinte expressão:

T = p2 A„ (3.39)
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Para sapata com restritor capilar,tem-se a seguinte ex­
pressão :

T = — P* C3.40a)
 ̂ “ Hã^

Quando T = T(j (empuxo de projeto) , h = ĥ j, tem-se:

Ta = C 3 . 4 1 a )

Substituindo a equação (,3.41a) na equação (3.40a), obtém-se a rela 
ção entre T e T^:

T '  Td ^ C 3 . 4 2 a )

As corresporídenfes equações para uma sapata com restritor de orif^ 
cio são:

" ° r-g‘Re^R3 '3.40b)

T<J = (3.41b)

(3-«b)

onde Rg/Rs nestas equações é dado pela equação (3.35b).

Rig-Ldez da sapata hidrostâtica

a) Com restritor capilar

A rigidez de uma sapata hidrostâtica é definida como a 
taxa de variação do empuxo T em relação a folga h. Para obtê-la, 
basta derivar a equação (.3.40a) em relação a h.

dT .  Td FdT f ,

®  - - 3 E ã  y T T ^

Nesta equação,o sinal negativo significa que um aumento
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da carga de trabalho produz um decréscimo na folga h ou inversamen 
te que a diminuição da carga produz um acréscimo da folga h.

Para a situação em que h = h^, a equação (.3.43a) trans­
forma-se em:

hd k+1 C.3.44a)

A figura 3.12 mostra o grafico da equação C3-44a) na for 
ma adimensional e com sinal positivo. Este grafico permite se fa­
zer uma análise da rigidez para uma dada sapata que se quer proje­
tar. Neste caso, a carga de projeto C=Td) e a folga hd são dados 
do projeto e independem de k. As variáveis são p^, A q e k que de­
vem ser escolhidas de forma a atender às equações referentes a ca­
pacidade de carga (3.41a e 3.42a).

Rozõo de resist§ncios ( k )

Figura 3.12- Gráficos da variação da rigidez adimensio­
nal, na condição de projeto, em função. da 
razão de resistências k(Td/hd é constante) 
51

Substituindo-se a equação (3.41a) na equação C3-44a), ob
tem-se :

= - 3 Pi Af Hnr-Tj2 (,3.45a)

A figura 3.13 mostra o gráfico da equação C3.45a) na for 
ma adimensional e com sinal positivo. Este gráfico pode ser empre­
gado para a análise da rigidez de várias sapatas que tenham o mes-
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mo valor para o produto piAe e para a folga h^. Neste caso, va- 
ria-se apenas a razão k. Logo, a capacidade de carga das sapatas é

Ro2õo de resistêncios ( k )

Figura 3.13- Curvas do empuxo e da rigidez adimensionais,
na condição de projeto, em função de k (pjAg
e hj são constantes) |51

Da equação C3.45a.) pode-se concluir que quando k = 1, a 
rigidez nas condições de projeto (h = h^) ê máxima, considerando 
que piAe e sejam constantes (ver fig. 3.13). Neste caso, as 
equações (3.34), (3.41a) e (3.44a) transformam-se, respectivamente 
em:

P2d = ^

Td -

,dT, , 3 Xd
W  d 2 hA

Para algumas aplicações, outros valores de k são mais a 
dequados, dependendo da característica particular de desençenho que 
se requer para a sapata. Assim, quando a capacidade de carga é de 
maior importância, valores de k menores que 1,0 são mais apropria­
dos, pois,pela equação 3.40a,o empuxo T fornecido pela sapata au­
menta com o decréscimo de k. Porém, o valor de k não deve ser me­
nor que 0,5, isto porque a rigidez decresce muito.
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A figura 3.13 mostra, também, a curva do empuxo adimensio­
nal, na condição de projeto, em função de k. De posse das curvas 
de rigidez e empuxo apresentadas na figura 3.13, é possível fazer 
comparações, quanto a capacidade de carga e rigidez, entre sapatas 
que apresentem iguais valores de pjAg e folga mas que operem 
com quaisquer valores de razão de resistências (k).

b) Com restritor de orifício

Neste caso,a expressão da rigidez é dada por:

dT _
HE =  -  6 Id ___U X .1) 1 _______' rA.

hd (1 + 2 |j)Cl +
(,3.43b)

Quando a carga aplicada é a de projeto (h = h^), a equa­
ção anterior é simplificada para:

(,3.44b)

A figura 3.12 mostra o grafico da equação (3.44b) na for 
ma adimensional.

Substituindo-se a equação (3.41b) na equação (3.44b) ob
tém-se:

-dT PiAe k
hd TTTiKlT2¥J (3.45b)

A figura 3.13 mostra o gráfico da equação (3.45b) na for 
ma adimensional e com sinal positivo. Considerando a equação (3.45b) , 
que é aplicável para restritor de orifício na condição de projeto 
h = hd, verifica-se que a rigidez máxima é obtida para k = /T/2, on 
de PiAg e ĥ j são constantes (ver fig. 3.13). Como no caso de restri. 
tores capilares,outros valores, para a razão k, podem ser mais ade 
quados quando alta rigidez não ê o requisito principal.

As equações (3.44a) e (3.44b) mostram que para um mesmo 
valor de k, sapatas equipadas com restritor de orifício fornecem 
maior rigidez que com restritor capilar, considerando iguais condj^ 
ções de carga (Td) e folga (hd)• A explicação para isto ê a seguin 
te: a resistência ao escoamento num orifício é proporcional â va-
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zão; quando ocorre ura auraento da carga de trabalho, a folga h na 
soleira dirainui, reduzindo a vazão da sapata, logo a resistência 
de entrada do orifício dirainui proporcionando uraa maior pressão na 
bolsa do que seria alcançado se a resistência de entrada Rç perma­
necesse constante (caso do restritor capilar). Contudo, existem 
vantagens praticas dos restritores capilares que compensam esta 
desvantagem. Isto será abordado no topico 3.6.

Vazão e -potência de bombeamento

a) Cora restritor capilar

A expressão da vazão ê dada por:

Para a condição de projeto h = hd,

A potência requerida para bombear o flúido através da sa 
pata hidrostática, incluindo seu restritor de entrada, é dada pela 
vazão multiplicada pela queda de pressão de pi para ps, onde ps 
normalmente é igual a zero. Assim,

 ̂ ;h3
P  = Q p i  = ------ P i  ^ ----------- C 3 . 4 8 a )

RsdCl - k

Nas condições de projeto,

f'’p)d ° . k)

Como pode ser visto nas equações precedentes, quanto mai. 
or o valor de k menor a vazão e potência de bombeamento. Contudo, 
para o projetista, a capacidade de carga e a rigidez da guia hi­
drostática são mais importantes e o valor de k deve satisfazer tais 
características, ficando a vazão e potência de bombeamento em pia-
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no secundário.

b) Com restritor de orifício

Neste caso a vazão ê parcialmente dependente da resistên 
cia de entrada (orifício) que por sua vez ê função da vazão.

h3
Q = E-P-j-p- = ^  B ^  (,3.46b)Re + Rs Rsd ( ^  + 1)

Rs

Para a condição de projeto h =

<5<3 = R j i r f V k T

A potência de bombeamento ê dada por:
? h3

Pp -  QPl '  -----—  ^  (3.48b) 

R sd C lf  * 1)

Nas condições de projeto,

-  R3d!l . k)

Temperatura de trabalho

A temperatura de trabalho de uma sapata hidrostática ê 
dependente principalmente de dois fatores: a energia dispendida pa 
ra bombear o fluido através da sapata e a energia gasta para cisa- 
Ihar o filme de lubrificante quando o membro móvel desliza em rela 
ção ao membro fixo. Isto causa um aumento de temperatura na massa 
do fluido. Supondo que nenhuma energia calorífica seja perdida por 
convecção, condução e radiação, o acréscimo da temperatura do fluî  
do, quando este escoa através da sapata, será dado por:

ax = £p— t / .f  = " " f  (3.50)Q P  Cp p  Cp

onde Cp é o calor específico do fluido e Pf é a potência de fric­
ção.
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0 acréscimo mêdio da temperatura por passe de oleo atra 
vés das sapatas da guia hidrostática, desprezando as perdas de ca­
lor, pode ser determinado pela equação:

AT = Pi
P Ct

(3.51)

onde EP£ e ZQ são os somatorios das potências de fricção e vazão 
de todas as sapatas que compõem a guia hidrostática. A equação 3.51 
mostra que a temperatura do fluido cresce com a pressão p^ e por­
tanto é desejável, sobre este aspecto, operar o sistema com baixa 
pressão de alimentação. Por outro lado, o abaixamento da pressão 
de suprimento leva ãs seguintes desvantagens l5l|:

- é necessário uma maior área de suporte para manter a 
mesma capacidade de carga.

- as baixas pressões nas bolsas distribuídas em grandes 
áreas de suporte provocam uma redução na estabilidade angular do 
elemento móvel.

3.4.1.2 Sistema de alimentaçao sob vazão constante

Este sistema já foi descrito no tópico 3.1. Aqui são de­
finidos os parâmetros de projeto e as características de operação 
referentes ãs sapatas convencionais que operam com sistema de ali­
mentação sob vazão constante e só suportam cargas normais de com­
pressão. Neste caso não se utiliza restritor de entrada [52, 54

Pressão na bolsa da sapata

Como não existe restritor de entrada, pi = Pz* A resis­
tência de saída ê:

logo,

D  -  E 2 .  =  J L  Ü A^s Q h3 b (3.52)

- n^  h3 "b~ (3.53)



■Empuxo da sapata

T = pzAe C3.54)

Nas condições de projeto,

Td = Pzd-^e (-3.55]

onde p2d ê a pressão na bolsa quando h = Combinando-se as equa 
ções (3.52) e (3.54), obtém-se:

T = Q Ag Rs (3.56a)

T^= Qd Ae Rsd (3.56b)

Sabe-se que

_  hd^
Rsd " h3

logo, das equações (3.56a) e (3.56b) resulta:

—  = (-3 57-)Td h3

Potência de bombeamento

Pp = Q P2 (3.58a)

Substituindo na equação acima os valores de Q e P2 dados 
pelas equações (3.56a) e (3.54), respectivamente, resulta:

= (3.58b)

Rigidez da sapata

Da equação (3. 57) , tem-se: T = Td • Derivando esta
expressão em relação a h, obtém-se a equação da rigidez:

3 E  = -  3 C3.59a)

140
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Nas condições de projeto h = h^,

3.4.2 Outras características das guias hidrostáticas

Força e potência de fricção

Para deslizar uma sapata hidrostática sobre a superfície 
de suporte da guia,é necessário aplicar uma determinada força. Es­
ta resistência ao movimento ê devida ao cisalhamento do filme flu^ 
do que se interpõe entre a soleira e a superfície de suporte. A 
força de fricção fluida que se opõe ao movimento ê dada por:

Fg = As (3.60)

onde V ê a velocidade de escorregamento e Ag a área da soleira de 
uma sapata.

Segundo as hipóteses feitas no início do tõpico 3.4, a 
profundidade da bolsa ê bem maior do que a folga de trabalho h. Lo 
go, o efeito do cisalhamento do filme de oléo no interior da bolsa 
torna-se desprezável e a área a ser considerada na equação (3.60) 
ê a área da soleira.

A potência de fricção ê dada por:

Pf = Fs V " ^  As tJ.61)

No caso em que a velocidade varia, calcula-se a potência de fric­
ção media, substituindo na equação (3.61) o valor médio de v^.

Capacidade de carga de repouso

É a máxima carga que pode ser suportada com segurança por 
todas as soleiras da guia hidrostática, quando o sistema hidráuli­
co está desligado. Esta característica depende, principalmenté, das 
áreas da soleira e da pressão admissível de compressão do material 
das sapatas.

Âs vezes ocorre que a largura da soleira que satisfaz
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idealmente as condições de operação ê excessivamente pequena para 
as condições de repouso. Para sobrepor isto, pode-se aumentar o 
tamanho das sapatas que compõem a guia hidrostâtica. Outra solução 
seria utilizar soleiras internas na bolsa da sapata (ver fig. 3.6c). 
Isso proporciona um aumento da capacidade de carga de repouso sem 
reduzir a capacidade de carga de operação. Contudo, essas soleiras 
internas aumentam a força e potência de fricção da sapata e por 
isso não são recomendadas em guias que trabalham em altas velocida 
des. A referência |5l| apresenta outras formas construtivas de sa­
patas com soleira interna.

Força de suspensão inioial

É o empuxo hidráulico inicial exercido pela pressão do 
oleo na bolsa quando a sapata se encontra em repouso e com sua so­
leira em contato com a superfície de suporte. Este empuxo ê dado 
pelo produto da pressão de alimentação pj pela área da bolsa é 
necessário conhecer a força de suspensão inicial de uma guia hi­
drostática (pi Â|j) , para se saber qual ê a máxima carga de traba­
lho que se pode levantar inicialmente, estando as guias do elemen­
to movei (mesa, carro) em contato com a superfície de suporte.

A sapata hidrostática qúe apresenta soleira interna tem 
sua força de suspensão inicial reduzida, visto que sob condições 
de repouso a área da bolsa que fornecerá o empuxo será decrescida 
da área da soleira interna.

Rigidez dinãmiaa e amortecimento

A rigidez dinâmica de uma sapata hidrostática aumenta ra 
pidamente com a freqliencia de oscilação na direção normal ã super­
fície de suporte. Isto ê devido basicamente ao efeito do "squeeze- 
film”. Tal efeito é responsável pela ação de amortecimento presen­
te nas guias hidrostáticas. Desse modo, uma sapata quando sujeita 
a vibrações mecânicas na direção normal trabalha, essencialmente, 
como um amortecedor. A energia vibratória é dissipada na forma de 
calor devido ao cisalhamento do filme de óleo.

Maiores informações sobre este assunto estão apresenta­
das no tópico 3.8.
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'Potenoia total consumida

A potência total consumida numa sapata hidrostática ê a 
soma das potências de bombeamento e de fricção. Nas condições de 
projeto (h = h^), tem-se:

CPt)d = * (Pf)d

Nestas condições, p^ = p2<i(l + k) e p2^ = ^

Sabendo-se que e substituindo todas estas
expressões na equação (3.62) , tem-se:

(Pt)d = - 1) I>d̂  * A3 (3.63)

Para o sistema de alimentação com vazão constante, o k 
na equação acima será nulo. Para guias hidrostáticas que trabalham 
em velocidades mais altas, o termo referente a potência de fricção 
pode torna-se grande, sendo necessário em certos casos, limitar a 
área da soleira ou reduzir a viscosidade do oleo.

A equação (3.63) mostra que o primeiro termo, rèferente 
a potência de bombeamento, ê proporcional a hjj^, enquanto o segun­
do, relativo ã potência de fricção, ê inversamente proporcional a 
folga (l/h(j) . Logo, existe uma folga ĥ j ótima tal que a potência 
total consumida na sapata ê mínima. Esta folga, obtida por diferen 
ciação da equação (3.63), ê dada por:

/■ V N _ ii /4 y ̂ v^ í Aç Ap ̂ f X A
- /'(k 1)

Normalmente, na prática emprega-se para a folga h valo­
res no intervalo de 20 ym £ h £ 80 ym 152j . 0 limite inferior ê de 
terminado principalmente pelo grau de planicidade das superfícies 
de trabalho e pelo grau de paralelismo existente entre elas. 0 aca 
bamento superfical tem menor importância na escolha da folga h. A^ 
sim, superfícies plainadas ou fresadas são adequadas para guias hĵ
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drostâticas. Isto contribui para a redução dos custos de fabrica­
ção, pois torna-se desnecessária a retificação l54l. Contudo, em 
algumas situações onde se deseja altíssima rigidez, a folga de tra 
balho pode ser muito pequena. Neste.caso,ê necessário se ter um me 
lhor acabamento superficial para evitar o contato metálico entre 
os picos das asperezas das superfícies da soleira e de suporte. 
Por outro lado, as ondulações presentes nas superfícies das guias 
são consideradas irregularidades superficiais quando o comprimento 
efetivo da onda ê superior a 800 ym e inferior ã metade da menor 
dimensão da sapata. 0 efeito dessas ondulações superficiais sobre 
o desempenho da sapata é no sentido de reduzir a sua resistência 
ao escoamento (Rg). Isto provoca um decréscimo no empuxo fornecido 
pela sapata e como a carga de projeto mantêm-se constante, verifi­
ca-se que a folga de trabalho será automaticamente reduzida para 
tornar possível o equilíbrio do sistema jSlj. Alem disso, essas on 
dulações afetam a precisão de deslocamento do elemento movei. 0 lî  
mite superior para a folga de trabalho (80 ym) ê recomendado para 
se evitar baixos valores de rigidez e empuxo, como também, limitar 
a vazão e potência de bombeamento da sapata.

A equação (3.63) mostra,também,que o termo referente ã 
potência de bombeamento ê inversamente proporcional ã viscosidade, 
enquanto o segundo,relativo ã potência de fricção,ê diretamente pro 
porcional a y. Isso implica que existe uma viscosidade otima tal 
que a potência total consumida é mínima. Esta ê dada por:

Pode ser mostrado que a folga étima, (hd)Q^, ocorre quan 
do a relação (Pf/Pp)d = 3, enquanto a viscosidade otima ocorre pa- 
(Pf/Pp)(j = 1. Por meio dos gráficos (Pt){j ^ e (Pt)<i ^ > manten 
do-se constante os outros parâmetros, verifica-se que quando

— ^^f^^p^d — ^^^d^ot’ ^ potência total varia muito pouco em 
relação ao seu valor mínimo |52, 54|.

Contudo, geralmente as guias hidrostáticas operam em baĵ  
xas velocidades, podendo-se desprezar o termo da potência de fric­
ção na equação (3.63). Logo, a potência total torna-se praticamen­
te igual a CPp)^.

CPt)d = (Pp)d = (k + 1) (3.66)
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Tomando por base uraã sapata retangular tipo 3 (fig* 3.9) 
que ocorre em maior número numa guia'hidrostâtica, far-se-a uma anâ 
lise da influencia dos parâmetros geométricos desta sobre a potên­
cia de bombeamento (Pp)^. Rearranjando a equação 3.66, tem-se;

CPn)a ■ b
Cl + kj Td2~ïïd^ ■ ÂAe2 
_  riTT"  ̂ ■

Para a sapata tipo 3 com b = 2L e Ag = LCB-ã) , tem-se;

(Pr,) d 2
(1 -»• k) Th  ̂ hd  ̂ L£CB-il)2 

12y

(3.67)

Diferenciando a equação C3.67) em relação a "l" e igua­
lando a zero, obtém-se que para i = B/3, a potência de bombeamento 
(= potência total) é mínima. Costuma-se adotar para guias hidrosta 
ticas, Z £ B/3. Isto para limitar a ârea da soleira e, por conse­
guinte,a potência de fricção, jâ que a velocidade de escorregamen­
to (v) na pratica não é nula.

Para se ter baixos valores de vazão e potência de bombea 
mento^ recomenda-se utilizar para a razão 2./B valores que variem 
entre 1/5 £ «./B ̂  1/3 152, 54|. Porém, onde outros requisitos de ope 
ração são mais importantes, um valor diferente para £/B pode ser 
mais adequado. Por exemplo, se é desejável alta capacidade de car­
ga de repouso, então, é necessário ter-se uma maior largura para a 
soleira. De modo contrário, nas situações em que a potência de fric 
ção predomina, uma menor largura de soleira é recomendável.

É possível fazer esta mesma análise para uma sapata cir­
cular na condição de projeto (h = h^)• Combinando-se as equações 
(3.41a) e (3.47a) a expressão da vazão pode ser dada por: Qd = p >
Da mesma forma, pela combinaçao das equações (3.41a) e (3.49a), a

~ - - T^2 ri+k")expressão da potência dé bombeamento sera: (Pp)d “ ^ ^ ^ ■ - Subs­
tituindo-se nestas duas últimas equações as expressões Se Rgd  ̂
Ag para sapata circular, resultam as seguintes equações adimensio 
nais para vazão e potência de bombeamento, respectivamente:

(^)2-l
3y D2 ^
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CPp)d 
32 hd^Çl+k) 

3 ‘rrp D**

Ln D/d

- 1
C3.69);

Estas equações foram deduzidas para as condições de projje 
to (h = hjj) . Elas são válidas tanto para o sistema de alimentação 
sob pressão constante (capilar ou orifício) como para o sistema de 
alimentação sob vazão constante. Na figura 3.14 estão apresentados 
os gráficos das equações (3.68) e (3.69) para^ > 1,0. Como se po­
de notar da figura 3.14, os valores da vazão decrescem com o aumen 
to da razão D/d, tendendo para 1,0 quando ^ ^ Já a potência de 
bombeamento diminui com o aumento de D/d ate o valor D/d = 1,88 que 
fornece o mínimo para a mesma. Para D/d > 1,88, a potência de bom­
beamento começa a aumentar suavemente. A princípio, a escolha da 
razão D/d = 1,88 seria a mais indicada, pois forneceria baixos va­
lores de vazão e potência de bombeamento. Contudo, a área efetiva 
de uma sapata circular (ver equação 3.10) diminui com o aumento de 
D/d, o qúe implica na redução da capacidade de carga e rigidez da 
sapata. Assim, para satisfazer a todas estas características de o- 
peração de. forma equilibrada recomenda-se utilizar para a razão ^ 
valores na faixa de 1,50 a 1,88. Porem, outros valores para D/d po 
dem ser utilizados conforme haja necessidade de atender, priorita­
riamente, a um determinado requisito de operação.

Figura 3.14- Gráficos da vazão e potência de bombeamento, adimen­
sionais, na condição de projeto, em função da relação 
de diâmetros D/d da sapata circular.
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•3.4.3 Considerações sobre o desempenho para outras condições de 
operação

0 projetista esta interessado em analisar como as mudan­
ças nos parâmetros de projeto de uma guia hidrostática afeta o seu 
desempenho nas condições usuais de operação, para,em seguida,veri­
ficar de que maneira o desempenho varia com a mudança nas condi­
ções de operação.

Para as condições usuais de operação (h = ĥ j) deseja-se 
que uma guia hidrostática seja projetada para satisfazer, o quanto 
possível, os seguintes requisitos:

- alta capacidade de carga;
- alta rigidez;
- baixa vazão e potência de bombeamento.

Como já foi dito anteriormente, alta capacidade de carga 
e rigidez são os requisitos primordiais em guias de máquinas-ferra 
menta, ficando a vazão e potência de bombeamento em segundo plano.

É relativamente simples verificar a influência da razão 
de resistências k sobre as características operacionais de uma guia 
hidrostática diante da folga de projeto Ch(j). Por outro lado, a 
análise do comportamento destas mesmas características com relação 
a k para outras folgas ê mais complicada. Na figura 3.15 estão re­
presentadas as curvas adimensionais do empuxo T/T̂ j Cveja equação 
3.42a) em função da relação de folgas; h/h^ para diversos valores de 
razão de resistências k|55|. Estas curvas referem-se a sapatas hi­
drostáticas que apresentam restritores capilares. Estes gráficos 
mostram que a declividade das curvas de empuxo versus folga cresce 
com o aumento da razão de resistências k. Para um dado empuxo T^, 
quando k cresce, a relação T/Td. aumenta para folga h < ĥ j e dimi­
nui para h > h^. Deve-se observar,também,que sendo o empuxo de pro 
jeto Td = ® se piAg ê constante, então Tj decresce com o au­
mento de k.

Estas afirmações também são válidas para sapatas que a- 
presentam restritores de orifício, porém as formas das curvas são 
diferentes.
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Figura 3.15- Curvas do empuxo adimensional (T/T̂ i) em £un 
ção da relação de folgas h/h^ para vários 
valores de k (restritor capilar).

A figura 3.16 mostra as curvas de variação da rigidez adi. 
mensional (veja equação 3.43a) em função da relação h/ĥ j para di­
versos valores de k |55l. Estes gráficos referem-se a sapatas com 
restritores capilares. Verifica-se que a variação da rigidez com a 
folga é maior para valores cresceíites de k e que esta torna-se nu­
la quando a folga for zero, independente do valor de k. Para a fo]̂  
ga de projeto (^^= 1) observa-se que quando o valor de k cresce, a 
rigidez de projeto aumenta, considerando que T^/h^j seja mantida 
constante.

A f ig u ra  3.17 mostra as curvas da vazão (,Q/Qd) e potên­

c ia  de bombeamento (Pp/(Pp)d) ad im ensiona is em função da re lação 
h/hd para d iv e r so s  v a lo re s  de k. Os r e s t r i t o r e s  adotados são cap i­
la re s .  Observa-se  destes g r á f ic o s  que quando k cresce, as re lações 

Q/Qd e Pp/(Pp)d aumentam para v a lo re s  de fo lg a  h < h j e diminuem 
para h > h^j. Nota-se  também que para v a lo re s  c re scentes de k, as 

razões Q/Qd e Pp/(Pp)jj apresentam menores va r ia çõe s  em re lação  a 

h/h(j. Para se obter a vazão e potênc ia  de bombeamento (ad im ensio­

n a is )  no caso em que se levanta  a sapata h id r o s t á t ic a  da p i s t a  de 

escorregamento, basta  encontrar o l im ite  das expressões de Q/Qd e 

Pp/(Pp)d quando «. E ste s  v a lo re s  estão postos sobre as curvas
da f ig u r a  3.17.
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Figura 3.16- Curvas da rigidez adimensional em função da 
relação h/ĥ j para vãrios valores de k (res-

adimensionais em funçao da relação h/ĥ j pa­
ra vãrios valores de k (restritor capilar).

3.4.4 Tipos de sapatas hidrostáticas não-convencionais

É importante frisar inicialmente que todas as sapatas, 
convencionais ou não, podem operar em simples ou duplo efeito. As 
equações que definem, individualmente, as características operacio
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nais das sapatas que operam em simples e duplo efeito são as mes­
mas. Porém, em caso de duplo efeito é mais conveniente redefinir 
as expressões do empuxo e rigidez para considerar o efeito global 
resultante do arranjo das sapatas.

As sapatas estudadas até agora são as comumente emprega­
das na pratica. Contudo, existem outros tipos de sapatas que apre­
sentam algumas vantagens e características específicas que recomen 
dam a sua aplicação em situações especiais. A formulação matemáti­
ca das sapatas não-convencionais difere da apresentada neste tópi­
co.

a) Sapata com restritor de interface

Esta sapata (fig. 3.18) foi desenvolvida órigiiialmente 
com o objetivo de se ter grandes folgas de trabalho com baixa va­
zão. Esta característica seria utilizada para se fazer a correção 
automática dos èrros de alinhamento em guias de máquinas-ferramen- 
ta. Dessa forma, através de uma ampla variação da folga das sapa­
tas seria possível corrigir automaticamente a trajetória do elemen 
to móvel (carro, mesa) para os casos em que houvesse desalinhamen­
tos nas.guias. Isto não seria viável com a utilização de sapatas 
convencionais, visto que estas limitariam a amplitude de correção 
do erro, pois operam necessariamente com menores folgas ISój.

Esta folga relativamente grande (130-380 ym) é possível 
devido ao restritor de interface que limita a vazão de óleo. Este 
restritor (fig. 3.18), fabricado com material de baixo atrito (náõ̂  
lon ou PTFE), faz a selagem da sapata impedindo que o óleo seja 
derramado sobre a guia.

Este tipo de sapata necessita, para operação, de um úni­
co restritor que tenha resistência variável e que controle, simul­
taneamente, a vazão de entrada e saída da sapata. Normalmente uti­
liza-se um restritor controlado por diafragma (D.C.R.) de ação du­
pla (fig. 3.18). Este restritor quando corretamente dimensionado 
para uma sapata, possibilita que a folga h mantenha-se razoavelraen 
te constante dentro de uma certa faixa de variação da carga. Isto 
significa que a rigidez da sapata torna-se bastante alta. As prin­
cipais vantagens das sapatas com restritor de interface são;

a) alta capacidade de carga por unidade de área de supor
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te;
b) habilidade para trabalhar em posição inclinada;
c) habilidade para operar com grandes folgas;
d) baixa vazão e potência de bombeamento.

Contudo, o restritor de interface (selo) introduz algum 
atrito sólido, mas isto pode ser vantajoso em alguns sistemas ser- 
vo-controlados.

Para maiores informações,a referência |56l faz uma aná­
lise teórica e experimental deste tipo de sapata no que se refere 
a rigidez estática e dinâmica, capacidade de carga, atrito, etc..

Figura 3.18- Sapata com restritor de interface controla­
da por restritor de diafragma de ação du- 
pla I56|.

b) Sapata flutuante selada

A figura 3.19 mostra três tipos de sapatas flutuantes se 
ladas. Estas sapatas têm formas construtivas diferentes, porem, a- 
presentam o mesmo princípio de operação. Elas podem ter forma cir­
cular ou retangular.

A sapata da figura 3.19a apresenta um anel de vedação (1) 
feito de borracha que está alojado, sob protensão, na ranhura loca 
lizada na sua parte superior. Na superfície inferior são colados 
selos (2) espaçados na periferia da sapata. Estes selos são fabri­
cados de material plástico, tais como, PTFE + 60^ bronze eferosbe^ 
tos. 0 anel de vedação e os selos plásticos formam duas bolsas que 
se contrapõem. Como a área da bolsa superior ê maior do que a in­
ferior e a pressão do óleo ê a mèsmá nas duas, existirá sempre uma
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força resultante que tende a empurrar a sapata contra a guia. 0 se 
lo e o anel de vedação impedem a fuga dó oleo para fora das boisas. 
Porém, ocorre um pequeno fluxo de óleo através dos selos plásticos, 
que em sua maior parte é drenado para o reservatório de óleo. So­
mente uma pequena quantidade é perdida para fora da sapata jS?].

Para o funcionamento desta sapata,faz-se necessária a 
utilização de um restritor de resistência variável e de uma sapata 
piloto. Normalmente ,utiliza-se um restritor D.IC. R.. Este restritor 
regula a vazão de óleo na sapata piloto e opera no sentido de man­
ter constante a resistência de saída desta sapata. A figura 3.20 
mostra o esquema de alimentação de óleo para o conjunto, sapata p_i 
loto e sapata flutuante. Dessa forma, quando ocorre aumento da car 
ga, a folga na sapata piloto é reduzida, aumentando a resistência 
ao escoamento do óleo. Logo, o diafragma do restritor D.C.R.torna- 
se mais defletido, proporcionando acréscimo na vazão, o que provo­
ca aumento da pressão nas bolsas da sapata flutuante, equilibrando 
assim a carga |57|.

As sapatas flutuantes mostradas nas figuras 3.19 b e c 
55I têm o mesmo princípio de funcionamento da anterior. A carga 

de trabalho é suportada pelo empuxo fornecido pela pressão na bol­
sa superior. Uma das diferenças entre estas sapatas telaciona-se 
com a forma de colocação do anel de vedação (1). Estas sapatas tam 
bém apresentam selos plásticos (2) colados na soleira, para impe­
dir a fuga de óleo. Estes selos feitos de material plástico apre­
sentam baixo coeficiente de atrito, boa resistência ao desgaste e 
são capazes de acamar partículas abrasivas.

Estas sapatas podem também mover-se na direção normal a 
guia. Isto torna possível a compensação de erros de planicidade, 
de desgastes e deformações presentes na superfície da guia.

As principais vantagens associadas às isapatas flutuantes 
seladas são:

- grande capacidade de carga, pois a pressão do óleo na 
bolsa atua numa maior área em .comparação cora sapatas convencionais 
de mesmo tamanho;

- baixa vazão e potência de bombeamento;
- folgas relativamente grandes na parte superior da sapa

ta;
- facilidade de ajuste e montagem na máquina;
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- não contaminação do oleo por impurezas externas;
■■ desgastes na soleira da sapata, até certo limite, não 

afetam a precisão da maquina, pois são compensados automaticamente 
através do deslocamento vertical da sapata.

Maiores informações sobre as sapatas flutuantes seladas 
podem ser encontradas nas referências |55, 57

, Entrado Oreno Dreno

Figura 3.19- Tipos construtivos de sapatas flutuantes se 
ladas 55I.

Sopato
piloto

Elemento
móvel

Figura 3.20- Esquema de operação de uma sapata flutuante 
selada.

c) Sapata selada com restritor capilar

A figura 3.21 mostra o desenho de uma sapata circular 
selada com restritor capilar. Esta sapata ê empregada nas ; situa­
ções em que se deseja minimizar o derramamento de oleo sobre a 
guia. Isto visa reduzir os riscos da contaminação do óleo por im­
purezas (limalha de ferro, cavaco) e fluido de corte. A selagem da 
sapata é feita por um anel de náilon qúe é fixado na periferia da 
sapata através de parafusos como mostra a figura 3.21. 0 óleo for­
necido pelo centro da sapata entra na bolsa, passa pela folga da 
soleira e é coletado para o tanque de óleo através de orifícios e 
tubulações presentes na sapata |5ll.
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Figura 3.21- Sapata circular selada operando com restri­
tor capilar |51].

3.5 Teoria geral de guias de duplo efeito

As guias de duplo efeito são empregadas quando as cargas 
externas invertem de sentido e/ou onde existe a necessidade de al­
ta rigidez. Para o suporte de uma carga reversível,ê necessário co 
locar duas sapatas trabalhando em oposição. Então, numa guia de du 
pio efeito tem-se um arranjo de sapatas que trabalham em oposição. 
Não é essencial que os dois conjuntos de sapatas, que se opõem, te 
nham o mesmo numero de elementos nem que estejam diretamente em 
oposição. A figura 3.4 mostra alguns arranjos construtivos de guias 
de duplo efeito e a escolha entre eles depende das exigências de 
projeto da máquina.

As sapatas diretamente opostas (fig. 3.22) são aquelas 
que apresentam as suas duas faces de trabalho paralelas e que a 
perpendicular, còmum a estas faces, passa simultaneamente pelo cen 
tro das mesmas. Este tipo de arranjo ê freqüentemente adotado na 
prática, pois evita a criação de momentos fletores nO componente 
na qual elas estão apoiadas. Para efeito de análise considera-se que 
a maior sapata tenha índice 1 e a menor índice 2.

¥

_ _

h.

Figura 3.22- Um par de sapatas diretamente opostas

Como se pode ver na figura 3.22, os empuxos fornecidos 
pelas sapatas opostas atuam em sentidos contrários. Desta forma, a 
carga externa (Py) suportada por este sistema ê igual a soma algé­
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brica dos empuxos fornecidos por cada sapata. Logo, a sapata que 
se opõe à carga externa tem, adicionalmente, que suportar o empuxo 
fornecido pela outra. Disto resulta que com a utilização de sapa­
tas em oposição tem-se uma perda na capacidade de carga em compara 
ção com uma sapata simples de mesma área efetiva e com igual pres­
são de alimentação. Porem, este ê o preço que deve ser pago para a 
obtenção de alta rigidez e para o suporte de cargas reversas.

A rigidez de sapatas hidrostáticas de simples ou duplo 
efeito ê diretamente proporcional ao produto p^A^. Quanto maior pi 
e Ag maior será a rigidez do sistema. Para uma sapata simples este 
produto é limitado pela carga aplicada. No caso de um par de sapa­
tas opostas este produto é determinado pelos seguintes fatores: á- 
rea disponível no sistema, rigidez das estruturas adjacentes, pre^ 
são máxima fornecida pelo circuito hidráulico. Dessa forma, utili- 
zando-se sapatas opostas ë possível se ter um produto PiAg bem ma^ 
or do que se teria com uma sapata simples, considerando que a car­
ga externa seja a mesma. Logo, um par de sapatas opostas apresenta 
maior rigidez em comparação com uma sapata simples que suporta a 
mesma carga, pois além do produto piAg ser maior, tem-se que, com 
sapatas em oposição ,a rigidez resultante ë a soma da rigidez das 
sapatas individuais.

Embora o sistema com sapatas opostas forneça maior rigi­
dez que o sistema com sapatas simples, exige maior espaço para in_s 
talação das estruturas que abrigam as sapatas. Portanto, se o espa 
ço é limitado, o sistema com sapatas opostas pode não oferecer mai. 
or rigidez devido à necessidade de usar menores sapatas em compara 
ção com o sistema de sapatas simples. Contudo, se as cargas de tra 
balho são reversas ë essencial o uso do sistema com sapatas opos­
tas. Neste caso, se existe limitação de espaço, para se atin 
gir a rigidez de projeto, pode-se adotar as seguintes soluções: au 
mentar a pressão de alimentação do oleo e/ou empregar restritores 
auto-reguláveis ou utilizar o sistema de vazão constante.

Todavia, deve-se observar que a rigidez total de um par 
de sapatas opostas depende da rigidez estrutural do elemento movei. 
Assim, para um dado espaço disponível no sistema, um aumento da r^ 
gidez de sua parte estrutural (.obtida pelo aumento de suas dimen­
sões) causa a redução das áreas efetivas de suporte e conseqüente­
mente da rigidez hidrostática da sapata. Inversamente, uma redução
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ta num aumento das âreas efetivas e,poriconseguinte, da rigidez hi­
drostática. Então, surge o problema de encontrar a configuração 
otima do sistema que resulte numa rigidez total máxima. Sugestões 
para esta otimização encontram-se na referência l58l.

A elasticidade da estrutura do elemento movei afeta a vi 
gidez hidrostática da sapata, pois a pressão do oleo nas bolsas das 
sapatas provoca deflexões na estrutura, alterando a folga h das so 
leiras e ,conseqüentemente,as resistências de saída das sapatas e 
as suas razões de resistências. Desta forma, a rigidez hidrostáti­
ca otima prevista para o projeto não mais se verificará. É possí­
vel contornar em parte este problema através da mudança dos restr^ 
tores de entrada de forma a manter a razão de resistências no va­
lor desej ado j 5 8|.

3.5.1 Definição das características operacionais de sapatas conven 
cionais diretamente opostas

Todas as equações desenvolvidas no topico 3.4 para uma 
sapata, simples podem ser também aplicadas para sapatas individuais 
de um par ém oposição. Contudo^para o propósito de projeto^ê mais 
conveniente expressar a rigidez e o empuxo resultante do par de sa 
patas numa simples equação.

Para o cálculo do empuxo resultante no sistema de sapa­
tas diretamente opostas, usando restritores capilares, parte-se da 
equação (3.40a), como segue:
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Tr = PiAe1 _ PiAe2 
1 * 1 * k,(^)3

Sabendo-se que h^ + h£ = 2h(j, a equação acima será tran£ 
formada para:

~ Pi^ei _______________R?
_1  ̂ k , ( | p  1 - Rkk,C2 - J 

onde Ra = e Rĵ  = k2/ki

(3.70)

»•ei
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Este empuxo resultante T̂ . é considerado positivo quando 
age no mesmo sentido do empuxo que ê fornecido pela maior sapata.

Quando a carga na sapata é aumentada no sentido de dimi­
nuir a folga hi, o empuxo resultante aproxima-se de seu valor mâxî  
mo que ê dado por:

^a ■) 
1 + SRkki'' (3.71a)

Quando a carga na sapata é aumentada no sentido oposto 
de tal forma a diminuir a folga h2 , o empuxo resultante máximo re­
verso é dado por:

C3.71b)

As equações (3.71a) e (3.71b) são valores limites da e- 
quação (3.70) quando hj ou h2 tende a zero, respectivamente. No ca 
so em que são especificadas folgas mínimas permissíveis C^i e
h 2(jjj£-n)). o valor máximo do empuxo no sentido direto ou reverso po 
de ser calculado através da expressão 3.70, substituindo-se o va­
lor de ou respectivamente.

A rigidez resultante de um par de sapatas opostas é a so 
ma da rigidez das sapatas individuais. A sua expressão, para o ca­
so de se usar restritores capilares, é dada por:

3Ra Ri;k,(2 -dTr _ PiAei 
^

1 + Rk kl(2 - ̂ )3
(3.72)

0 sinal negativo na equação acima significa que o empuxo 
resultante decresce com o aumento de h^.

É bastante trabalhoso fazer uma análise das equações 
(3.70) a (3.72) visando obter-se valores otimos de pi, A^j, Ae2,ki, 
k2 e hçj para um projeto específico de guias com sapatas diretamen­
te opostas. É necessário examinar não somente os aspectos referen­
tes ao empuxo e rigidez resultante, mas também ã vazão, potência 
de bombeamento e elevação de temperatura do oleo. Para tornar este 
estudo viável, adotou-se como instrumento de análise, a construção 
de gráficos relacionando empuxo, rigidez, etc. com as variáveis de 
projeto sobre as quais têm-se algum controle. Através da análise
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desses gráficos,é possível encontrar as soluções mais adequadas de 
forma rápida, evitando assim a necessidade de execução de cálculos 
em toda faixa de variação de cada variável.

Seja a equação (3.70) do empuxo resultante . Pode-se ob­
ter desta equação a relação T^/piAg^j em função das variáveis kj, 
hi/h^, Ra e R]̂ . Se é assumido que os valores de R^ e R^ são cons­
tantes, então ê possível construir curvas que mostram a variação 
do empuxo resultante como função da folga para diferentes valo­
res da razão de resistências k^. A figura 3.23 mostra estas curvas

51, 55 .

/k,=0,5

1,0 .-*1=4,0\k, = a,0
Figura 3.23- Curvas do empuxo resultante adimensional 

(Tj-Zp^Ag^) > de um par de sapatas diretamen­
te opostas com Ra = 0,75 e R^ = 1,0, em fun 
ção de hj/h(j para vários valores de k^ (re^ 
tritor capilar).

Para facilitar a análise,é mais útil apresentar as infor 
mações contidas na figura 3.23 na forma de mapa onde cada curva re 
fere-se a um valor constante do empuxo resultante adimensional
(Tj./piAei). Desta forma, tem-se o mesmo caso mostrado na figura 3.24, 
onde nas abcissas é posta a relação hj/h^ e nas ordenadas a razão 
de resistências kj [51, 55[. Com o uso deste mapa,pode-se determi­
nar o valor de kj que permite acomodar a máxima carga direta e re­
versa dentro de uma faixa de variação admissível de hj/hd*
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h,/

Figura 3.24- Mapa de curvas com valor constante do empu­
xo resultante adimensional (Ti./p_iAei) para 
um par de sapatas diretamente opostas com 
Ra = 0,75 e R^ = 1,0 (restritor capilar).

Igualmente,pode-se construir curvas da rigidez resultan­
te adimensional função de h^/hd para diferentes va­
lores de kj. A figura 3.25 mostra estas curvas para o caso em que 
Ra = 0,75 e Rĵ  = 1,0. A variação da rigidez dT^/dh^ como função de 
hj/hj apresenta em geral um único máximo para valores de kj = 0,5 
a 2,0. Este máximo poderá ocorrer no intervalo 0,5 _< hj/hj £ 1,5. 
Para valores de kj > 4,0 a rigidez apresenta dois máximos que ten­
dem a ocorrer, um em torno de hj/h^ = 0,5 e o outro em torno de 
hi/hd = 1,5. A maior rigidez media sobre a faixa de variação de 
hj/hd é geralmente obtida quando o valor de kj está em torno da 
unidade. Na faixa de k^ entre 1,0 a 2,0, a rigidez ê mais uniforme 
num maior intervalo de variação de hj/hd, porem o seu valor médio
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decresce um pouco 151

de um par de sapatas diretamente opostas com 
Ra = 0,75 e R]ç = 1,0, em função de h^/hd pa 
ra vários valores de kj (restritor capilar) .

Na figura 3.26, tem-se o mapa com as curvas de rigidez cons 
tantè em função de kj e h^/hd para Ra = 0,75 e R^ = 1,0. Para verî  
ficar qual o conjunto mais apropriado de parâmetros de projeto a 
ser adotado, seria conveniente traçar vários mapas de empuxo e ri­
gidez para outros valores de Ra e R]̂  de modo a obter a solução otĵ  
mizada para o problema.

A seguir,serão fornecidos os valores limites praticáveis 
das variáveis de projeto^como também^serão dadas algumas orienta­
ções visando melhorar o desempenho de guias com sapatas diretamen­
te opostas usando restritores capilares |51|:

a) 0 valor de hj/hd varia de 0 (hi - 0) a 2 (h2 = 0);
b) Na prática usam-se, para as outras razões,os seguintes 

limites: kj = 0,5 a 8,0, Ra = 0 a 1 e R]ç = 0 a 4;
c) A faixa de variação de hj/hj depende da carga máxima 

direta e da carga máxima reversa. Para se obter uma maior precisão 
de usinagem da máquina-ferramenta^ê necessário que o elemento mo­
vei tenha um deslocamento vertical o menor possível. Assim, para 
manter a variação de hj/h^ dentro de limites admissíveis pode-se
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adotar uma das seguintes alternativas: aumentar o valor de Ra; au­
mentar o valor de Aej; aumentar o valor da pressão de alimentação 
Pi;

d) Para deslocar a faixa de variação de hi/h^ para valo­
res menores de hi/h^íPode-se aumentar R^ ou diminuir o valor de R̂ .

Figura 3.26- Mapa de curvas com valor constante da rigi­
dez resultante adimensional para um par de 
sapatas diretamente opostas com Ra = 0,7 5 e 
R]f = 1,0 (restritor capilar).

Como já havia sido mencionado, como emprego de. sapatas opostas 
é possível aumentar o produto piAg, até valores permissíveis ao 
sistema, independentemente do valor da carga de projeto. Isto é 
possível devido ao empuxo oposto que é oferecido pela segunda sapa 
ta. Assim, observando a equação 3.70 verifica-se que para manter a 
carga de trabalho constante (T̂ .) cora o aumento de PjAei^é necessâ 
rio aumentar também a razão Ra de forma a equilibrar a equação em 
questão. Como o produto pjAei é também um fator multiplicative na
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equação da rigidez (3.72)^e desde que o termo que contêm Ra ê adi­
tivo, conclui-se que a rigidez resultante ê aumentada.

Deverá ser observado que as equações C3.70) e (3.72),pa­
ra empuxo e rigidez,ficam reduzidas para o caso de uma sapata sim­
ples quando Ra = 0 (Aea =0)*

Em algumas aplicações práticas,instala-se restritor so­
mente na maior sapata do par. Dessa forma, k2 e Rĵ  serão iguais a 
zero e o segundo termo da equação (3.70) torna-se igual a Ra. Isto 
significa que para suportar a carga de trabalho requer-se um maior 
valor de pjAei do que seria necessário se não houvesse a segunda 
sapata (Ra = 0). Assim, se o produto PiAei pode. ser aumentado por 
este método, então a rigidez resultante que ê diretamente propor­
cional a PiAei será também aumentada. Contudo, como Ric = OjO segun 
do termo da equação (3.72) torna-se nulo. Isto significa que a se­
gunda sapata não contribui por si s5 para a rigidez, apenas forne­
ce uma protensão hidrostática na primeira, possibilitando o aumen­
to de sua rigidez.

Quando a. folga h^ ou h£ torna-se nula, o empuxo resultan 
te CTj-) é igual ã força de suspensão inicial do par de sapatas o- 
postas. Esta força é calculada para duas situações, a saber:

a) Para h^ = 0 (h2 = 2h^)

Tri = P>Aei 

onde Abi é a área da bolsa da sapata 1.

b) Para h2 = 0 (hi = 2hd)

Tri = -

onde Ab2 é a área da bolsa da sapata 2.

Esta força foi calculada considerando que o empuxo exercido 
pela sapata que apresenta folga nula é dado pelo produto da pres­
são pi pela área da sua bolsa (A^).

Maiores informações sobre teoria e projeto de sistemas 
de sapatas opostas podem ser obtidas nas referências ]54, 55].



163

0 tratamento teorico-matemâtico de sistemas genéricos de 
sapatas inclinadas é trabalhoso. Esta teoria torna-se mais simpli­
ficada para arranjos de sapatas que apresentam um plano de sime­
tria e particularmente para o caso que se têm dois planos de sime­
tria ortogonais entre si. Todavia, neste trabalho não será desen­
volvida a teoria de sapatas inclinadas devido ãs razões menciona­
das acima e pelo fato de não serem empregadas usualmente na práti­
ca.

3.5.2 Tipos de guias com sapatas opostas e dispositivos para controle 
de pressão

Serão apresentados neste subtopico alguns tipos de guias 
com sapatas opostas que são empregados em máquinas-ferramenta, bem 
como os dispositivos necessários para controle da pressão nas bol­
sas das sapatas.

A figura 3.27 mostra o desenho esquemático de uma guia 
com sapatas opostas simétricas, equipada com restritor de geometria 
fixa (capilar ou orifício). 0 óleo é fornecido para as sapatas a 
uma pressão constante,p^. As características operacionais desta 
guia podem ser calculadas usando-se as expressões dó subtopico an­
terior. Para aumentar a rigidez e a capacidade de carga deste sis­
tema,pode-se utilizar restritores auto-reguláveis para cada sapa­
ta. Estes restritores diminuem a resistência ao escoamento do flu^ 
do quando a pressão na bolsa se eleva (folga h decresce). Contudo, 
verifica-se na prática,que o uso destes restritores,montados sepa 
radamente em cada sapata do par,pode provocar- instabilidade no 
sistema.

Figura 3.27- Guia de duplo efeito equipada com restritor 
capilar ou de orifício.
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Este problema pode ser evitado utilizando-se um tipo es­
pecial de restritor auto-regulâvel como mostra a figura 3.28. Este 
restritor permite controlar,ao mesmo tempo, as pressões nas sapatas 
superior e inferior,de acordo com a carga externa que é aplicada 
sobre a guia. Ele consiste de um cilindro que aloja em seu inte­
rior um pequeno pistão (.3). Este pistão esta seguro na camisa in­
terna do cilindro por um revestimento de borracha (.4) que lhe con­
fere uma determinada rigidez axial. Nas extremidades do pistão for 
mam-se dois compartimentos de óleo (,1 e 2) que oferecem, através 
das folgas Hj e H2 na soleira anular, uma resistência ao escoamen­
to do fluido. Então, o óleo fornecido a pressão constante pi é con 
duzido para os compartimentos 1 e 2 do restritor auto-regulâvel e 
daí para o par de sapatas opostas da guia. Quando a carga sobre a 
guia aumenta, a folga hj tende a diminuir e a folga h2 a aumentar. 
Isto provoca um acréscimo na pressão da bolsa da sapata superior e 
um decréscimo na pressão da sapata inferior. Esta mudança de pres­
são causa uma deflexão axial no pistão resultando no aumento da 
folga e no decréscimo da folga H2. Logo, a vazão de óleo na sa­
pata superior é aumentada enquanto na sapata inferior é diminuída. 
Isto, conseqüentemente restaura as folgas iniciais nas sapatas. Com 
adequado projeto deste restritor é possível eliminar, em grande par 
te, o deslocamento vertical do elemento móvel devido a cargas ex­
ternas. A referência |59| apresenta uma descrição mais minuciosa 
deste restritor auto-regulâvel.

Figura 3.28- Guia de duplo efeito equipada com restritor 
auto-regulâvel de ação dupla |59l.

A figura 3.29 mostra o esquema de um sistema de sapatas 
opostas que utiliza um restritor auto-regulãvel (D.C.R.), uma vál­
vula de adição e uma sapata piloto. As sapatas empregadas são do
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tipo flütuante selada. As funções do restritor D.C.R. e da sapata 
piloto jâ foram descritas no subtopico 3.4.4. A válvula de adição 
tem a função de manter a soma das pressões das sapatas 1 (p2i) e 
2 (P22) sempre igual a pressão de alimentação pj. 0 funcionamento 
deste sistema é descrito a seguir: apos o acionamento da bomba, o 
oleo é fornecido para as sapatas através do restritor D.C.R. e da 
válvula de adição. Como a sapata piloto está em contato com a super 
fície da guia, ocorre um rápido crescimento da pressão do oleo, pro 
vocando assim uma maior deflexão no diafragma do restritor D.C.R.. 
Isto aumenta a vazão de oleo e conseqüentemente a pressão na bolsa 
da sapata 1 CP2i)* Assim, o elemento movei desloca-se verticalmen­
te para cima causando um aumento na folga e um correspondente 
decréscimo na folga H£. 0 sistema encontra a sua posição de equil^ 
brio quando a folga na sapata piloto é a de projeto. Nesta situa­
ção, obtém-se o valor normal de pré-carregamento do par de sapatas 
opostas. Se agora uma carga externa é aplicada sobre o elemento mo 
vel, a folga na sapata piloto decresce levemente provocando um au­
mento da pressão do oleo na sua linha de alimentação. Esta pressão 
(P21) atua sobre o diafragma do restritor D.C.R. aumentando a sua 
folga de controle e conseqüentemente a vazão de oleo para a sapata 
piloto. Simultaneamente, esta nova pressão P21 atua na bolsa da sa 
pata 1 e na válvula de adição (pressão de referência). Pela ação 
desta válvula a pressão na sapata 2, é reduzida (P22)• Esta mudança 
nos valores das pressões das sapatas devido ã aplicação da carga 
externa possibilita o aumento do empuxo resultante.

As vantagens principais deste sistema são as seguintes:
a) permite a compensação de erros de planicidade, de de_s 

gaste e de deformações presente na guia;
b) apresenta baixa vazão e potência de bombeamento;
c) evita contaminação do oleo por impurezas externas;
d)apresenta alta rigidez e capacidade de carga.

A referência |57| descreve com mais detalhes este siste­
ma.
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Sopota
piloto

Vdlvulo de 
adição

Figura 3.29- Guia de duplo efeito equipada com restritor 
D.C.R., sapata piloto e válvula de adição 
57

A figúra 3.30 mostra o desenho esquemático de uma guia 
com sapatas diretamente opostas equipada com restritor de geometria 
fixa (capilar ou orifício). A sapata inferior ê do tipo flutuante. 
A pressão de alimentação p2 atua na bolsa selada da sapata flutuan 
te, produzindo um empuxo constante T2 para baixo no elemento movei. 
Este empuxo deve ser suficiente para suportar a soma da máxima car
ga reversa Py (mr) e do empuxo mínimo (min) da sapata superior.
Sob tal condição,a folga h. 2 na sapata inferior permanece constante^ 
independentemente do carregamento externo e do deslocamento verti­
cal do elemento m5vel. A folga hj é a que sofre variação. A sapata 
flutuante mantêm-se em equilíbrio pela ação das pressões nas suas 
duas bolsas opostas. Na figura 3.30 estão também indicados os dia­
gramas de distribuição de pressão nas sapatas. Quando se aplica 
uma carga externa para baixo, 0 elemento móvel se desloca nesta dî  
reção-diminuindo a folga hj. Este deslocamento é compensado pela 
sapata flutuante de modo a manter constante a folga h2- 0 sistema 
encontra a sua posição de equilíbrio quando o empuxo resultante 
(Ti - T2) for igual a carga externa. Quando se aplica uma carga pa 
ra cima, a folga h^ aumenta até que o sistema encontra a sua conf^
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guração de equilíbrio. É importante notar que o empuxo fornecido 
pela sapata flutuante (.T2) sobre o elemento movei é sempre constan 
te e independente do sentido da carga externa. Por isso, estas guias 
têm menor rigidez em comparação aos sistemas que apresentam varia­
ção do empuxo T2 com a carga externa. Para contornar este problema, 
poder-se^ia usar uma válvula de adição pilotada pela pressão de re 
ferência da bolsa da sapata superior. Assim, seria possível variar 
a pressão na bolsa da sapata flutuante em função do carregamento 
externo.

Deve-se observar que a precisão de deslocamento do ele­
mento móvel depende somente da precisão geometrica da guia princi­
pal (1), pois os erros de fabricação e deformações presentes na 
guia auxiliar (2) são compensados pela sapata flutuante.

Maiores informações sobre este tipo de guia podem ser en 
contradas nas referências |60, 61|.

Figura 3.30- Guia de duplo efeito equipada com restritor 
de geometria fixa (capilar ou orifício) e 
com sapata flutuante (inferior) [60, 61|.

Uma variante do sistema anterior está apresèntada na fi­
gura 3.31. A sapata inferior, que e do tipo flutuante, apresenta 
uma folga h. 2 em relação a guia auxiliar (.2) . A pressão do óleo nas 
bolsas das sapatas superior e inferior ê controlada por uma válvu­
la divisora de fluxo (4) (controlada por pressão), como mostra o
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circuito da figura 3.31. Quando se aplica uma carga externa sobre 
a guia principal (1), a folga hj tende a diminuir causando aumento 
na pressão da bolsa da sapata superior e conseqüentemente na sua 
tubulação de alimentação (3). Isto provoca um deslocamento do car­
retel da válvula para a direita, proporcionando uma aumento da va­
zão de oleo para a sapata superior e um correspondente decréscimo 
para a sapata inferior. Desta forma, ocorrerão alterações, para 
mais e para menos, nos valores das pressões das bolsâs da sapata 
superior e inferior, respectivamente. Como conseqüência, tem-se um 
aumento do empuxo resultante até o valor necessário para a susten­
tação da carga externa. Este sistema apresenta maior rigidez em re 
lação ao anterior (fig. 3.30), visto que, além do empuxo T2 dimi­
nuir ao se aplicar a carga externa Py para baixo, tem-se,adiciona]^ 
mente,um acréscimo do empuxo Tj em virtude da maior vazão de oleo 
que é fornecida para a sapata superior pela válvula divisora de 
fluxo I60I.

— -  p,

Figura 3.31- Guia de duplo efeito equipada com válvula 
divisora de fluxo controlada por pressão l60

A figura 3.32 mostra uma guia de sapatas opostas equipa­
da com um sistema automático para controle do movimento vertical 
do elemento movei. Com o enprego deste sistema, é possível aumentar 
a precisão de deslocamento do elemento mével e compensar os erros 
de fabricação, desgastes ou deformações presentes nas superfícies 
das guias do barramento. As sapatas empregadas são do tipo flutu­
ante com restritor capilar. 0 funcionamento deste sistema é descr^
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to a seguir: se por um motivo qualquer ocorrer uma mudança na posi 
ção do elemento movei em relação ã superfície do barramento, o sen 
sor (1) aí instalado detecta esta variação e emite um sinal para o 
comparador (2). Este produz um sinal proporcional a diferença en­
tre o valor atual e o requerido para a folga. Este sinal é enviado 
para o comparador hidráulico (3) que,de posse dos valores das pre^ 
sões nas tubulações de alimentação (4 e 5) das sapatas superior e 
inferior,produz um sinal elétrico de controle. Este sinal apos so­
frer amplificação (6) é enviado para a vãlvula divisora de fluxo 
eletrohidrâulica (7) que imediatamente altera a vazão do oleo das 
sapatas, possibilitando o retorno do elemento móvel a sua posição 
inicial 60

Para se medir, era qualquer ponto, a variação da 
do elemento móvel em relação a guia do barramento^pode-se 
utilizar um raio laser de referência e fotocélulas. Este 
está sendo empregado recentemente [52

posiçao
também

sistema

Figura 3.32- Guia de duplo efeito equipada com sistema 
eletrohidrâulico para controle do movimento 
vertical do elemento móvel |60|.

Por fim.serã feita uma exposição sobre a guia servoestâ- 
tica. Esta guia foi desenvolvida no Instituto de Pesquisa de VUOSO. 
A figura 3.33 mostra seu desenho esquemático. 0 elemento móvel da 
máquina é equipado com duas sapatas servoestáticas diretamente opos 
tas^que são controladas por uma válvula divisora de fluxo com con­
trole mecânico (1)• Estas sapatas são flutuantes e balanceadas hi­
draulicamente. Elas estão era perraanente contato mecânico com as su 
perfícies das guias do barramento, logo,o escoamento do óleo é vir
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tualmente eliminado. A força de fricção resultante deste contato ê 
muito pequena. As sapatas são equipadas com restrito 
res capilares, porém a queda de pressão através destes é normalmen 
te muito baixa pelo fato do fluxo de óleo através da sapata ser 
desprezável. A função destes restritores é impedir a fuga do óleo 
das bolsas no momento em que o sistema é ligado. As sapatas apre­
sentam ranhuras ao longo da sua periferia que permitem a coleta do 
óleo que escapa das bolsas. Este óleo é drenado através de condu­
tos, não retornando ao circuito hidráulico. Isto simplifi^ 
ca o projeto da máquina^já que se torna desnecessária a utilização 
de equipamentos para coleta e resfriamento de óleo. Como a vazão 
de óleo é muito baixa, o circuito hidráulico é alimentado por uma 
pequena bomba com válvula de alívio e filtro. Deste modo, o óleo 
tem praticamente a mesma temperatura da máquina. Uma outra vanta­
gem das guias servoestáticas está na possibilidade de se usar al­
tas pressões de alimentação. Isto possibilita a redução na largura 
das pistas de escorregamento em comparação aos sistemas hidrostãtj^ 
cos convencionais.

0 funcionamento do sistema é apresentado a seguir: a fi­
gura 3.33 mostra que a extremidade inferior do carretel da válvula 
é pressionada contra uma guia padrão de referência (2)• Esta guia 
define a estrutura de referência da máquina. Ela é montada numa po 
sição tal que proporcione a simetria do carretel em relação ao con 
duto de alimentação. Se,por um motivo qualquer,houver um desloca­
mento vertical no elemento móvel, o carretel será deslocado, alte­
rando assim as vazões de óleo para as sapatas inferior e superior 
e conseqüentemente as suas pressões. Assim, o sistema retornará ã 
condição de equilíbrio. As sapatas flutuantes podem compensar os 
erros e as deformações nas guias de até 2 mm, sem causar qualquer 
redução na precisão de deslocamento do elemento móvel.

Em vista do exposto, verifica-se qúe a posição de traba­
lho do elemento móvel depende somente do posicionamento da guia de 
referência em relação a máquina e não é influenciada pelas deforma 
ções elásticas e erros geométricos nas guias do barramento.

Maiores informações sobre guias servoestáticas podem ser 
obtidas na referência \62\.

Para finalizar,é necessário salientar que os sistemas de 
sapatas opostas descritos neste subtópico, podem ser também empre­
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gados para guiar o elemento móvel no plano horizontal. Contudo, co 
mo os esforços laterais aplicados nas guias são relativamente pe­
quenos e não sofrem grandes variações, podem-se utilizar nestes ca 
sos os sistemas de concepção mais simples, pois alem de serem mais 
baratosjfornecem, na medida exata, a capacidade de carga e preci­
são de movimentos requeridas.

Figura 3.33- Guia de duplo efeito servoestâtica l62|.

3.6 Considerações sobre os elementos de compensação utilizados em 
guias hidrostáticas

Existem vários métodos utilizados para compensação da 
carga em guias hidrostáticas.Os mais simples e mais baratos são os 
restritores capilares e de orifício. Estes são normalmente emprega 
dos na maioria das aplicações práticas. Contudo, nas situações em 
que se deseja alta rigidez faz-se necessário o uso dos restritores 
auto-reguláveis ou das válvulas especiais de controle. Estes ele­
mentos de compensação proporcionam maior rigidez à guia hidrostáti^ 
ca e conseqüentemente maior precisão de trabalho ã máquina-ferra- 
menta.

Primeiramenterserão feitas algumas considerações sobre a 
seleção entre restritor capilar e de orifício. 0 restritor de ori­
fício tem o mérito de ser compacto, .porém necessita ser fabricado 
com extrema precisão, pois um pequeno erro no seu diâmetro "do” 
produzirá um grande erro no valor da resistência Rg. Este problema 
torna-se ainda mais pronunciado sabendo-se que o diâmetro requeri­
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do para o orifício é sempre menor do que para o capilar. 0 restri­
tor capilar mais simples e barato é um tubo capilar de vidro. Este 
pode ser encontrado no mercado numa ampla faixa de diâ­
metros. Desde que a resistência Re não depende somente do diâmetro, 
mas também do comprimento do tubo capilar, para se obter um dado 
valor de R© basta escolher um adequado diâmetro comercial "dc" e 
calcular o comprimento Zq de tubo a ser cortado. 0 restritor capi­
lar apresenta menor risco de ser obstruído por impurezas que se en 
contram presentes no oleo. Isto porque seu diâmetro é maior do que 
o do orifício.

Por outro lado, o restritor de orifício confere maior r^ 
gidez à guia hidrostâtica do que o capilar. Isto jâ foi explicado 
no topico 3.4 e pode ser facilmente verificado através dos gráfi­
cos das equações (3.44 a e b) e (3.45 a e b) (figs. 3.12 e 3.13).

A temperatura do oleo poderá ou não afetar a rigidez da 
guia hidrostática dependendo do tipo de restritor utilizado. A mu­
dança da temperatura do oleo provoca variação na sua viscosidade e 
conseqüentemente nas resistências de saída (Rs) das sapatas. Quan­
do se utiliza restritor capilar^ a resistência de entrada (Re) so­
fre variação na mesma proporção, pois tanto Rg como Rg são direta­
mente proporcionais a y. Assim, a razão de resistências k não é 
afetada pela temperatura do oleo quando restritores capilares são 
empregados. De modo contrário, a razão k ê afetada quando se utili. 
za restritor de orifício, pois neste caso a resistência Rg não de­
pende da viscosidade. Concluindo, tem-se que a rigidez da guia hi­
drostática variará com a temperatura do oleo quando esta for com­
pensada com restritores de orifício, não sofrendo alteração no ca­
so de restritor capilar.

Para o restritor de orifício, a resistência ao escoamento 
é diretamente proporcional ã vazão, enquanto no capilar a resistên 
cia independe da vazão. Logo, com a variação da viscosidade do oleo, 
devido ã mudança de temperatura,tem-se menor variação da vazão quan 
do o orifício é utilizado.

A seguir,serão apresentados alguns tipos construtivos de 
restritores capilares. Como já foi dito anteriormente, o restritor 
mais simples e barato é um tubo capilar de vidro. Apos a seleção 
do diâmetro dc e do cálculo do comprimento do tubo capilar, o 
mesmo é montado em um cartucho de metal,conforme mostra a figura
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3.34 a. 0 tubo capilar é envolvido por uma mangueira de borracha 
ao longo de seu comprimento. Isto ê para evitar o escoamento do 
óleo pela periferia. Este tipo de capilar apresenta um diijnetro mu^ 
to pequeno de tal forma que a resistência requerida ê obtida com 
um pequeno comprimento Zc» 0 diâmetro do capilar ê escolhido em 
função do tamanho dás partículas contaminantes que possam estar pre 
sentes no óleo. Para capilares de maior diâmetro, utilizam-íse tubos 
enrolados na forma de espiral (fig. 3.34 b) |51, 52

Entrada Saída

'Tubo capilar
(a ) . (b )

Figura 3.34- Restritores capilares: (a) tubo capilar cur 
to (reto); (b) tubo capilar comprido (em e^ 
piral) |51, 52

A figura 3.35 mostra um restritor ajustâvel equipado com 
uma barra circular chanfrada. A resistência ao escoamento do óleo 
ê oferecida pela folga existente entre a superfície do chanfro e 
as paredes internas do restritor. 0 ajuste desta resistência ê pos­
sível através do parafuso que esta fixo a uma das extremidades da 
barra. Girando-se este parafuso^a barra desloca-se axialmente no in 
terior dD restritor variando assim o comprimento de escoamento estran 
guiado do óleo. Dessa forma,é possível através de testes de vazão 
e pressão ajustar a resistência do capilar a um valor desejado. Pa 
ra este tipo de restritor,é possível fazer a sua desobstrução em 
caso de entupimento. De modo contrario, no caso de restritor de tu 
bo capilar (fig. 3.34), havendo entupimento torna-se necessária a 
sua substituição 151|.

A figura 3.36 mostra um restritor ajustâvel que utiliza 
as ranhuras helicoidais da rosca como capilar. 0 elemento rosquea- 
do é montado sem folga dentro de um furo localizado no corpo do 
restritor. Através de testes de pressão e vazão,faz-se o ajuste da 
resistência hidráulica desejada modificando-se a posição axial do 
elemento rosqueado através da porca e parafuso localizados na sua 
parte superior. Este tipo de restritor é mais compacto do que o an 
terior, podendo ser instalado em locais de pouco espaço.
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Entrada

Parafuso de 
ajuste

Barra circular 
cttanfrada

Soida

Figura 3.35- Restritor capilar ajustâvel cora barra circu 
lár chanfrada 151

da bomba

Figura 3.36- Restritor capilar ajustâvel que utiliza as 
ranhuras do elemento rosqueado para o escoa­
mento do óleo 52

Outros tipos de restritores capilares podem ser encontra 
dos nas referências [51, 52l.

Os restritores auto-regulaveis operam no sentido de dimî  
nuir a sua resistência quando ocorre aumento do carregamento exter 
no. Isto proporciona uma maior taxa de variação da pressão da bol­
sa em relação a folga h, comparativamente aos restritores de geom£ 
tria fixa. E possível, em princípio, projetar restritores auto-re- 
gulâveis que proporcionem rigidez infinita ã guia hidrostática, po 
rem,na prática,quanto mais o projeto se aproxima do ideal (altíss^ 
ma rigidez) maior e o perigo de se ter instabilidade na folga h. 
Existem vários tipos de restritores auto-reguláveis^os quais apre­
sentam, entre si, características de operação distintas. Logo, a 
vazão, a potência de bombeamento, a rigidez, etc. do sistema^depen 
dem do tipo de restritor auto-regulável empregado.
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A seguir^serão apresentados alguns tipos de restritores 
auto-reguláveis que são utilizados em guias hidrostáticas. A figu­
ra 3,37 mostra o desenho esquemático de um restritor controlado por 
diafragma (D*C.R.) atuando como elemento de compensação de uma sa­
pata hidrostática. A resistência ao escoamento do oleo neste res­
tritor é fornecida pela folga existente entre a sapata circular (1) 
e o diafragma de aço (2]. Esta folga ê ajustada através de uma mo­
la C.3) de baixa rigidez que é pressionada contra o diafragma. 0 
grau de compressão da mola é fornecido pela porca de ajuste (4). 0 
ajuste é feito com a sapata totalmente descarregada (pressão atmo£ 
férica). 0 oleo flui a uma pressão de suprimento constante para a 
sapata através desta folga. Quando a carga nesta sapata aumenta, a 
pressão na sua bolsa aumenta, causando uma maior deflexão do dia­
fragma e um conseqüente acréscimo na vazão do óleo. Desta forma, a 
folga h tende a se manter praticamente constante. Pela lei de Hagen- 
Poiseuille (equação 3.26) pode-se concluir que,

h3 = (3.74)P2 b

Da equação acima deduz-se que para manter a folga h con^ 
tante é necessário que a vazão Q varie linearmente com a pressão 
da bolsa pz- Assim, os parâmetros de projeto de um restritor D.C.R. 
devem ser escolhidos de tal forma que a folga h seja mantida cons­
tante, dentro da faixa de variação da carga de trabalho (veja grá­
fico da fig. 3.37).

As figuras 3.18, 3.2Q e 3.29 mostram o emprego do restri^ 
tor D.C.R. em diferentes sistemas de sapatas hidrostáticas.

As principais vantagens relacionadas aos restritores D.C.R. 
são as seguintes ;

- fornecem altíssima rigidez;
- possuem boas características dinâmicas;
- têm baixo custo de fabricação e são comercializados nu 

ma ampla faixa de tamanhos padronizados;
- confiabilidade em operação.

Existem vários tipos construtivos de restritores D.C.R.. 
A referência [63[ fornece uma orientação para o projeto destes re^ 
tritores.
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Figura 3.37- Desenho esquemático de um restritor auto- 
Â 
de

uma sapata que opera com este tipo de res­
tritor 111.

regulável com diafragma (D.C.R.) 163[. 
direita têm-se as curvas Q x Py e h x Py

A figura 3.38 mostra um outro tipo de restritor auto-re- 
gulável que utiliza como elemento elástico uma luva com ranhuras 
anulares Cl) em vez de um diafragma. Em linhas gerais este restri­
tor apresenta as mesmas características do D.C.R.. Ele ê composto 
de dois componentes básicos : um interno (2) por onde o oleo entra 
e sai e outro externo (luva elástica) que permite a regulagem da 
vazão de oleo da sapata. Quando a carga externa na sapata aumenta, 
a folga h tende a diminuir causando aumento na pressão de sua bo^ 
sa CP2)• Este aumento de pressão ê transmitido para a superfície 
inferior da tampa (3) do restritor, que está fixa Cpor parafusos) 
ã luva elástica. Isto provoca um deslocamento axial da tampa, redu 
zindo assim a resistência á passagem do oleo. Logo, ocorrerá um 
acréscimo na vazão de oleo que de imediato compensa o aumento da 
carga sobre a sapata. A folga h mantém-se praticamente constante.

Mais detalhes sobre este tipo de restritor são encontra­
dos na referência [631.

A figura 3,28 mostra um restritor auto-regulável de ação 
dupla que controla,ao mesmo tempo,as pressões nas bolsas das duas 
sapatas opostas. Neste caso, o efeito de mola é fornecido pelo re­
vestimento de borracha que confere uma certa rigidez axial ao pis­
tão, Com algumas modificações construtivas pode-se utilizar este 
restritor para controle da pressão de uma única sapata. 0 princí­
pio de operação deste restritor já foi descrito no subtopico 3.5.2. 
Fazendo-se uso deste princípio pode-se conceber uma variedade de 
tipos construtivos de restritores auto-reguláveis que utilizam co-
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mp elemento de controle uma mola e um pistão.
3

da bomba I | para a sapata

Figura 3.38- Desenho esquemático de um restritor auto-re 
gulãvel com lUva elástica tipo fole 63

Existem também alguns tipos especiais de válvulas hidráu 
licas que podem ser utilizadas para a compensação da carga em guias 
hidrostáticas. Essas válvulas são controladas pela pressão da bol­
sa ou pela variação da configuração geométrica do sistema. A se­
guir serão apresentadas algumas dessas válvulas.

A figura 3.39 mostra o desenho esquemático de uma válvu­
la controladora de vazão compensada por pressão, Ela opera no sen­
tido de manter constante a vazão de oleo da sapata. 0 oleo é forn£ 
eido a uma pressão constante p^. Quando a carga aumenta, a folga 
na sapata diminui e a pressão na sua bolsa aumenta (P2) . Logo, este aumen 
to de pressão é comunicado para a câmara situada no lado esquerdo 
da válvula, causando assim o movimento do carretel para ã direita, 
até que o balanço das forças determine a sua nova posição de equi­
líbrio. Isto provoca um equivalente aumento na pressão de saída da 
válvula CP5) . Desta forma, consegue-se manter a queda de pressão 
(Ps “ P 2) constante através da resistência fixa Rq e conseqüente­
mente a mesma vazão de 5leo. Estas válvulas têm um dispositivo que 
permite a variação da resistência Rq, de tal forma que é possível 
ajustá-la num dado valor que resulte na vazão de oleo requerida pa 
ra a sapata. As curvas apresentadas na figura 3.39 mostram o com­
portamento da folga h e da vazão Q em função da carga externa Py 
para a válvula em questão [l[.
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Figura 3.39- Desenho esquemático de uma valvula controla 
dora de vazão compensada por pressão. Â di­
reita têm-se as curvas Q x Py e h x PV de
uma sapata que opera com esta válvula |l[.

A figura 3.40 mostra o desenho esquemático de uma válvu­
la de carretei de variação proporcional. Nesta válvula, a razão 
P<+/P2 ® a folga h da sapata permanecem constantes dentro de uma 
certa faixa de variação da carga. A razão A 2/A1+ entre as áreas do 
êmbolo principal do carretei (1) ê igual a ç > 1. Para que o carre 
tel fique em equilíbrio, ê necessário que pt* = çpa- 0 acréscimo da 
carga da sapata provoca aumento na pressão de sua bolsa CP2) » pro­
vocando um leve deslocamento do carretei para a direita. Na confi­
guração de equilíbrio,a nova pressão pi que atua na área A^ será 
igual a Çp2« Como na saída da válvula existe uma resistência Rq fî  
xa, então a vazão de oleo que chega à sapata aumentará linearmente 
com a pressão da bolsa P2» Esta,por sua vez,é diretamente propor­
cional ao carregamento externo da sapata CPv)• A figura 3.40 mos­
tra também as curvas Q x Py e h x Py relativas a esta válvula. É 
bom mencionar que esta válvula foi patenteada por J. K. Royle llj.

As válvulas tipo carretei quando usadas para controle da 
folga h apresentam algumas características indesejáveis que limi­
tam a sua aplicação . Estas são: resistência ao início do movimento do carretei; 
vazamentos Cpî incipalmente se são empregados fluidos de baixa viscosi­
dade); problemas de fabricação e resposta dinâmica lenta.

As válvulas divisoras de fluxo estão apresentadas nas f^ 
guras 3.31, 3.32 e 3,33 (veja subtopico 3.5.2), Estas válvulas são 
utilizadas para sistemas com sapatas opostas. Elas controlam o flu 
xo de oleo que é enviado para cada uma das sapatas do par, A alte­
ração desse fluxo ocorre em função da variação do carregamento ex-
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terno (pressão da bolsa) ou da modificação da posição relativa do 
elemento movei em relação a uma estrutura de referência. No subto­
pico 3.5.2 e descrito o funcionamento das guias hidrostáticas 
que operam com estas válvulas.

Figura 3.4Q- Desenho esquemático de uma válvula de carr£ 
tel de variação proporcional. Â direita têm 
se as curvas Q x Py e h x Py de uma sapata 
que opera com esta válvula [1

Para concluir este topico,serão apresentados os gráficos 
da vazão Q versus pressão da bolsa p2 (fig. 3.41) e da folga h ver 
sus carregamento externo Py (fig. 3.42) para vários tipos de res­
tritores. Desta forma,ê possível se fazer uma comparação qualitatif 
va das características de operação dos principais elementos de com 
pensação que são empregados em sistemas hidrostáticos. Os elemen­
tos analisados são: capilar, orifício, restritor de diafragma e 
sistema de vazão constante. A figura 3.41 mostra uma reta traceja­
da que expressa a variação linear da vazão Q com a pressão P 2> 0 
restritor que tivesse esse comportamento seria o ideal, pois a sa­
pata hidrostâtica teria rigidez infinita (veja equação 3.74). Isto 
significa que, quanto mais a curva do restritor se aproxima desta 
reta ideal, melhor será o seu desempenho no que se refere a rigi­
dez, Assim, pela figura 3.41 observa-se que o restritor com dia­
fragma apresenta a melhor característica de rigidez, vindo acompa­
nhado, em ordem decrescente,pelo sistema com vazão constante, pelo 
orifício e pelo capilar. Isto pode ser visto mais claramente atra­
vés das curvas da figura 3,42 que mostram, implicitamente, o compor 
tamento da rigidez de sapatas hidrostáticas que utilizam tais res­
tritores I 63 I .
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Nota-se,também,que. nos gráficos das figuras 3.41 e 3.4^ 
as curvas interceptam-se num único ponto. Este ponto na figura 3.41 
tem abcissa pz ~ 1/2 p-i« A intersecção de todas as curvas num úni­
co ponto foi forçada propositalmente com o objetivo de facilitar a 
comparação.

Figura 3.41- Gráficos de Q x P2 de vários tipos de res­
tritores que são utilizados em sistemas hi­
drostáticos 63 I .

OO»
£

Capilar

^ ^ V i f í c i o

xRestritor de diafragma

V ^ ^h=constante

.X3=constante

Cargo externa { Py )

Figura 3.42- Gráficos de h x Py de vários tipos de res­
tritores que são utilizados em sistemas hi­
drostáticos 63
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•3.7 Considerações sobre o sistema hidráulico

Para o perfeito funcionamento de uma guia hidrostática 
numa máquina-ferramenta,faz-se necessária a montagem de um sistema 
hidráulico para suprimento de oleo. As funções associadas a este 
sistema são:

a) suprir todas as sapatas da guia com suficiente quan­
tidade de oleo sob condições de pressão constante (p^) ou vazão 
constante (Q);

b) retirar todo calor do oleo proveniente das perdas e- 
nergéticas associadas ãs potências de fricção e de bombeamento;

c) fazer a filtragem do oleo para evitar que contamina­
ções externas prejudiquem o funcionamento do sistema ou danifiquem 
os seus componentes;

d) evitar danos ãs superfícies da guia hidrostática ou 
mesmo ã propria máquina, quando houver quebra da bomba ou funciona 
mento irregular desta.

Inicialmente serão apresentados dois métodos alternati­
vos para manter a pressão de alimentação pi constante (sistema de 
alimentação sob pressão constante) |5l|.

Um método simples de manter a pressão de alimentação pi 
constante é utilizar uma bomba de vazão constante com capacidade 
suficiente para atender a máxima demanda (que ocorre para a mínima 
carga) e incluir no sistema hidráulico uma válvula de alívio para 
abrir numa determinada pressão, permitindo que a vazão de oleo em 
excesso retorne ao reservatorio. Este método para controle da pre^ 
são pi está esquematicamente apresentado na figura 3.43a. Como de_s 
vantagem tem-se a perda de potência relativa ao oleo que volta ao 
reservatorio através da válvula de alívio, contribuindo assim para 
a elevação de sua temperatura. Contudo, este método tem a vantagem 
do baixo custo inicial. Ele é comumente utilizado onde a potência 
de acionamento da bomba é pequena quando comparada com a potência 
motora da máquina. Uma vantagem adicional se apresenta quando a 
guia é projetada para as condições de desempenho otimo e não tem a 
necessária força de suspensão inicial. Neste caso, eleva-se inici­
almente a pressão do oleo por uma regulagem manual da válvula de 
alívio.
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■ Outro método para manter a pressão do oleo constante é 
através do uso de bomba de vazão variável. A vazão da bomba é con­
trolada pela pressão de alimentação do oleo Cpi).. Desse modo, quan 
do a pressão p^ tende a variar, a bomba automaticamente altera a 
sua configuração interna, proporcionando variação na sua vazão, de 
forma a manter aproximadamente constante a pressão pi. Neste caso, 
normalmente utilizam-se bombas de deslocamento variável controla­
das por piloto interno (fig. 3.43b). Estas bombas funcionam com 
compensação interna da pressão. As bombas de deslocamento variável 
comumente empregadas são as de palheta, as de êmbolo axial ou ra­
dial.

0 emprego de bomba de vazão variável causa menos aqueci­
mento ao fluido, como também, requer menos potência do motor. Isto 
porque este tipo de bomba fornece o produto vazão x pressão na me­
dida exata que é requerida pelo circuito hidráulico. Assim, quando 
a pressão do circuito tende a aumentar acima do valor especificado 
para operação do sistema (pi) , a bomba automaticamente reduz sua 
vazão, o que provoca redução no torque do seu eixo e conseqüente­
mente na potência motora.

Por outro lado, com a utilização de bomba de vazão cons­
tante e válvula de alívio, ocorre que o torque de entrada na bomba 
mantém-se sempre constante. Logo, para a situação em que a pressão 
no circuito aumenta, uma grande parte da vazão da bomba retorna 
ao reservatorio de oleo através da válvula de alívio. Comojá foi 
dito, isto acarreta um grande desperdício de potência que é conver 
tida em calor provocando aumento da temperatura do oleo.

Para os dois métodos citados acima, os restritores empre 
gados são capilares, orifícios ou mesmo os auto-reguláveis.

A figura 3.44 mostra o esquema de um circuito hidráulico 
mais geral para uma guia hidrostâtica que opera com alimentação de 
óleo sob pressão constante. Neste caso,foi adotado o método da fi­
gura 3.43a para controle da pressão de alimentação p^. Os componen 
tes deste circuito são: motor, bomba, filtro, válvula de alívio, 
pressostato de segurança, válvula de retenção, acumulador hidráulj^ 
co, manómetros, restritores, bomba de sucção, trocador de calor e 
reservatório de óleo I52
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Figura 3.43- Métodos utilizados para manter a pressão de 
aíimentação pi constante: a) bomba de deslo 
camento fixo e válvula de alívio; b) bomba 
de deslocamento variável controlada por pi­
loto interno.

Existem vários tipos de b-ombas que são utilizadas para 
bombeamento do óleo, dentre as quais, têm-se: bomba de êmbolo axi­
al ou radial, bomba de palheta, de engrenagem e de parafuso. A bom 
ba de engrenagem é geralmente empregada por ser de baixo custo.

0 pressostato de segurança é um dispositivo que tem a 
função de ligar ou desligar uma chave elétrica conforme o nível de 
pressão do óleo fornecido pela bomba. Assim, quando houver,por um 
motivo qualquer, queda na pressão da bomba até um valor mínimo es­
pecificado, o pressostato é acionado desligando a chave elétrica 
do motor de acionamento do elemento móvel (mesa, carro, etc.), evi. 
tando assim que sejam causados danos ãs superfícies da guia ou me^ 
mo a outros elementos da máquina.
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Figura 3.44- Circuito hidráulico de uma guia hidrostáti­
ca que opera como sistema de alimentação sob 
pressão constante l52|.

Para o propósito deste circuito, o acumulador hidráulico 
atua como dispositivo de segurança que visa suprir de óleo todas 
as sapatas, por um período de tempo limitado, no momento em que 
houver falta de energia elétrica ou ausência do funcionamento da 
bomba. Dessa forma, eliminam-se ou reduzem-se os danos sobre as su 
perfícies das guias, principalmente se a maquina estiver sobrecar­
regada. 0 acumulador tem uma função adicional que é a de uniformi­
zar a pressão fornecida pela bomba. Todas as bombas, umas mais ou­
tras menos, provocam uma certa pulsação na pressão do óleo (regime 
pulsátil). Para evitar que esta instabilidade seja transmitida pa­
ra as sapatas, o acumulador hidráulico atua no sentido de estabiH 
zar as ondas de pressão.

0 acumulador hidráulico é geralmente mais empregado onde 
se têm mancais hidrostáticos radiais (por exemplo, em árvores de 
máquinas-ferramenta), pois neste caso faltando energia a árvore 
continuará girando devido ã sua inércia rotativa, podendo assim cau 
sar danos as superfícies do mancai. Nas guias hidrostáticas este 
efeito inercial é bem menos pronunciado.
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As guias hidrostáticas estão sujeitas 'a contaminação por 
impurezas oriundas dos elementos do circuito hidráulico, como tam­
bém, de materiais externos (cavaco, limalha de ferro) associados ao 
ambiente de trabalho da máquina. Dessa forma, é necessária a insta 
lação de dois filtros de oleo no circuito, um após a bomba e outro 
no final da linha de retorno.

A válvula de retenção impede que o óleo armazenado no a- 
cumulador seja descarregado através da bomba, quando houver ausên­
cia de funcionamento desta ou falta de energia elétrica.

0 óleo que escoa das bolsas das sapatas é bombeado de 
volta ao reservatório através de uma bomba de sucção. Na saída de_s 
ta bomba, o óleo passa através de um trocador de calor sofrendo 
resfriamento. A maioria dos circuitos hidráulicos para guias hi­
drostáticas operam sem bomba de sucção.

Para o sistema de alimentação sob vazão constante, norma^ 
mente utiliza-se uma bomba de vazão constante para cada bolsa. Ne^ 
te caso não existe no circuito válvula de alívio nem restritores 
de entrada. Então, a pressão na bolsa será igual a pressão da bom­
ba. Por questões de segurança da guia hidrostática ou mesmo da pró 
pria máquina, faz-se necessária a instalação de um pressostato na 
tubulação de entrada de cada bolsa. Assim, havendo quebra ou mau 
funcionamento de uma bomba qualquer do circuito, o pressostato de^ 
liga a chave elétrica do motor do sistema de avanço. Da mesma for­
ma, quando se dá a partida na máquina, o pressostato só liga o mo­
tor do sistema de avanço após o estabelecimento de uma pressão mí­
nima de óleo nas bolsas de todas as sapatas.

Outro modo alternativo de manter a vazão constante j con­
siste em utilizar um sistema comum de alimentação com pressão con£ 
tante Pi e instalar na entrada de cada bolsa uma válvula controla­
dora de vazão compensada por pressão (veja tópico 3.6, fig. 3.39).

3.8 Discussão sobre a utilização de guias aerostáticas

Inicialmente,faz-se necessário estabelecer as principais 
diferenças entre os fluidos utilizados em guias pressurizadas a lí 
quido ou a gás, como segue ISlj;

a) Os gases são altamente compressíveis, enquanto os lí­
quidos são considerados incompressíveis para a maioria das aplica-
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ções práticas;
b) A viscosidade dos líquidos ê bem maior do que as dos 

gases (por exemplo, a viscosidade de um 5leo hidráulico fino ê cer 
ca de 1000 vezes a viscosidade do ar);

c) A viscosidade de um gás aumenta levemente com o acrê^ 
cimo da temperatura^enquanto a dos líquidos decresce;

d) Pelo fato dos gases serem compressíveis, mais energia 
deve ser gasta para se obter um dado volume de gás a uma dada pres 
são do que ê necessário para o mesmo volume de líquido nesta mesma 
pressão;

e) Em vista de (d) acima, tem-se que um dado volume de 
gás a alta pressão contêm muito mais energia do que o mesmo volume 
de líquido diante da mesma pressão;

f) Uma parte da energia gasta para comprimir um gás, ê reŝ  
ponsável pelo aumento de sua temperatura. Inversamente, quando um 
gás comprimido se expande rapidamente, sua temperatura cai brusca­
mente. Por outro lado, quando um líquido ê bombeado sua temperatu­
ra aumenta devido ao seu cisalhamento interno e ao atrito com as 
paredes dos tubos. Porém, este processo não ê reversível.

As principais diferenças entre guias pres­
surizadas a oleo e a ar estão relacionadas a três fatores básicos: 
a extrema baixa viscosidade do ar relativamente ao oleo; a alta com 
pressibilidade do ar; a inabilidade do ar para agir como lubrifi­
cante limite e para proteger os metais da corrosão |5l|.

Tomando como base os fatores mencionados acima, será apr£ 
sentada a seguir uma análise comparativa entre as guias pressuriza 
das a oleo e a ar:

1) Embora o ar esteja disponível em grandes quantidades 
e sendo o mais barato dos fluidos de trabalho, é necessária a uti­
lização de compressor para o seu bombeamento e de equipamentos au­
xiliares para remoção da umidade e das impurezas presentes no mes­
mo. 0 custo para fornecimento de ar limpo e seco em grandes quant^ 
dades e numa adequada pressão ê considerável. Por outro lado, devî  
do à baixa viscosidade do ar, as guias aerostáticas requerem uma 
maior vazão de fluido do que as guias pressurizadas a õleo^para o 
mesmo trabalho. Desta forma, torna-se necessário utilizar para es­
tas guias, folgas bem menores no sentido de limitar a vazão de ar.



reduzindo assim o custo para o seu fornecimento (pequenos compres­
sores, filtros, etc.)o Contudo, devido a necessidade de se manter 
folgas bastante estreitas entre a soleira e a superfície de supor­
te, tais guias devem ser fabricadas com maior precisão (acabamento 
superficial, planicidade, etc.)» o que provoca aumento no seu custo.

Nas guias pressurizadas a oleo é possível utilizar fol­
gas bem maiores, reduzindo assim o custo para a sua fabricação. I_s 
to é devido 'a possibilidade de escolher um oleo que tenha adequada 
viscosidade na temperatura de operação^tal que folgas razoavelmen­
te grandes não acarretarão potência de bombeamento e vazão excessif 
vas ;

2) Em contrapartida, a baixa viscosidade do ar fornece 
um atrito fluido praticamente desprezável entre as partes deslizan 
tes da guia aerostática. Da mesma forma, o calor gerado devido ao 
cisalhamento do filme de ar ê insignificante. Por outro lado, ver_i 
fica-se que uma parte do trabalho de compressão do ar ê transforma 
do em calor^elevando assim a sua temperatura (energia interna). Po 
rém, boa parte deste calor ê perdido por condução e radiação. Con­
seqüentemente, quando ocorre a expansão do ar através das sapatas 
(a pressão p^ cai para ps) sua temperatura tende a cair, mantendo- 
se assim as partes da guia aerostática com uma temperatura infe­
rior ou igual ã do meio ambiente. Desta forma, considerando o pro-

«

cesso de resfriamento do ar devido 'a sua expansão e o ínfimo calor 
gerado proveniente do seu cisalhamento em trabalho, conclui-se que 
as guias aerostáticas são as mais adequadas para sistemas deslizan 
tes que operam em altíssimas velocidades e/ou onde dilatações tér­
micas devam ser as mínimas possíveis.

3) As discussões precedentes indicam que os critérios a 
serem estabelecidos para otimização do projeto das guias aerostát^ 
cas serão necessariamente diferentes para as guias pressurizadas a 
5leo. Assim, considerando as guias aerostáticas, sua otimização con 
siste na determinação da pressão de alimentação, do tamanho e pro­
porções geométricas das sapatas tais que proporcionem adequada rigi­
dez e capacidade de carga com um mínimo de vazão de ar. Por outro 
lado, no caso das guias pressurizadas a oleo, a oti­
mização do projeto consiste na determinação da pressão, do tamanho 
e proporções geométricas das sapatas tais que se obtenham a rigidez 
e capacidade de carga necessárias, assegurando também um equilíbrio

187
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ôtimo entre as potências de fricção e de bombeamento (vazão).
4) As guias aerostáticas quando submetidas a cargas pui­

santes apresentam praticamente a mesma rigidez quando sujeitas a 
cargas constantes ou que variam lentamente. De modo contrário, nas 
guias pressurizadas a oleo a rigidez cresce rapidamente com o au­
mento da freqüência de oscilação da carga aplicada. Estas diferen­
ças relacionam-se ao fato de que nas guias pressurizadas a oleo a 
ação do'^queeze-film" é bem mais pronunciada do que nas guias ae­
rostáticas. Como se sabe, o "squeeze-film" origina-se quando um 
filme fluido ê comprimido entre duas superfícies. A medida que a 
folga entre as superfícies ê diminuída, surge uma resistência ã 
expulsão do fluido que impede o contato solido-solido. Esta resis­
tência é devida basicamente ao cisalhamento do filme fluido^que de 
pende de sua velocidade e viscosidade. Deste modo, quando as fol­
gas entre as superfícies se tornam muito pequenas, a velocidade de 
cisalhamento do filme fluido se torna bastante grande, originando 
üma elevação de pressão no fluido que tende a impedir o 
contato entre as superfícies. Portanto, devido'a baixa viscosidade 
do ar, a ação do "squeeze-film” numa guia aerostática (mesmo para 
pequenas folgas) resulta em baixas pressões de reação do filme de 
ar, incapazes de oferecerem uma resistência razoável a forças pui­
santes. De modo contrário, no filme de 5le0;pel0 efeitò do "squeeze- 
film” , criam-se altas pressões reativas quando cargas puisantes ex 
ternas tendem a decrescer bruscamente a folga de trabalho. Tais 
pressões são responsáveis pelo rápido aumento da rigidez do filme 
de oleo.

5) 0 efeito do "squeeze-film" fornece também ãs guias 
pressurizadas a oleo, uma maior ação de amortecimento responsávél 
pela dissipação de energia vibratória associada ao elemento movei. 
A energia dissipada ê convertida em calor pelo cisalhamento do fil̂  
me de fluido.

Isto justifica em parte o fato das guias pressurizadas a 
oleo serem mais estáveis no trabalho do que as guias aerostáticas. 
Portanto, com o emprego de guias pressurizadas a
óleo, as máquinas-ferramenta terão uma maior rigidez dinâmica pro- 
procionada pelo efeito de amortecimento do "squeeze-film” .

6) Pelo fato do ar apresentar alta compressibilidade, as 
bolsas das guias aerostáticas devem ser de pequeno tamanho para
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evitar instabilidade no elemento suportado (vibrações) e para redu­
zir o tempo de resposta da pressão da bolsa quando ocorrerem mudan 
ças bruscas na folga de trabalho. Desse modo, no projeto de uma sa 
patá aerostâtica utilizam-se amplas soleiras e pequeníssimas bol­
sas, para assim minorar os.efeitos, da elasticidade do fluido com- 
pressivel (ar), sobre a rigidez e estabilidade da guia aerostâti­
ca. Portanto, sendo a maior parte da sapata aerostâtica constituí­
da de soleira, as guias pressurizadas a ar apresentam uma baixa ca 
pacidade de carga. Comparativamente, para o mesmo trabalho, as
guias pressurizadas a oleo apresentam menor tamanho do que as ae- 
rostâticas, ainda que o ar possa ser fornecido à mesma pressão do 
oleo. Isto se deve basicamente a dois fatores: à necessidade de se 
ter grandes soleiras e a necessidade de se evitar altas pressões 
de alimentação.

0 comportamento mecânico instável das guias aerostáticas 
ê determinado, fundamentalmente, pela quase ausência da ação do 
"squeeze-film" nas soleiras das sapatas e pela alta compressibil^ 
dade do ar.

Em vista do exposto nos itens 4, 5 e 6 conclui-se que as 
guias pressurizadas a oleo são as mais adequadas onde se têm as se 
guintes condições de operação e requisitos de projeto:

- alta rigidez estática e dinâmica;
“ as cargas aplicadas são altas e/ou pulsantes;
- estabilidade de operação (ausência de vibrações);
- alta capacidade de amortecimento de vibrações na dire 

ção normal;
“ alta capacidade de carga.
- menor espaço disponível para instalação.

7) A teoria das guias aerostáticas é.mais complicada em 
comparação com a das guias pressurizadas a oleo, pelo fato das re­
lações entre pressão e vazão naquelas serem mais complexas devido 
à compressibilidade do ar. Conseqüentemente, o projeto das guias 
aerostáticas apresenta maior dificuldade.

8) As guias aerostáticas são lubrificadas por um filme 
de ar, porém pode ocorrer eventualmente atrito solido entre as su­
perfícies dos membros mõvel e fixo, devido a sobrecargas ou ã fa­
lha no sistema de alimentação de ar. Neste caso, devido a inabili-
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•dade do ar de agir como lubrificante limite, podem resultar sérios 
danos às superfícies deslizantes. Adicionalmente, o ar também é in 
capaz de proteger as superfícies metálicas das guias da corrosão. 
De modo contrário, o filme de óleo presente na bolsa e na soleira 
de uma guia hidrostática fornece alguma lubrificação para interva­
los de tempo limitado e também alguma proteção contra corrosão. 
Desta forma,é essencial,no caso das guias aerostáticas, selecionar 
materiais especiais e/ou tratamentos superficiais para as partes 
em atrito,tais que propiciem aredução dos danos associados à corro 
são e a eventuais situações de atrito sólido.

9) Pelo fato de um dado volume de ar comprimido ter mui­
to mais energia do que um igual volume de líquido à mesma pressão, 
altas pressões pneumáticas são mais perigosas do que altas pres­
sões hidráulicas, sendo estas ultimas também mais facilmente atin­
gidas. Desta forma, no projeto de uma guia aerostâtica, maiores pre 
cauções devem ser tomadas contra acidentais vazamentos de ar. Do 
mesmo modo, especiais precauções devem ser tomadas em todo sistema 
de alimentação de ar para evitar a formação da mistura óleo-ar su­
jeita a explosões por auto-ignição sob altas pressões.

Para finalizar^serão mencionadas algumas vantagens adi­
cionais relacionadas às guias aerostáticas:

a) 0 ar é quimicamente inerte e pode ser usado onde exi^ 
te problemas associados com contaminação de materiais;

b) 0 ar não precisa de equipamento para retorno e coleta 
após o uso;

c) Como conseqüência de (a) e C.b) . têm-se que é permiti^ 
do o ar escapar livremente da guia,: não sendo necessário o uso de 
selos de vedação.



CAPriULO 4

GUIAS DE ROLAMENTO

4.1 Introdução

Neste capítulo, sera apresentada uma abordagem sobre guî  
as de rolamento abrangendo õs seguintes topicos: a) tipos e arran 
jos utilizados; b) descrição das características operacionais e 
de projeto, tais como: capacidade de carga estática e dinâmica, a 
trito, vida nominal, prê-carga, etc.; c) considerações sobre cal 
culo da carga nos elementos rolantes, da rigidez e deformação na 
guia de rolamento; d) recomendações para fabricação e montagem;
e) lubrificação; f) dispositivos de proteção.

0 projetista de máquinas-ferramenta está interessado em 
selecionar a guia de rolamento mais apropriada para uma determina 
da aplicação. Neste sentido, o objetivo deste capítulo não ê de­
senvolver uma metodologia para o projeto de guias de > rolamento, 
visto que estes elementos de máquina já foram exaustivamente es­
tudados e podem ser adquiridos, no mercado, em forma e tamanho 
normalizados. Assim, a preocupação principal neste trabalho, ê 
fazer uma exposição descritiva sobre as guias de rolamento, ao me_s 
mo tempo fornecendo orientações para a sua correta seleção e apl^ 
cação.

Em linhas gerais, as guias de rolamento para movimentos 
lineares são utilizadas em máquinas-ferramenta pelos seguintes mo 
tivos:

a) apresentam baixa resistência ao movimento e pequena 
diferença entre o coeficiente de atrito estático e dinâmico (au­
sência de "stick-slip"). Logo, obtêm-se um alto rendimento mecâ­
nico, como também, excelente precisão de posicionamento, mesmo d^ 
ante de baixas velocidades de avanço;

b) devido ã sua baixa resistência ao atrito,pouco calor 
é gerado, permitindo assim movimentos de alta velocidade. Isto 
aumenta a produtividade da máquina-ferramenta;

c) proporcionam economia de potência elétrica e redução 
nos custos da máquina, visto que os esforços para acionamento e a
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energia dissipada por atrito são pequenos, possibilitando assim a 
instalação de componentes compactos (motor, fuso de movimento,man 
cais, etc.);

d) apresentam grande vida útil e alta precisão. Esta 
última é mantida por longo período de tempo;

e) exigem pouca manutenção,

4.2 Tipos de guias de rolamento

0 tipo de guia de rolamento a ser empregado numa dada 
aplicação depende dos seguintes fatores:

- tipcs, valores e direções dás cargás externas;
- espaço disponível na máquina;
” valor relativo do curso (limitado ou ilimitado);
“ rigidez estática e precisão requeridas;
- facilidade de montagem e ajustagem;
“ nível de vibrações e cfioques associados ao trabalho 

da máquina;
- valorés da máxima velocidade, aceleração e freqüência 

de deslocamento do elemento movei;
- custo de aquisição.

Antes de descrever os tipos principais de guias de rola­
mento, será apresentado na figura 4il um diagrama que permite en­
quadrar os diferentes tipos de guias dentro de uma classificação 
mais geral. Conforme este diagrama, as guias de rolamento podem 
ser classificadas,primeiramente, de acordo com a forma dos elemen 
tos rolantes. Desse modo, têm-se as guias de es feras^ as de ro­
tos oitindrioos e as de agulhas.

0 segundo critério escolhido para classificação, é o mo 
do de movimentação dos elementos rolantes. Assim, têm-se as 
guias não-reoiroulantes' e as recirculantes. As primeiras
têm curso limitado, ou seja, os elementos rolantes não sofrem re- 
circulação durante o movimento. As segundas permitem curso ilimi­
tado e são empregadas quando o curso é longo ou o elemento mével 
é menor do que o curso. Neste caso, os elementos rolantes recir- 
culam quando em movimento. No diagrama foram designadas como nor 
mais as guias convencionais que não apresentam características
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especiais.

Guias de ro­
lamento para 
movimentos 
lineares

esferas

não-recirculantes
normais

bucha

recirculantes

normais

com transmissão de torque
bucha 
patim 

mancais de rolamento

rolos cilíndricos

não-recirculantes
normais
cruzados
bucha

recirculantes
patim
cruzados
mancais de rolamento

agulhas não-recirculantes

Figura 4.1 - Classificação das guias de rolamento.

Uma das funções da guia é a de suportar cargas externas 
que atuam no elemento movei. Assim, ê importante inicialmente sa 
ber quais as forças e/ou momentos que cada guia pode suportar. Is­
to ê conhecido através da matriz carregamento |65|. Esta matriz 
é mostrada na figura 4.2, juntamente com o sistema de coordenadas 
para forças e momentos. Os elementos desta matriz podem assumir 
os valores 0 (zero) (liberdade de movimento na direção e sentido 
da carga) e 1 (um) (restrição ao movimento). A matriz carregamen 
to permite a caracterização de todas as guias, desde a que so ad­
mite o suporte de forças num único sentido, até as que resistem a 
todos os tipos de carregamentos externos.

No texto abaixo , serão descritos os tipos construtivos 
das guias apresentadas no diagrama (fig. 4.1), bem como os dese­
nhos esquemáticos e as correspondentes matrizes carregamento.
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Figura 4.2 - Matriz carregamento genérica 165|.

Guias de esferas

a) não-recirculantes

As figuras 4.3 a e b mostram dois tipos construtivos de 
guias normais. A da figura 4.3a é aderta, ou seja, so suporta 
..carga vertical (Py) para baixo, enquanto a da figura 4.3b é fecha 
da, suporta carga vertical (Py) em ambos sentidos. As suas matr^ 
zes carregamento fornecem as solicitações externas que podem ser 
suportadas pelas respectivas guias.

As guias da figura 4.3b são pré-carregadas lateralmen­
te para eliminar a folga e aumentar a sua rigidez. Isto proporei^ 
ona aumento da precisão de movimento Cver tópico 4.4).

As esferas rolam entre trilhos de aço temperado e retifi^ 
cado. As pistas dos trilhos podem ser polidas, após a retifica - 
ção, para melhorar seu acabamento superficial. Para evitar que 
as esferas sejam espalhadas, estas são alojadas numa gaiola (.cor­
rente) porta-esferas. A velocidade de translação das esferas é a 
metade da velocidade do elemento móvel. Assim, a gaiola de esfe­
ras desloca-se sempre a metade da distância percorrida pelo ele­
mento móvel (ver tópico 4.4).

As guias normais podem ser adquiridas no mercado jâ com 
pletas. Neste caso, o fabricante fornece os trilhos, os parafu­
sos, a gaiola de esferas, bem como as instruções para montagem. É 
possível também comprar somente a gaiola e construir os trilhos 
na própria empresa, conforme especificações do fabricante. Exis­
tem, também,empresas especializadas que fornecem apenas os tri­
lhos .
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( o ) ( b )

0 0 0 0 
0 1 1 1  
1 1 0  0

0 0 1 1  
1 1 1 1  

LI 1 1 1.

F igu ra  4.3 - Guias de e s fe ra s  n ã o - re c irc u la n te s  

mais: Ca) aberta; Cb) fechada.
nor-

A guia da figura 4.3a tem sua aplicação quando a carga 
vertical total - Fy, ë devida em sua maior parte ao peso proprio 
do elemento movei e varia levemente durante as operações de usi­
nagem. A da figura 4.3b suporta todo tipo de solicitação externa, 
exceto forças na direção x. Devido ao prê-carregamento, esta guî  
a é bem mais rígida do que a anterior. Em geral, as guias de es­
feras não-recirculantes são empregadas para cargas leves e modera 
das.

As guias de buoha de curso limitado permitem movimento 
circular e linear. Desta forma, podem ser empregadas em mecanis­
mos que apresentam uma combinação destes movimentos. A figura 4.4 
mostra o desenho esquemático de um tipo construtivo. A gaiola por 
ta-esferas desloca-se entre o eixo cilíndrico de suporte e a bu­
cha. As esferas são dispostas na gaiola em zig-zag de forma a 
terem trajetórias distintas durante o movimento, contribuindo as­
sim para a redução da fadiga superficial das pistas de rolamento. 
Esta disposição proporciona também uma distribuição de carga mais 
uniforme.

0 curso ê dado pela seguinte expressão:

Cg = 2 CLi + Lz - 2L3) (4.1)
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onde, Li - comprimento efetivo da bucha
Lz - comprimento da gaiola
La - comprimento de superposição da gaiola e bucha.

A figura 4.5 mostra o esquema de deslocamento máximo de 
uma bucha para o caso em que Lz  ̂ Li. Para a bucha da figura 4.4 
tem-se La < Li e La = Lz•

As buchas de curso limitado apresentam menor preço, maî  
or capacidade de carga e vida nominal comparando-se com as de es­
feras recirculantes de mesmo tamanho.

zo- X»

Figura 4.4 - Guia de bucha com esferas não-recirculan­
tes 66

ú(
Figura 4.5 - Esquema de deslocamento máximo de uma bu­

cha de esferas de curso limitado l67|.

b) recirculantes

As guias de bucha normais (fig. 4.6) permitem curso il^
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mitado, porém não suportam torques em torno do eixo do movimento 
linear (± Mx)• A figura 4.6 mostra o desenho de uma guia de bu­
cha com 6 (seis) circuitos de esferas recirculantes. As esferas 
rolam entre o eixo cilíndrico e a bucha. Como, durante o movimen 
to, as esferas se atrasam em relação â bucha, é necessário prover 
circuitos internos para a sua recirculação.

A capacidade de carga estática e dinâmica (ver topico 
4.4) dessas guias varia de acordo com o número de circuitos de e^ 
feras recirculantes, bem como com a posição da carga em relação 
aos circuitos.

Existem vãrios tipos construtivos de guias de buchas 
normais, a saber:

tipo fechado (fig. 4.6) é montado no eixo cilíndrico sem 
folga. Este tipo não permite ajuste de pré-carga;

tipo aôustãvel (fig. 4.7a) apresenta um rasgo longitudi^ 
nal na bucha. Assim, e possível se fazer o ajuste de folgas atra 
vés de um alojamento com diâmetro regulável. 0 valor da prê-car 
ga é dado em função do maior ou menor aperto que é fornecido pelo 
alojamento da bucha;

tipo aberto (fig. 47b) é empregado nos casos onde se ne 
cessita apoiar o eixo na região de movimento de trabalho. Isto é 
feito para evitar à flexão do eixo, principalmente se este for 
longo.

As guias de bucha normais apresentam baixa capacidade 
de carga e rigidez. Isto se deve ao limitado número de circuitos 
de esferas suportantes e ao contato pontual destas com o eixo. A^ 
sim, são empregadas para situações de trabalho com cargas leves e 
moderadas. Os requisitos de precisão para instalação são exigen­
tes .
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fileira de esferas 
carregodas

»y
-Ôx

fileira de esferas 
descarregadas

Zé-

<£i0:o:o:o:o:ojfi

, bucha

circuitos de 
esferas

recirculantes

0 0 0 0 
1 1 1 1  

a 1 1 iJ
Figura 4.6 - Guia de bucha normal com esferas recircu­

lantes 166 1 .
rasgo

( o )

( b )

Figura 4.7 - Guia de bucha normal com esferas recirculan 
tes: (a) tipo ajustãvel; (b) tipo aberto 
67

A figura 4.8 mostra um tipo construtivo de guia de bu­
cha que permite a transmissão de torque em torno do eixo do movi­
mento linearf"BaIZ spline"). As esferas rolam em contato angular 
entre o eixo ranhurado e as pistas da bucha. Assim, além de su­
portar forças na direção perpendicular ap movimento, as buchas po 
dem transmitir torques.

Com o emprego dessas buchas é possível guiar o elemento 
movei e transmitir momentos de torção através de um único eixo.
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Elas permitem movimentos linear e de rotação de alta velocidade . 
Nas aplicações em que se deseja transportar a carga de trabalho 
sem rotação, estas buchas apresentam vantagens em relação as bu­
chas normais, tais como:

“ ê possível utilizar apenas um eixo, obtendo assim um 
projeto mais compacto e economico (as buchas normais exigem dois 
eixos para suportar momentos torçores);

“ facilidade de instalação (elimina-se a dificuldade pa 
ra alinhamento de eixos paralelos);

- permite o suporte de maiores momentos (+Mx) e forças 
radiais (±Fy, ±Fz).

Estas guias já vem pré-carregadas de fábrica. A sele­
ção da classe de pré-carga depende do tipo de aplicação.

fileira de 
esferas 

carregados

fileira de 
esferas 

descarregadas
eixo ranhurado

0 0
1 1
1 1

z6
bucha

Figura 4.8 - Guia de bucha de esferas recirculantes com 
transmissão de torque C+M̂ )̂ l66

A figura 4.9 mostra dois tipos construtivos de guia de 
■patim. Cada um deles apresenta igual capacidade de carga nas di­
reções vertical e horizontal em ambos sentidos. Como se vê nesta 
figura, quatro fileiras de esferas suportam as cargas externas,ao 
mesmo tempo que recirculam no interior do patim durante o movimen 
to. As pistas de rolamento podem ser construídas com perfil na 
forma de arco circular (fig. 4.9a) ou gotico (fig. 4.9b). No prî  
meiro caso, cada esfera tem dois pontos de contato com as pistas, 
enquanto no segundo, quatro pontos de contato. Sob ação de car-
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gas, ocorrem deformações elásticas e/ou plásticas nas esferas e 
pistas, tal que o contato não mais se dá num ponto, mas numa pe- 
-.quena área. Como conseqüência, tem-se um escorregamento da esfe- 
xa, na região de contato, durante o seu rolamento. Este fenômeno 
é conhecido como escorregamento diferencial |66,68[, Ele ocorre 

-pelo fato da esfera apresentar rolamento puro em torno de apenas 
um único ponto (centro instantâneo de rotação) dentro da região 
de contato. Os outros pontos da zona de contato sofrem escorrega 
^mento durante o movimento. A figura 4.10 mostra que o arco circu 
lar fornece menor escorregamento diferencial em comparação ao ar­
co gótico. Isto significa que guias de patim com arco de contato 
circular oferecem menor resistência à fricção, como também, menor 
-desgaste (maior vida útil) em relação ãs com arco gótico.

Figura 4.9 - Guias de patim de esferas: Ca) com arco 
circular de contato; (b) com arco gótico 
de contato 166,69

Por outro lado, para o mesmo número de fileiras e tama­
nho de esferas, as guias de patim com arco gótico têm maior capa­
cidade de carga do que as com arco circular, pois apresentam o do 
bro de pontos de contato.

As guias de patim com arco circular têm maior habilida-
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de, em relação às com arco gotico, para absorver erro de nivela - 
mento e planicidade do barramento, como também, deflexões da me­
sa. Esta capacidade de auto-ajustagem é extremamente necessária, 
pois do contrario, grandes forças e momentos internos seriam ori­
ginados nos patins devido aos erros de montagem [68[.

A-

B .

largura da 
área de contato

eixo de rotação  
da esfera

n  d2

Tl d l

A

B
Tl d»
ndi

valor do  escorregamento 
diferencial

( o )  (b )

Figura 4.10 - Contato esfera/pista de rolamento:Ca) ar­
co circular; Cb) arco gotico [66

As guias de patim mostradas na figura 4.9 são forneci - 
das pelos fabricantes em vários níveis de pré-carga Cfolga nor­
mal, leve pré-carga, média pré-carga, etc,)« Estes tipos constru 
tivos não têm dispositivos para ajuste da pré-carga.

Os patins podem ser fixados a mesa através de parafusos 
com a rosca alojada no patim ou na mesa. A escolha entre estas 
duas formas de fixação depende das possibilidades construtivas e 
das facilidades de montagem do patim na mesa.

Os patins são comercializados em várias classes de pre­
cisão. A escolha de uma determinada classe depende do tipo de 
aplicação.

Estas guias são normalmente empregadas para situações 
onde se requer alta capacidade de carga has direções y e z, bem 
como alta rigidez e precisão de movimento,

A figura 4.11 mostra uma guia de patim tipo separado. E 
la tem igual capacidade de carga nas direções horizontal e vert^
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cal. 0 ajiaste da pré-carga é possível através de dispositivos es­
pecíficos, tais como, parafuso, régua em cunha, pino excêntrico.
"te tipo construtivo de patim é empregado, principalmente, nas si-
rtuações onde se tem pouco espaço para instalação.

Jy
ô x

fllelrasde esferas 
carregadas

fllelrasde
esferas

descarregadas

Figura 4.11 - Guia de patim tipo separado |66|.

A figura 4.12 mostra dois tipos construtivos de guias 
que utilizam mancais de rolamento de esferas. Sua aplicação em ma 
quinas-ferramenta é pouco freqüente. Normalmente são empregadas

*6

. M n  rr 11 ,
Lrr

_  i ..— L "l”

Figura 4.12 - Guias com mancais de rolamento de esferas
65
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em carros e mesas de pequeno tamanho que operam com cargas leves. 
Pode-se.também, utilizar mancais de rolos cilíndricos ( veja 
fig. 4.1).

Guias de votos oittndvioos

Os rolos cilíndricos, presentes nas guias, apresentam 
grande tendência para terem desvios angular (inotinação) e late­
ral no plano de rolamento. Tais desvios provocam aumento da re­
sistência ã fricção e aceleram o processo de desgaste (menor vida 
útil) nos rolos, nas gaiolas e pistas de rolamento, como também , 
reduzem a precisão de movimento da guia. Estes processos se tor­
nam bem mais intensos nos casos em que as gaiolas são defeituosas 
Cerro de fabricação, empenamento, etc.) e as pistas das guias não 
paralelas. Os fabricantes utilizam diversos meios para minimizar 
este problema (veja referências [66 ,71,73,75|). Por outro lado, 
as guias de esferas não apresentam estes problemas durante o seu 
movimento, porém, têm menor capacidade de carga e rigidez do que 
as guias de rolos (contato pontual ao invés de linear).

Para evitar o surgimento de picos de tensão nas extrem^ 
dades dos rolos Ctensões de canto), é aconselhável utilizar rolos 
com perfil em forma de barril, entre a parte central cilíndrica e 
os cantos. Este tipo de perfil proporciona uma distribuição uni­
forme das tensões ao longo da linha de contato, como também, tor­
na os rolos e as pistas menos suceptíveis a danos devido a erros 
de inclinação e de alinhamento [70,711.

a) não-recirculantes

A figura 4.13 mostra dois tipos construtivos de guias 
que utilizam votos novmais (fig. 4.13a) e agulhas (fig. 4.13b).Os 
elementos rolantes são alojados em gaiolas planas fabricadas de 
aço ou plástico. Estas gaiolas podem ter uma ou duas fileiras de 
rolos ou agulhas. As de duas fileiras podem ser conformadas em 
ângulo. Neste caso, são empregadas em guias em forma de "V”.

As guias de agulhas têm maior capacidade de carga e ri’- 
gidez do que ãs de rolos de mesmo comprimento. Isto se deve ao 
efeito predominante do maior número de agulhas por unidade de com
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primento. Por outro lado, exigem maior precisão de fabricação e 
-maior cuidado com limpeza.

É possível, através de uma adequada combinação e arran­
jo de diferentes formas de trilhos, projetar uma variedade de ti­
pos construtivos de guias (com rolos ou agulhas) de curso limita­
do. Estas guias são empregadas nas situações em que se requer al­
ta capacidade de carga e rigidez, como também, baixa resistência 
ao atrito.

Alguns fabricantes fornecem tanto as gaiolas como os 
trilhos em tamanhos normalizados. Outros fornecem apenas os tri­
lhos ou as gaiolas [72,73

ôx

(a)

0 0 0 0" "0 0 1 1
0 1 1 1 1 1 1 1
1 1 0 0 1 1 1 1
Figura 4.13 - Guias não-recirculantes normais: (a) 

los cilíndricos; (b) agulhas [72
ro-

A figura 4,14 mostra uma gu%a ãe rolos cruzados. Os ro­
los são colocados, alternadamente, numa corrente porta-rolos com 
eixos de rotação deslocados de 90^. Esta corrente é montada en­
tre dois trilhos com pistas em forma de "V" (90’) (veja figs, 
4.15a e b). Assim, é possível suportar forças nas direções ver­
tical (y) e horizontal (z), como também, momentos em relação aos 
eixos X, y e z, Estas guias são pré-carregadas lateralmente por 
meio de parafusos, régua paralela ou ©m cunha.

Durante a operação, a corrente e os rolos deslocam - se 
somente metade da distância percorrida pelo trilho mõvel. Limi­
tadores de curso são instalados nas extremidades dos trilhos(fig. 
4.15a).
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Os trilhos moveis são fixados por parafusos, seja com a 
rosca alojada no elemento movei ou no trilho. A escolha entre e^ 
tes dois modos de fixação, depende das facilidades construtivas e 
de montagem. Os trilhos fixos são normalmente aparafusados com a 
rosca no barramento.

As correntes de rolos cruzados são comercializadas numa 
faixa de tamanhos normalizados de modo a atender os diversos ní­
veis de carregamento (leve, médio, pesado) exigidos pelas mâqui - 
nas-ferramenta.

<ix

'0 0 1 r 
1 1 1 1  
1 1 1 1

-Figura 4.14 - Guia de rolos não-recirculantes cruzados 
1661.

Figura 4.15 - Par de trilhos movei e.f.ixo com corrente 
porta-rolos174|.

i4s gu-ias de huoha de curso limitado são construídas com 
rolos abaulados, possibilitando a sua adaptação ãs superfícies cur 
vas da bucha e do eixo (fig» 4.16). Como, em cada rolo, se têm 
-três linhas de contato para a transmissão de forças,estas buchas 
apresentam uma capacidade de carga, de aproximadamente, 6 (seis) 
vezes maior do que ãs de esferas não-recirculantes de mesmo tama-
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nho. Do mesmo modo, selecionando-se um adequado valor de prê-car 
ga, pode-se obter uma rigidez da ordem de 9 (nove) vezes em rela­
ção aquelas últimas |75|. As guias de bucha de rolos não supor­
tam momentos torçores em torno do eixo x C±Mx)•

y

Ox

bucho
rolo cilíndrico 

abaulado

eixo
gaiola 

porta -rolos

0 0 0 0 
1 1 1 1  
J  1 1 1

Figura 4.16 - Guia de bucha com rolos não-recirculantes
75

b) recirculantes

A figura 4.17 mostra um tipo construtivo de gula de pa­
tim aom rolos. Os rolos, alojados numa gaiola (retentor), recir- 
culam no interior do patim durante o seu movimento. Os patins de 
rolos, apresentam a mais alta relação da capacidade de carga/tama 
nho, entre todos os sistemas compactos de guias recirculantes.Por 
isso, são apropriados para situações onde se necessita de curso i 
limitado e ao mesmo tempo, grande capacidade de carga, rigidez., r£ 
petibilidade e precisão de posicionamento l66|.

Em geral, as guias recirculantes sofrem variação em sua 
rigidez durante o movimento. Isto se deve ã contínua mudança do 
número de elementos rolantes suportantes C<ie n a n+1) na zona de 
carregamento l52|. Por isso, tais guias, em maior ou menor grau,, 
provocam variações na altura do elemento suportado durante o seu 
movimento, quando este está submetido a carga constante. Em vis­
ta das considerações acima, é de extrema importância que o proje­
to dos patins de rolos seja efetuado, de modo que a entrada e saí^ 
da dos elementos rolantes da zona de carga se façam gradualmente 
(sem choques).
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Geralmente, os patins são montados um contra o outro, 
aos pares (£ig. 4.19b), e pré-carregados através de régua parale­
la, em cunha ou por parafusos e molas especiais l66,73l. Outros mé­
todos para pré-carga destes patins estão descritos na referência 
|80l.

A montagem dos patins se dã através de parafusos com 
rosca alojada no elemento movei ou no patim.

Os valores dos elementos da matriz carregamento depen­
dem do arranjo construtivo dos patins na guia. Normalmente, uti­
lizam-se arranjos cuja matriz é igual ã da figura 4.14 (veja t5põ̂
CO 4 . 3 ) .

Figura 4.17 - Guia de patim de rolos recirculantes [73

Utilizando-se de uma corrente de rolos cruzados montada 
sobre um par de polias em " V  (fig. 4.18a), é possível construir u 
ma guia de votos cruzados de curso ilimitado. 0 diâmetro das po­
lias deve ser escolhido de modo que, no mínimo, sete elos da cor­
rente caibam no seu semicírculo. A parte livre da corrente deve 
ser apoiada para evitar o surgimento de grandes flechas e ao me£ 
mo tempo para reduzir a pré-carga de tração l76[. A figura 4.18b 
mostra a montagem do conjunto acima descrito numa mesa. Neste ca 
so, a pré-carga foi dada através de régua em cunha]52 !• Outras for 
mas de aplicação da pré-cargasão por meio de pinos excêntricos ou 
por ajuste prensado.
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um par de polias^
n. . II

em V

à ^ G S i

(o)

regua em 
cunho

0 0 1 r 
1 1 1 1  
1 1 1 1

(b)

Figura 4.18 - Guia de rolos recirculantes cruzados [52,
76

4.3 Arranjos construtivos

Neste topico serão apresentados alguns tipos de arran - 
jos construtivos de guias de rolamento que são empregados em mâ- 
quinas-ferramenta (fig. 4.19). Para a composição destes arranjos, 
utilizaram-se tipos de guias semelhantes ou distintos. A seleção 
de um determinado arranjo depende dos seguintes fatores: disponi­
bilidade de espaço na maquina, configuração e valor das solicita­
ções externas, facilidades construtivas é de montagem, capacidade 
de carga e rigidez requeridas nas diferentes direções,custo,etc..

Para a concepção de um determinado arranjo construtivo, 
deve-se escolher os tipos de guias e a configuração geométrica mais 
adequada, de modo que se incorpore no arranjo as vantagens e ca­
racterísticas individuais de cada guia, bem como compense as suas 
deficiências específicas. Neste processo de elaboração do arran­
jo, deve-se ter em mente que o objetivo final, é o atendimento dos 
requisitos de operação e de projeto da maquina com ura mínimo de 
custo.

Outros tipos de arranjosja foram apresentados no tópico
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anterior. A matriz carregamento das guias da figura 4.19 é igual 
a da figura 4.14.

( e )

Figura 4.19

( d )

(f)

Tipos de arranjos construtivos de guias 
recirculantes: (a) patim de esferas; (b) 
e (f) patim de rolos; (c) bucha de esfe - 
ras; (d) combinação patim de rolos e bu­
cha de esferas; (e) combinação patim de 
esferas e de rolos.

4.4 Definições das características operacionais e de projeto 

Atrito

A resistência ao movimento oferecida por uma guia de ro­
lamento ê devida a três tipos de atrito, a saber: atrito de rola-



mento; de escorregamento e fluido l70|.
a) atrito de rolamento - Este tipo de atrito é devido 

ãs deformações elásticas e/ou plásticas que ocorrem na região de 
contato entre o elemento rolante e a pista. Basicamente ocorrem 
dois processos distintos que são responsáveis pela resistência ao 
movimento:

“ durante o rolamento, os materiais sofrem, na região de 
contato, um processo cíclico de compressão e descompressão dife­
renciado entre o elemento rolante e a pista. Isto causa um escor 
regamento entre os corpos e, conseqüentemente uma resistência ao 
movimento |70l;

“ uma outra componente do atrito de rolamento é origina 
da pela histerese. do materiat. Durante o movimento de rolamento 
na direção circunferencial, as seções na frente do elemento rolan 
te são deformadas. A energia requerida para isto ê somente parci^ 
almente recuperada atrás desse elemento, ajudando o movimento de 
rolamento - o resto ê transformado em calor.

Verificou-se que o atrito de rolamento é influenciado 
pelos seguintes fatores: carga normal; dureza e número de pontos 
de contato entre o elemento rolante e a pista; geometria das su­
perfícies em contato; dimensões dos elementos rolantes; acabamen­
to superficial da pista e dos corpos rolantes l21,70,72l.

Testes, também, mostraram que o atrito de rolamento va­
ria muito pouco com a velocidade 166 ,73 1.

b) atrito de escorregamento - Este é devido ao atrito 
de Coulomb que ocorre entre os elementos rolantes e a gaiola, ou 
entre os proprios corpos rolantes (caso de inexistência de gaio­
la) , Outra componente deste atrito ê proveniente da resistência 
friccionai oferecida pelos selos de vedação e/ou raspadores. Este 
tipo de atrito pode aumentar, consideravelmente, nas situações on 
de se têm lubrificação deficiente,,contaminação e altas velocida­
des 1 70 |.

c) atrito fluido - Ocorre devido ao cisalhamento do 
filme de lubrificante que se encontra entre as partes em movimen­
to relativo. A magnitude deste atrito depende da quantidade e 
viscosidade do lubrificante e da velocidade de operação. Em bai­
xas velocidades, ele ê praticamente desprezável, enquanto em al­
tas, torna-se bastante significativo, principalmente se houver ex
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cesso de lubrificante |70|.

Em vista do exposto, será definida a expressão da re- 
sistenaia ao atrito de uma guia de rolamento, como segue:

^r ̂  ^r ^ ^e ̂  ^f ^̂ *2)

é a força de resistência ao rolamento

f^ é o coeficiente de atrito de rolamento
N ê a carga normal
Fg é a força devida ao atrito de escorregamento
F^ é a força devida ao atrito fluido.

As magnitudes das forças F^ e p£ são, em geral, menores 
que a parcela relativa ao atrito de rolamento (fj-N) . Através de 
experimentos verificou-se que o valor de fj.< 0,005, para os vá­
rios tipos de guias de rolamento. Este coeficiente engloba somen 
te a parcela do atrito de rolamento, e portanto, sofre a influên­
cia daqueles fatores. Constatou-se que o valor deste coeficiente 
varia muito pouco com a velocidade, ou seja, existe uma pequena 
diferença entre o atrito estático e o dinâmico. Isto implica na 
ausência de movimento "stick-slip" |66,73|.

Desgaste e vida nominal

0 principal tipo de desgaste que ocorre em guias de ro­
lamento é a fadiga superficial. Como já foi mencionado no subto- 
pico 2.6.1) , este desgaste surge em decorrência do ciclo periodi^ 
CO de tensões de contato (carga e descarga) que atuam nas pistas 
e nos elementos rolantes. Ele se manifesta na forma de trincas 
subsuperficiais e superficiais, resultando na fragmentação das ca­
madas superficiais das pistas e dos corpos rolantes com conseqllen 
te desprendimento de partículas. Paralelamente, as guias de rola 
mento sofrem também desgastes abrasivo e corrosivo causados, re£ 
pectivamente, por partículas duras provenientes do meio interno e 
externo, e por água de condensação, umidade, como também,por sub£
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tâncias químicas agressivas oriundas de aditivos E.P. |70
Era vista do exposto, a vida de uma guia de rolamento ê 

dada pela distância total percorrida pelo elemento móvel, até o 
aparecimento dos primeiros sinais de fadiga superficial nas pis­
tas ou nos corpos rolantes. Todavia, testando-se varias unidades 
de guias de rolamento do mesmo tipo é sob as mesmas condições de 
operação e carregamento, observou-se que tais unidades apresenta - 
ram vidas bastante diferentes. Por esta razão, achou-se por bem 
definir o conceito de v-Cda nominal (Ljj) • Esta vem ser a distân - 
cia total (em km) que é alcançada ou excedida por 90^ de um grupo 
suficientemente grande de guias de rolamento de mesmo tipo (subme 
tido ãs mesmas condições de carga e de operação),imediatamente an 
tes do aparecimento da fadiga superficial nos materiais 166,69,731.

A seguir,serão apresentadas algumas expressões para o 
calculo da vida nominal de guias de rolamento de esferas e de ro­
los cilíndricos.

a) esferas

b) rolos

p l O /
Ln = C p  '^lOO (4.3b)

onde,
é a vida nominal (km)

P é a carga que atua sobre a guia (N)
C é a capacidade de carga dinâmica (N).

A cayaoidade de oarga dinâmica ê a carga constante que 
agindo sobre cada unidade de um grupo suficientemente grande de 
guias de rolamento de mesmo tipo (submetido as mesmas condiçõesde 
operação) resulta numa vida nominal L^^SO km (guia de esferas) ou 
Lĵ 2:100 km (guia de rolos) , para 901 das unidades do grupo. Normal^ 
mente, a capacidade dinâmica que é fornecida pela tabela dos fa­
bricantes corresponde à dureza de pistas  ̂ 58 HRC.

Todavia, a vida nominal de uma guia de rolamento sofre
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a influência de vários fatores, entre os quais podem-se citar: 
dureza das pistas, temperatura de trabalho, grau de distribuição 
da carga, vibrações e choques, etc.. Para considerar todos estes 
fatores, as equações (4.3a e b) foram modificadas, como segue]66

a) esferas

50

b) rolos

_ r̂ h» ft » f c

(4.4a)

(4.4b)

onde,
fĵ  (fator de dureza) - ê utilizado para corrigir o va­

lor de C quando a dureza das pistas for < 58 HRC.
f^ (fator de temperatura) - corrige o valor de C quan­

do á temperatura de operação da guia ultrapassa 100°C.

fc (fator de contato) - corrige o valor de C em função 
do grau de uniformidade da distribuição da carga sobre os elemen­
tos de suporte da guia.

f^ (fator de carga) - como ê difícil estimar as cargas 
devidas a vibrações, choques, acelerações, etc., adotou-se um fa­
tor de carga f̂ r para corrigir a carga teórica calculada P^. Lo­
go, a carga real P=f^Pc- Na figura abaixo estão apresentados os 
fatores de carga para varias condições de operação.

Condições de operação fator de carga fw
operação sem vibrações e 
choques 1,0 - 1,5

operação normal (vibrações 
e choques não notáveis) 1,5 - 2,0

operação com vibrações e 
choques 2,0 - 3,5

Figura 4.20 - Fator de carga f^ em função das condições 
de operação.166I,
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Os fatores adimensionais fh. £t e fc são maiores que ze 
.ro e menores ou iguais a 1,0. Seus valores são encontrados nos ca 
tâlogos dos fabricantes..

É necessário fazer algumas observações a respeito das 
informações contidas neste item:

a) A definição da capacidade de carga dinâmica que con­
sidera uma distância de 50km (esferas) e lOOkm , (rolos),depende do 
fabricante. Alguns fabricantes adotam outros valores de referên­
cia. Por exemplo: 250km (rolos) l74[. Outros definem C em função 
de uma vida de um milhão de cursos duplos |76[;

b) Alguns fabricantes não fornecem os valores da capac^ 
dade de carga dinâmica tabelados. Neste caso, o valor de C ê cal̂  
culado através de uma expressão desenvolvida por eles próprios 
1761;

c) Para avaliação da vida nominal das guias, existem d^ 
ferenças de fabricante para fabricante, quanto as recomendações 
de emprego dos fatores acima citados. Alguns fabricantes recomen 
dam o emprego de apenas dois daqueles fatores. Outros, por exem­
plo, propõem a utilização de um fator de desalinhamento l73l. Em 
qualquer caso, cabe ao projetista, no momento de calcular a vida 
da guia, efetuar uma análise das condições de operação e. com is­
to, selecionar os fatores que julgar importantes;

d) Para a obtenção da capacidade de carga dinâmica C d e  
guias de rolamento, os fabricantes consideram que a carga aplica­
da tenha direção e magnitude constantes e especificadas. Contudo, 
numa situação real de operação, a guia está submetida a um con­
junto de cargas que não correspondem às condições especificadas 
na definição de C. Algumas vezes, estas cargas variam com a dis­
tância percorrida pelo elemento móvel. Dessa forma, torna-se ne­
cessário definir o conceito de oarga dinâmica equivalente (Pe)
70,761. Esta é a carga que atuando nas mesmas condições de defî  

nição de C, forneceria a mesma vida que o carregamento real da 
guia. Assim, para se obter a vida nominal de uma guia de rolamen 
to, calculam-se inicialmente as cargas atuantes sobre a mesma, e 
-em seguida,transforma-se este carregamento num carregamento dinâ­
mico equivalente (Pe)• Este último é substituído nas equações de 
Ln (4.4 a e b), ou seja, Pc = Pe 166,76|;

e) Os fabricantes fornecem expressões para se calcular
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■a carga dinâmica equivalente. A determinação destas expressões 
levam em consideração os seguintes aspectos: forma construtiva 
da guia; tipo, sentido e direção das cargas atuantes sobre a guia; 
excentricidade da carga; variação da carga com o percurso ou tem­
po. Não serão apresentadas neste trabalho tais expressões em virtu 
de da grande variedade dos tipos de guias e situações de carrega­
mento.

Capacidade de carga estãtica

Inicialmente,é necessário esclarecer que quando se tra­
ta de mancais e guias de rolamento, os termos estático e dinâmico 
referem-se ao modo de operação destes elementos de maquina, e não 
ao tipo de carga externa aplicada sobre eles (constante ou variá­
vel) [70l. Portanto, neste item o objetivo é estudar a capacida­
de de carga de guias de rolamento sob condições estáticas, ou se­
ja, em repouso ou operando em baixas velocidades.

Quando uma guia de rolamento esta submetida a grandes 
cargas de choques ou a sobrecargas elevadas, ocorrem deformações 
permanentes nas pistas e nos elementos rolantes na região dè con­
tato. Tais deformações não podem exceder um certo valor, pois 
prejudicam a suavidade do movimento linear da guia, além de redu­
zir a precisão de trabalho.

A capacidade de carga estãtica Co é a carga estática 
constante que atuando sobre a guia de rolamento, sob condições de 
operação definidas, causa uma deformação permanente nos elementos 
rolantes e pistas igual a 0,01% do diâmetro destes elementos. Ge­
ralmente, a máxima carga estática que pode ser aplicada sobre a 
guia é igual a Co, para se evitar deformações locais excessivas . 
Contudo, para considerar as condições de operação, um fator estáti^ 
CO de segurança fs(>l,0) é aplicado sobre Co. Desse modo, a car­
ga estãtica equivalente Po | 70|, calculada do carregamento real 
atuante na guia, deve ser ú Co/fs» ou seja:

Po < ^  (4.5)

onde,

Po (carga estática equivalente) é a carga constante
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(com direção e sentido de definição de Co) que produz as mesmas 
deformações permanentes máximas que as cargas reais atuantes so­
bre a guia 1701.

A figura 4.21 mostra os valores do fator estático de se 
gurança fs em função das condições de operação.

Condições de operação
normalmente nenhum 
movimento ê realiza 
do

leves cargas de choque
cargas de choque e de torção

1,0 - 1,5
2,0 - 5,0

normalmente existe 
movimento

cargas normais
cargas de choque e de torção

1,0 - 1,5
2,5 - 5,0

Figura 4.21 - Fator estático de segurança fs em função 
das condições de operação |66

A capacidade de carga estática de uma guia de rolamento 
depende dos seguintes fatores: dureza dos elementos rolantes e das 
pistas; forma, número e dimensões dos elemento rolantes; geometrõ^ 
a de contato entre os elementos rolantes e a pista; precisão de 
fabricação ; temperatura de trabalho; etc..

Os fabricantes adotam alguns fatores para corrigir o va 
lor de Co que é fornecido nos seus catálogos, igualmente como foi 
feito no caso da capacidade de carga dinâmica. Estes fatores são: 
fjjg(fator de dureza), f-(.o(fator de temperatura), fç-(,(fator de con 
tato). Normalmente, os valores destes fatores são diferentes da­
queles referentes â capacidade de carga dinâmica |66,69,73[. A 
maioria dos fabricantes empregam,comumente, o fator de dureza 
Cfho) |69,73|.

As capacidades de carga estática e dinâmica encontradas 
nos catálogos dos fabricantes, normalmente são definidas para u- 
ma carga vertical constante, aplicada na posição central da guia 
e com sentido de cima para baixo. Desse modo, ê necessário con­
verter o carregamento real atuante sobre a guia num carregamento 
equivalente que se adapte ãs condições de definição de Co e C. Pa 
ra isso, utilizaram-se os conceitos de carga estática equivalente 
(Pq) e carga dinâmica equivalente (Pg)•

Alguns fabricantes apresentam expressões para obtenção 
das capacidades de carga estática e dinâmica para outras direções



e sentidos de aplicação da carga, em função dos valores de C e Co 
referentes ã direção e sentido pré-definidos l66,69|.

No topico 4.5,será desenvolvida uma expressão para o 
cálculo da carga estática equivalente para o caso particular de 
guias submetidas a cargas verticais excêntricas.
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Rigidez estática e -pvé-cavga

A figura 4.22a mostra a curva de carga (P^) versus de­
formação (Sy) para uma guia de rolamento genérica. A relação en­
tre Py e óy é dada por:

Py = Ao Ôy^ (4.6)

onde, Ap e a são constantes que dependem dos seguintes fatores : 
tipo de guia; forma, número, dimensões e geometria de contato dos 
elementos rolantes; valor da pré-carga; etc.. A rigidez estática 
definida na posição central da guia (linha de ação de Py) é ex­
pressa por:

S = ^  (4.7)

Esta rigidez é obtida pelo coeficiente angular da tan­
gente a curva num ponto. Através da figura 4.22a observa-se que 
a rigidez aumenta com a carga externa. A partir de um certo va­
lor de carga Pyj, a rigidez torna-se praticamente constante, pois

t.

a curva, neste intervalo, é aproximadamente linear. A rigidez e£ 
tática também depende daqueles fatores mencionados acima.

As guias de rolamento de máquinas-ferramenta são norma^ 
mente pré-carregadas. A pré-carga é uma carga inicial que é aplî  
cada nos elementos rolantes com o objetivo de:

- aumentar a rigidez estática da guia;
- eliminar as folgas;
- aumentar a precisão de movimento;
“ reduzir ou eliminar desalinhamentos devidos a cargas

externas;
“ aumentar a rigidez dinâmica e amortecimento da guia.
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Figura 4.22 - Curvas de carga x deformação de guias de 
rolamento: (a) genérica; (b) para um par 
de patim pré-carregados ]73

Através de um par de patim de rolos pré-carregados (fig. 
4.22b) será mostrado de que forma a rigidez estática das guias au 
menta com a aplicação da pré-carga. De posse de uma régua em cimha 
aplicou-se uma pré-carga de valor Pp em cada patim, resultando nu 
ma deformação correspondente 6p. Como conseqüência imediata dis­
to, tem-se a elevação da rigidez do par de contato elemento rolan 
te-pista |68,77,78|. Este é o primeiro efeito da pré-carga no au 
mento da rigidez da guia. Aplicando-se agora uma carga de opera - 
ção Py (veja gráfico fig. 4.22b) verifica-se que o patim 1 ficará 
mais carregado (Pi) e o patim 2 se descarregará parcialmente (Pa). 
Desta forma, tem-se que a deformação vertical sofrida pelo siste­
ma no sentido da carga P^ será ô, que é bem menor do que o caso 
de não se ter pré-carregamento. Este efeito de descarregamento do 
patim 2 causado pela carga externa Py, reduz a deformação verti­
cal do sistema e ,conseqüentemente, aumenta a rigidez estática da 
guia. Este mecanismo de ganho de rigidez devido a pré-carga pode 
ser visto no gráfico da figura 4.22b l73|.

Uma pré-carga excessiva não produz aumento efetivo na 
rigidez da guia, e pode reduzir sua capacidade de carga e vida 
nominal.

0 valor da pré-carga é dado em função das condições e 
requisitos de operação da guia. Assim, por exemplo: guias sujei-
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tas a cargas de choques e vibrações, grandes forças de corte ou 
sobrecargas, devem ser montadas com forte pré-carga; guias sujei­
tas a forças de corte moderadas, leves vibrações ou que necessi - 
Jtam de rigidez e precisão normais devem ser montadas cora valor mé 
dio de pré-carga.

Geralmente, os fabricantes fornecem em seus catálogos 
ois valores de pré-carga para cada tipo de guia e condição de ope­
ração.

A pré-carga também aumenta a vida nominal de guias su­
jeitas a cargas de choques e vibrações |66,69|. Por outro lado, 
verificou-se que a resistência ao atrito de uma guia de rolamento 
cresce com o valor da pré-carga l78l. Á elevação do nível de a- 
trito resulta no aumento do amortecimento da guia (na direção de 
movimento) e,conseqüentemente,da sua rigidez dinâmica |79[. Em 
contrapartida,tem-se o aumento no erro de posicionamento do meca­
nismo de avanço. Mais detalhes sobre este assunto serão vistos 
no item seguinte.

Os métodos mais empregados para aplicação da pré-carga 
em guias de rolamento são: ajuste prensado (por tolerância dimen­
sional) (figs. 4.6, 4.9) ; parafusos de ajuste (figs. 4.3b,4.11) ; 
régua paralela (fig. 4.14); régua em cunha (figs. 4.18b e 4.19b) ou 
pino excêntrico. Com exceção do primeiro método, todos os outros 
permitem ajuste da pré-carga durante a vida da guia. Isto signi­
fica que o valor da pré-carga inicial, dado na montagem da guia , 
pode ser alterado caso se deseje eliminar folgas (causadas por de£ 
gastes) ou ocorra uma mudança expressiva nas condições de opera­
ção.

A escolha entre estes diferentes métodos depende do tipo 
de guia, da rigidez e precisão requeridas, da necessidade de aju^ 
te da pré-carga e das facilidades construtivas e de montagem. Os 
métodos por ajuste prensado e por régua em cunha são recoméndados 
nos casos onde se deseja alta rigidez e precisão.

As réguas paralela eem cunha são semelhantes as réguas pa 
ra ajuste de folga (em guias de escorregamento) que foram apresen 
tadas no capítulo 2 (subtopico 2.2.2).

Maiores informações sobre pré-carga podem ser obtidas 
nas referências | 66 ,69 , 73 , 74,75 ,76,80



Rigidez dinâmica e amortecimento

0 gradiente de amortecimento mecânico de um mecanismo de 
avanço pode ser expresso pela seguinte equação 181|:
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c

onde,
Cy é o coeficiente de amortecimento viscoso equivalen­

te total
K é a rigidez do mecanismo de avanço
m ê a massa do elemento movei
Cc é o coeficiente de amortecimento crítico

Este gradiente mede a capacidade de amortecimento do me 
canismo de avanço. A maior parte de Dĵ  é proveniente do atrito o 
riginado nas guias da maquina ISl]. Para aumentar o gradiente de 
ve-se elevar, fundamentalmente, o valor de Cy. Para isso, ê ne­
cessário aumentar, na medida do possível, todos os coeficientes 
de amortecimento viscoso relativos ao mecanismo de avanço, ou se­
ja, Cj, C2 e Cgq (veja tópico 2.5). 0 valor de Ci está relaciona 
do ãs diversas formas de amortecimento presentes nos mancais, fu­
so de movimento, acoplamentos, etc.. 0 valor de C2 depende da 
viscosidade e aditivo do óleo lubrificante. 0 Cgq, neste caso, re 
laciona-se com a parcela de atrito de rolamento e escorregamento 
que efetivamente contribui para o amortecimento das vibrações no 
elemento móvel.

Como as guias de rolamento têm baixo atrito e normalmen 
te operam sem razoável filme de lubrificante, elas apresentam baî  
xa capacidade de amortecimento. Isto pode ser explicado através 
do seguinte raciocínio: trocando na equação (2.26) do Cgq, a for 
ça Fc por Fj. (força de resistência ao rolamento) , verifica-se que 
o valor de Ggq será reduzido, pois Fj. ê bastante pequeno. Logo, o 
gradiente Dju que em sua maior parte ê devido a Ceq e C2 , será 
também pequeno. Por outro lado, verifica-se, indiretamente, que 
quanto maior a velocidade de avanço (v) óu amplitude da velocida­
de de vibração (Xw) menor será o gradiente Dm (veja eqs. 2.26 e 
4.8) l79l.

Como já havia sido mencionado, o aumento da pré-carga
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ente de amortecimento. Porém, para velocidades de avanço
V > lOOOmm/min,,a pré-carga praticamente não têm influência sobre 
o valor de Dm l78|. Em contrapartida, a elevação do nível de a- 
trito provoca aumento do erro de posicionamento. Para satisfazer 
estes dois requisitos adequadamente, recomenda-se utilizar para 
o gradiente de amortecimento do mecanismo de avanço, valores na 
faixa de 0,1 a 0,2 ISlj. Uma forma de se aumentar este gradiente 
é utilizar guias combinadas do tipo rolamento/escorregamento [75, 
78,811,

Pode-se, também,elevar o gradiente de amortecimento de 
guias de rolamento com o emprego de gaiolas artificialmente amor­
tecidas 1 79 1 .

A capacidade de amortecimento das guias de rolamento na 
direção normal é similar ãdireção de movimento. A pré-carga tem 
um efeito positivo sobre o amortecimento nestas duas direções, po 
rém de modo limitado. Para aumentar o gradiente de amortecimento 
na direção normal ao movimento, pode-se utilizar dispositivos de 
”squeeze-film" l78l.

0 emprego de óleos com aditivo polar causa um crescimen 
to no gradiente de amortecimento de guias de rolamento l8ll.

A rigidez dinâmica de guias de rolamento aumenta com a 
rigidez estática e com o nível de amortecimento. Por sua vez, co 
mo já foi visto, estes parâmetros sofrem acréscimo com a elevação 
do nível de pré-carga. Da mesma forma, todos os outros meios ci­
tados acima para aumento do gradiente de amortecimento têm um 
efeito positivo sobre a rigidez dinâmica.

Vale salientar que a freqüência natural e a rigidez do 
mecanismo de avanço têm também influência sobre o gradiente de 
amortecimento.Cveja ref. l8ll ).

Comprimento dos trilhos

As guias não-recirculantes apresentam limitações de cur 
so (veja fig. 4.23). Isto se deve basicamente a dois fatores: a) 
a velocidade de translação dos corpos rolantes é a metade da velo 
cidade do elemento móvel; b) os corpos rolantes não recirculam 
durante o movimento. Assim, conclui-se que a gaiola porta-esfe-
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ras ou rolos desloca-se sempre a metade da distância percorrida 
pelo elemento movei (£ig. 4.23)..

Para evitar que a gaiola saia fora dos trilhos nas posî  
ções finais de curso, ê necessário que o comprimento do trilho(mo 
vel e fixo) satisfaça a seguinte expressão:

Lt > Lg + Cs/2 (4.9)

onde. Cs - curso
L-t - comprimento do trilho 
Lg “ comprimento da gaiola

A expressão (4.9) sofrerá alteração dependendo do tipo 
de arranjo de proteção utilizado. Ademais, poderá ocorrer que o 
comprimento do trilho móvel seja diferente do fixo. Para maiores 
informações sobre este assunto consultar referência

_Çs_
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Figura 4.23 - Esquema de deslocamento de uma guia não- 
recirculante.

4.5 Considerações sobre distribuição de carga nos elementos rolan­
tes, carga estática e rigidez equivalentes

A distribuição e o valor da carga que atua sobre os ele 
mentos rolantes, bem como, as deformações que ocorrem nas guias 
de rolamento, são influenciadas pelos seguintes fatores 182 ]:

a) valor, distribuição e tipo de carga externa;
b) valor edistribuição do peso próprio do elemento mó­

vel (mesa, carro, etc.), dos dispositivos de fixação e da peça de 
trabalho;

c) flexibilidade do elemento móvel;
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d) flexibilidade do barramento;
e) flexibilidade dos dispositivos de fixação e da peça 

de trabalho;
£) flexibilidade do par de contato pista-elemento rolan

te;
g) não-uniformidade da forma geométrica dos . elementos

xolantes;
h) imprecisões de fabricação e de montagem da guia;
i) valor da pré-carga;
j) concepção construtiva da guia (arranjo, número e ti­

po dos elementos rolantes).

Para se calcular a distribuição de carga sobre os ele­
mentos rolantes e a deformação em um ponto qualquer da guia de ro 
lamento, é necessário considerar todos estes fatores. Isto, po­
rém, é bastante complexo e trabalhoso. E difícil, por exemplo,in 
troduzir no método de cálculo as imprecisões de fabricação e de 
-montagem, a não-uniformidade da forma geométrica dos elementos ro 
lantes, etc..

Em vista do exposto, os métodos utilizados consideram 
somente uma parte destes fatores. Mesmo assim, são feitas muitas 
hipóteses simplificadoras.

A referência |82l apresenta um método de cálculo sim­
plificado que considera os fatores citados nas letras a-d, f,i,j. 
A precisão da solução obtida dependerá em muito, da maior ou me­
nor proximidade do modelo hipotético (utilizado para a implementa­
ção deste método) para o modelo real.

0 método de elementos finitos poderá também ser utiliza 
do para o cálculo das deformações em guias de rolamento e da dis­
tribuição de carga nos elementos rolantes.

Nas linhas abaixo, será feita uma abordagem sobre a 
conceituação e importância da carga estática e rigidez equivalen­
tes, na seleção do tamanho da guia de rolamento, que atenda ãs 
condições de carga e rigidez de projeto |83[.

Inicialmente serão apresentadas as hipóteses segundo as 
quais este estudo se baseia:

1) 0 elemento móvel e o barramento são considerados pia 
cas rígidas. Como conseqüência disto, resulta que os pontos do
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elemento movei que se encontram no mesmo plano, permanecem nele a 
pos a deformação;

2) A relação carga x deformação do contato elemento ro­
lante e pistas ê linearizada, ou seja, P̂ . = A expressão re 
al desta relação é [68,70|:

Pj. = V j." ( 4 .1 0 )

onde,
P “ carga que atua normal à superfície de contato do 

elemento rolante
- constante carga-deformação

ô - deformação elástica de contato do elemento rolan­
te e das pistas

n - expoente de carga-deformação. n=l,5 (esferas); 
n = 10/9 (rolos).

A constante K̂ . depende das dimensões dos elementos ro­
lantes, da geometria de contato e dos materiais empregados na sua 
fabricação e das pistas;

3) Não atuam momentos externos sobre o elemento móvel , 
somente forças (concentradas e/ou distribuídas) na direção do ei­
xo z (fig. 4.24) ;

4) A guia de rolamento considerada ê simétrica em rela­
ção ao plano xz (fig. 4.24);

5) As pistas são idealmente planas e todos os elementos 
rolantes apresentam exatamente as mesmas dimensões;

6) A guia não apresenta imprecisões (desalinhamento,em- 
penamento, etc.) devido à montagem.

Para implementação deste estudo, tomar-se-â como exem - 
pio uma guia de rolos não-recirculante que esta mostrada esquema­
ticamente na figura 4.24. Aplicando-se um força excêntrica 
sobre o elemento móvel, este se desloca verticalmente conformemos 
tra a figura 4.25. A rigidez vertical definida no ponto de apli­
cação da força F2 e dada por S^.
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Figura 4.24 - Modelo teórico de uma guia de rolos não- 
recirculante.

Figura 4.25 - Distribuição das deformações dos rolos e 
pistas cáusada pela aplicação da força F^ 
no elemento móvel.

Nas figuras supracitadas valem as seguintes définições
83

- a  origem dó sistema de coordenadas esta no plano dos 
elementos rolantes e no centro do retângulo formado pelas filei - 
ras de rolos sob carga;

“ o sistema de coordenadas ê solidário com o movimento 
de translação dos elementos rolantes;

- o eixo X ê paralelo ãs fileiras de rolos;
- o eixo y ê perpendicular as fileiras de rolos;
- o eixo z e perpendicular ao plano dos elementos rolan

tes;
- Lr é o comprimento da fileira de rolos;
- Bj- é a distância entre as fileiras de rolos.
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Na realidade, o que se fez foi transformar a guia real 
num modelo hipotético, em que o elemento movei e o barramento fo­
ram considerados placas rígidas, e os elementos rolantes com os 
seus contatos foram substituídos por molas lineares.

A carga sobre os rolos se distribui de forma linear de­
vido as hipóteses formuladas. A carga sobre o rolo mais solicita 
do (Prm) deve ser menor ou igual a carga máxima permissível por 
rolo (Prp)• Esta ultima ê a carga que provoca uma deformação per 
manente dos rolos e das pistas igual a 0,0001 do diâmetro do ele­
mento rolante l70|.

Geralmente, os fabricantes de guias de rolamento espe 
cificam nos seus catálogos a capacidade de carga estática (Cq) e 
rigidez estática nominal (Sĵ ) , que são definidas na posição cen­
tral da guia. Porém, na prática, normalmente as forças aplicadas 
sobre a guia e as deformações resultantes são excêntricas. Destá 
forma, para selecionar o tamanho da guia, através dos catálogos 
de fabricantes, é necessário converter os valores da força e rig^ 
dez excêntricas, determinadas pelo projetista, em valores equiva­
lentes definidos na origem do sistema de coordenadas (figs. 4.24 
e 4.25) o Para isso, é necessário substituir por uma força 
vertical P q (carga estática equivalente) atuando na origem 0 do 
sistema, tal que produza a mesma deformação permanente máxima(nos 
rolos e pistas) que a força real F^. Do mesmo modo, é preciso 
encontrar a rigidez vertical So (rigidez equivalente) definida na 
origem 0 do sistema, tal que assegure a rigidez excêntrica S^ re­
querida para a guia [SSj.

Em vista do exposto, a seleção do tamanho da guia .será 
feita com base no preenchimento das seguintes inequações:

Pp < Co/fs
(4.11)

S 0 S Sn

A referência |83l cialcula as expressões para Po e So em 
função de Fz e S^^ respectivamente. Tais espressões foram obti - 
das considerando as hipõteses formuladas acima, as equações de 
equilíbrio e de deformação da guia e os conceitos de Pq e So.Elas 
são dadas por:
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Po = FzCl + 6 + 2 (4.12a)

(4.12b)So =

Para concluir este topico,serão feitos alguns comenta - 
rios sobre as aplicações e erros envolvidos nas expressões 4.12a 
e b:

- a carga estãtica equivalente Pg calculada pela expreß 
são 4.12a,pode ser empregada para guias submetidas a forças ver­
ticais (eixo z) concentradas e distribuídas. Neste caso, o valor 
de Fz e de sua linha de ação serão dados pela resultante de todas 
as forças externas;

- estas expressões podem ser aplicadas para guias de e^ 
feras ou de rolos, pré-carregadas ou não, recirculante ou não,com 
formas construtivas variadas, desde que possam ser consideradas a 
quelas hipóteses (principalmente a (3) e (4));

“ os erros relacionados com a determinação das expres - 
sões 4.12a e b são consideráveis. A maior parte destes erros é 
devido ãs hipóteses 1,2 e 5. Na realidade, o elemento móvel e o 
barramento têm flexibilidade longitudinal e transversal, que in­
fluenciam bastante a distribuição de carga sobre os elemento ro­
lantes e a deformação da guia, Da mesma forma, a relação carga x 
deformação para os elementos rolantes e pistas não ë linear(veja 
hipótese 2). Por outro lado, as pistas normalmente têm imperfei­
ções de fabricação (ondulação superficial, falta de paralelismo e 
de retilineidade, etc.) e os elementos rolantes apresentam varia­
ções nas suas dimensões. As hipóteses 1 e 5 são as que contribu­
em com a maior percentagem de erro no cálculo das expressões 4.12 
a e b. Em vista dessas observações, deve-se tomar cuidado com o 
emprego de tais expressões, pois estas são bastante aproximadas , 
servindo apenas para fornecer uma estimativa dos valores de P q e 
So« Para maiores informações sobre esta questão, consultar as re­
ferências I82,84 .
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4.6 Aspectos de fabricação e montagem

0 desempenho de uma guia de rolamento está diretamente 
relacionado com a precisão obtida na sua fabricação e montagem.

Os trilhos devem ser construídos com grande precisão 
geométrica e dimensional. Geralmente, são fabricados de aço e 
acabados por retificação. As pistas de rolamento são endurecidas 
por têmpera superficial (por chama ou indução). A espessura dá 
camada endurecida deve ser  ̂ 2,0mm. Este valor depende das di­
mensões dos elementos rolantes e das condições de carga. A dure­
za das pistas deve estar na faixa de 58 a 64 HRC |66,73|.

Apos o tratamento térmico, as'pistas sofrem acabamento 
superficial por retificação. 0 valor da rugosidade superficial 
em Ra deve ser^ 0,6ym l73l. Isto proporciona suavidade de rola­
mento e menor atrito. Quando se quer melhorar o acabamento das 
pistas, faz-se o polimento apos a retificação l76l.

Para guias sujeitas a cargas moderadas podem-se utili - 
zar trilhos de fQfQ cinzento endurecido.

Ondulações superficiais das pistas podem originar-se 
durante o aparafusamento dos trilhos sobre o barramento e elemen­
to movei. Para evitar isto, dá-se o acabamento final das pistas 
(na retifica) com os trilhos já aparafusados no corpo da máquina 
66 |.

CJomo já foi mencionado, sabe-se que a precisão de fabr^ 
cação dos elementos rolantes afeta consideravelmente a precisão de 
movimento e deformações da guia, a distribuição de carga nos ele- 
meíitos rolantes, a rigidez e capacidade de carga da guia,etc.. As 
esferas são fabricadas com maior precisão e menor custo comparan­
do-se aos rolos cilíndricos, é relativamente fácil obter tolerãn 
cia de diâmetro e esfericidáde em torno de 0,2ym. Em contrapart^ 
da, a precisão dimensional e geométrica Ccircularidade e cilin- 
dricidade) obtida para os rolos é da ordem de 2ym 168|.

Os elementos rolantes, em geral, apresentam maior dure­
za do que as pistas.

As gaiolas ou correntes porta-elementos rolantes são fa 
bricadas de aço, bronze, latão ou plástico. A precisão de mov^ 
mento da guia é também bastante afetada pela precisão de condução 
dos elementos rolantes na gaiola, bem como pelos erros de fabrica­



ção e montagem desta.
Na montagem dos trilhos,é necessário verificar os se­

guintes aspectos:
“ planicidade e número de pontos de suporte das pistas, 

bem como das faces dos encostos do barramento e do elemento mo­
vei. A verificação do número de pontos de suporte é feita atra­
vés de tinta azul da prússia l76l;

“ paralelismo e retilineidade dos trilhos, bem como das pi_s 
tas que se contrapõem. Isto é medido através de aparelhos de me­
dição, tais como: relógio comparador, autocolimador,laser interfe 
rométrico ou de alinhamento, etc..

Após a montagem completa da guia, faz-se necessário te^ 
tar a sua precisão de movimento. Isto é feito medindó-se os des­
vios (ym) horizontais e verticais que ocorrem no elemento móvel , 
quando este percorre um determinado curso (mm). Para isso, utilã^ 
zam-se também os aparelhos citados acima,

4.7 Lubrificação

0 óleo e a graxa são os lubrificantes normalmente utili^ 
zados em guias de rolamento. A seleção entre eles depende dos se 
guintes aspectos:

- condições de operação (velocidade, carga, temperatu -
ra, etc.) ;

~ projeto e manutenção da guia.

A lubrificação ã graxa não exige sistemas especiais pa­
ra suprimento e também permite uma- simples selagem. Este último 
fato é importante, principalmente, quando se considera a posição 
de trabalho da guia. A graxa também fornece proteção contra o in­
gresso de partículas externas na guia. Por outro lado, o óleo é 
recomendável nas situações onde existe grande geração de calor in 
terno, causado pelas altas cargas e velocidades de operação da 
guia. Neste caso, sistemas de lubrificação com circulação de ó- 
leo são utilizados para dissipar o calor,interno, reduzindo assim 
a temperatura interna da guia. Em contrapartida, o óleo exige se 
los de vedação mais complexos e caros, Como regra geral, é acon­
selhável utilizar-se óleos com alta viscosidade. Porém, nos ca­
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sos de guias que operam em altas velocidades, é preferível usar 
oleos de menor viscosidade, isto para reduzir o atrito fluido e a 
temperatura da guia [66,701. Na pratica, verifica-se que o uso 
da graxa é mais freqüente do que o do óleo.

As guias de rolamento requerem bem menor quantidade de 
lubrificante do que as guias de escorregamento, e permitem maio­
res intervalos de relubrificação.

Alguns tipos de guias de rolamento podem operar com lu"- 
brificação permanente ou mesmo sem lubrificação (por exemplo: guî  
as de bucha recirculantes) [66[.

A freqüência de lubrificação e determinada em função das 
condições operacionais e da experiência pratica adquirida.

Os métodos normalmente utilizados para lubrificação de 
guias de rolamento são: pino graxeiro, copo de óleo, lubrificação 
centralizada com perda de lubrificante Cóleo ou graxa.) , lubrifica 
ção por circulação forçada Cóleo).

No projeto do sistema de lubrificação, deve-se conside­
rar a posição de trabalho da guia, de mod© a garantir que o lubrj^ 
ficante tenha acesso a todas as partes em atrito.

Maiores informações sobre tipos e especificações de lu­
brificantes , métodos e intervalos de lubrificação, etc., podem ser 
obtidas através dos fabricantes de guias de rolamento.

4.8 Dispositivos de proteção

0 ingresso de contaminação externa nas guias de rolamen 
to provoca considerável aumento na taxa de desgaste das pistas e 
dos elementos rolantes. Com conseqüência, tem-se uma redução na 
precisão de movimento e na vida nominal da guia. Assim, torna- 
se necessário protegê-la de substâncias estranhas.

Os dispositivos de proteção apresentados no tópico 2.9 
são também utilizados em guias de rolamento. Estes dispositivos 
sofrem algumas modificações construtivas para que possam se adap­
tar ao tipo de guia de rolamento.

Maiores detalhes sobre a montagem e seleção destes dis­
positivos, podem ser encontrados em catálogos de fabricantes.
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■ ^ A lise c o m p a r a t i v a en tr e guias de e s c o r r e g a m e n t o,
HIDRO E AEROSTÂTICAS, E DE ROLAMENTO

5.1 Introdução

Neste capítulo, far-se-â uma análise comparativa entre 
guias de escorregamento, hidrostáticas, aerostáticas e
de rolamento, tendo como referência os parâmetros que afetam o 
seu desempenho. 0 objetivo desta análise, ê estabelecer os cam­
pos de utilização, limites e condições de aplicabilidade para ca­
da uma dessas guias. São analisados os seguintes aspectos: atr^ 
to; desgaste; rigidez; amortecimento mecânico; capacidade de car 
ga; precisão de movimento e de posicionamento; eficiência mecâni­
ca; velocidade de operação; materiais; lubrificação; fabricação ; 
instalação; proteção; manutenção e custos.

Com este estudo, pretende-se também fornecer uma visão 
global e comparativa das características das guias acima citadas 
e, ao mesmo tempo, orientar o projetista na seleção do tipo de 
guia, em função do porte, precisão e tipo da máquina-ferramenta.

No texto abaixo, será • desenvolvida esta análise 
comparativa considerando os aspectos supramencio­
nados .

CAPÍTULO 5

5.2 Atrito, precisão de posicionamento e velocidades de operação

É sabido que a característica de atrito das guias de má 
quinas-ferramenta tem uma influência fundamental sobre; a preci­
são de posicionamento e uniformidade de movimento do elemento mo­
vei; o nível de amortecimento mecânico do sistema de avanço; o va 
lor da força necessária para deslocar o elemento móvel; a quanti­
dade de energia calorífica gerada pelo atrito; a faixa de veloci- 
^dadesde operação.
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A figura 5.1 mostra o comportamento típico do coeficien 
te de fricção em relação ã velocidade,para os seguintes tipos de 
guias: a) escorregamento (metal/metal); b) escorregamento (plâs- 
tico/metal); c) rolamento; d) hidrostática; e) aerostática.

Fig. 5.1 -
b) V  c) ’ d) ’ e) ''

Curvas do coeficiente de fricção f em função 
da velocidade de translação v para vários t^ 
pos de guias.

Considerando os aspectos em questão,valem as seguintes 
conclusões:

1) o valor da resistência ao movimento devida ao atrito 
nos tipos de guias citados acima decresce no sentido de (a) para 
(e). Os coeficientes de fricção normais médios, sob condições de 
lubrificação, para as guiàs designadas nos itens de (a) a (e),são 
respectivamente, 0,1, 0,05, 0,003, < 0,001, << 0,001;

2) a precisão de posicionamento é inversamente proporei^ 
onal ao nível de atrito nas guias. Desta forma tem-se, para as 
guias da figura 5.1, que tal precisão cresce no sentido de (a) pa 
ra (e) ;

3) somente a guia de escorregamento Cmetal/metal) está 
sujeita ao fenômeno do "stick-slip” , principalmente em velocida­
des muito baixas (veja apêndice B), Isto se deve a declividade 
negativa da curva f x v na região de lubrificação limite e mista, 
associada ã elasticidade dos elementos de transmissão mecânica. A 
não uniformidade de movimento causada pelo "stick-slip” afeta ne­
gativamente a precisão de posicionamento e de usinagem, o acaba - 
mento superficial das peças e a quantia de desgaste das guias.Por 
outro lado, o ”stick-slip” causa também instabilidade no sistema 
de controle de posição de máquinas com comando numérico;

4) a potência de fricção (calorífica) gerada pelo atri­
to nas guias varia diretamente com o coeficiente de fricção e com 
a velocidade do elemento movei. Esta potência decresce no senti­



do das guias citadas nas letras de Ca) a Ce)• Sob esté aspecto , 
o emprego de guias aerostáticas, hidrostáticas ou de rolamento é 
recomendável, principalmente para situações onde se têm velocida­
des muito altas Cveja apêndice B). Contudo, em guias hidrostáti­
cas, se a velocidade do elemento móvel éxceder a velocidade de sa 
ida do óleo da sapata na direção do movimento, ocorrerá entrada 
de ar através da folga h para o interior das sapatas de frente, 
prejudicando, assim, todo desempenho da guia Ccapacidade de car­
ga, rigidez, etc.)* Por isso, é desaconselhável o seu uso em 
velocidades acima desse limite;

5) para a análise da faixa de velocidades de operação 
(veja apêndice B) das guias em questão, serão considerados os se­
guintes fatores: geração de calor; regularidade de movimento Ce- 
feito "stick-slip"); desgaste Cvida útil); degeneração dos mate­
riais. Sejam,então, as observações a seguir: Ci) não se recomen­
da o uso de guias de escorregamento Cmetal/metal) em máquinas que 
operam, freqüentemente, em velocidades muito baixas e sob cargas 
elevadas (problemas causados pelo "stick-slip”) . Sob condições 
de carga e lubrificação bastante favoráveis, em
regime permanente de lubrificação hi­
drodinâmica, tais guias podem operar em velocidades
muito altas. Contudo, a taxa de geração de calor será elevada(e£ 
pessura do filme de óleo bastante pequena e grande área das super 
fícies das guias em atrito). Em vista do exposto, conclui-se que 
estas guias são mais adequadas para máquinas que operam nas fai­
xas de velocidades baixas, médias e altas; (ii) os novos mate­
riais plásticos Cveja subtópicos 2.6.2 e 2.6.4), que são utiliza­
dos em guias de escorregamento, fornecem uma curva f x v com in­
clinação positiva Causência de "stick-slip”). Desta forma, guias 
de plástico/metal podem ser empregadas em máquinas que operam na 
faixa que vai das muito baixas às altas velocidades. Não é acon­
selhável utilizar tais guias em velocidades muito altas, pois,me^ 
mo que o produto pressão de contato Cp) x velocidade Cv) seja sa­
tisfeito, o material plástico que normalmente é fixado ao elemen­
to móvel estará em permanente fricção e, evidentemente, sofrerá 
um aquecimento exagerado em velocidades de escorregamento muito £ 
levadas. Isto provocará rápida degeneração do revestimento plás­
tico; Ciii) as guias aerostáticas, hidrostáticas e de rolamento
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são adequadas para todas as faixas de velocidades de maquinas-fer 
ramenta. Para as hidrostáticas valem as restrições apresentadas 
no item (4); (iv) ê necessário salientar que as velocidades máxi­
mas de operação de guias de escorregamento (a e b) e de rolamento, 
são limitadas pelas cargas de trabalho. A razão disto ê a seguin 
te: ã medida que a carga aumenta, ê necessário diminuir as velo­
cidades de operação para se limitar a quantia de desgaste da guia 
e a taxa de geração de calor. Estes dois processos estão relacio 
nados,respectivamente, com a vida útil da guia e com as deforma - 
ções e tensões térmicas na máquina. Além do màis, pode acontecer 
que a temperatura máxima de trabalho do lubrificante seja ultra - 
passada, ocasionando sua rápida deterioração Cou inibição dos seus 
aditivos), o que pode levar a um processo de desgaste acelerado 
das superfícies das guias.

5.3 Desgaste

As guias hidrostáticas e aerostáticas por trabalharem 
em regime de lubrificação de filme fluido, sob todas as condições 
de operação previstas no projeto, não apresentam desgastes nas 
suas superfícies de trabalho. Contudo, pode ocorrer, eventualmen 
te, atrito solido entre as superfícies de fricção dos elementos mo 
vel e fixo, devido a sobrecargas ou ã falha no sistema de alimen­
tação de fluido (oleo ou ar). Isto pode causar sérios danos ãs su 
perfícies deslizantes (desgaste adesivo). Ademais, no caso das 
guias aerostáticas, pode-se ter desgaste corrosivo das superfíci­
es de trabalho, em virtude da possibilidade do ar comprimido • ou 
ambiental estar contaminado e/ou úmido.

Por outro lado, em guias de escorregamento e nas de ro­
lamento, normalmente ocorrem processos de desgaste em suas super­
fícies de trabalho. As primeiras apresentam os desgastes adesivo 
e abrasivo como os mais significativos, enquanto as segundas, o 
desgaste por fadiga superficial. Sob as mesmas condições de ope­
ração, a taxa de desgaste das guias de escorregamento é bem maior 
do que a das de rolamento. Isto significa que a guia de rolamen­
to apresenta uma vida útil bem maior do que a de escorregamento. 
Quando contaminadas por partículas abrasivas, estas duas guias a- 
presentam altas taxas de desgaste abrasivo.
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Como regra geral, as guiãs de escorregamento plástico / 
-metal apresentam menor taxa de desgaste do que as de metal/metal. 
Nas situações onde se tem desgaste adesivo ou abrasivo de três 
corpos, o par plâstico/metal apresenta menor desgaste individual 
(elemento superior e inferior do par) em relação ao par metal/me­
tal. Contudo, nos casos onde ocorre desgaste abrasivo de dois cor 
pos, o plástico apresenta desgaste bem maior do que o metal (por 
exemplo: aço ou f£f£) . Em qualquer caso, por ser o plástico mais 

-mole e ter menor afinidade atômica com o metal, ele causa menor 
desgaste no outro elemento do par (metal). Este fato ê importan­
te , visto que ê a guia do barramento a responsável pelo alinhamen 
to do elemento movei.

É necessário lembrar que os plásticos referidos no parâ 
grafo anterior, são aqueles mencionados no subtopico 2.6.4.

5.4 Capacidade de carga e rigidez

Nos capítulos anteriores foi visto que a capacidade de 
carga e rigidez das guias descritas na figura 5.1, eram afetadas 
por um grande número de parâmetros de projeto. Para exemplificar, 
tem-se nas guias de esaorregamento: par de materiais; área de con 
tato; acabamento superficial; dureza; pressão admissível de conta 
to. Nas hidrostáticas' pressão de alimentação de oleo; área efe­
tiva; razão de resistências. Nas de rolamento: forma, número,di^ 
mensões e geometria de contato dos elementos rolantes. Além dis­
so, dependiam também das condições operacionais (regime de lubri­
ficação, velocidades de operação, faixa de variação da carga,etc.) 
e das concepções construtivas da guia. Em vista do exposto, fica 
difícil fazer uma comparação quantitativa entre estas guias, quan 
to ã capacidade de carga e rigidez, devido ã dificuldade de se 
ter condições semelhantes para a comparação dos diferentes tipos de 
guias. Assim, a análise será feita sob o aspecto qualitativo.

Como regra geral, pode-se dizer que a guia hidrostática 
-apresenta a maior capacidade de transporte de carga, vindo acompa 
nhada, em ordem decrescente, pelas guias de escorregamento (metal 
ou plástico), de rolamento e aerostáticas.

Xom o emprego de guias hidrostáticas pode-se obter alta 
capacidade de carga. Isto dependerá basicamente da pressão de a-



limentação de oleo, das áreas efetivas das sapatas, da'folga ■ de 
trabalho e dos restritores utilizados. A grande vantagem destas 
guias é que elas podem transportar cargas pesadas com baixíssima 
resistência ao atrito, alta precisão de posicionamento, ausência 
de ”stick-slip" e de desgaste adesivo Cgrande vida útil).As guias 
de rolamento também apresentam estas características, porém, além 
de estarem sujeitas ao desgaste por fadiga superficial (menor vi­
da útil), são anti-econômicas para as altas cargas.

A guia de escorregamento Cmetal ou plástico) apresenta 
maior capacidade de carga do que as de rolamento, pois a transmi_s 
são de força entre os elementos movei e fixo do par se dá atra­
vés de contato superficial,enquanto nas de rolamento,ocorre, es­
sencialmente, por contato pontual ou linear. Isto não significa, 
porém, que as guias de rolamento tenham baixa capacidade de car­
ga. Para confirmar isto, tem-se, por exemplo, as guias de pa­
tim com rolos recirculantes e as de agulhas não-recirculantes,que 
apresentam grande capacidade de carga.

Por outro lado, sabe-se que a capacidade de carga das 
guias de escorregamento é limitada, principalmente, pelo produto 
pressão de contato x velocidade (desgaste adesivo). Nas de rola­
mento, tais limitações estão relacionadas com as deformações per­
manentes máximas permissíveis das pistas e elementos rolantes e com 
a vida nominal requerida para a guia.

Como regra geral, pode-se afirmar que a guia de escorre 
gamento (metal ou plástico), apresenta a maior rigidez estática 
por unidade de área, vindo acompanhada, em ordem decrescente, pe­
las guias hidrostáticas, de rolamento e aerostáticas. Contudo, é 
possível obter alta rigidez com qualquer uma dessas guias,:exceto com 
as aerostáticas. Isto depende basicamente da. escolha dos parâme 
tros de projeto, da forma e componentes construtivos da guia e da 
pré-carga.

Os plásticos apresentam menor dureza e modulo de elasti 
cidade que os metais (por exemplo; aço ou f°f£). Além do mais, 
os materiais plásticos de forma geral, exibem certa fluência a 
frio ("creep") sob ação de cargas. Desse modo, as guias de escor 
regamento (plástico/metal) têm menor rigidez estática/unidade de 
área do que as de metal/metal.

Com guias hidrostáticas, pode-se obter altíssima rigi-
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dez ' utilizando-se arranjo de sapiatás pre-carregadas (duplo efei­
to) com restritores auto-reguláveis (por exemplo: D,C.R.)» Para 
que isso seja possível,e necessário, adicionalmente, que todas as 
suas estruturas construtivas e adjacentes sejam bastante rígidas 
e resistentes aos émpuxos hidráulicos, a fim de se evitar deforma 
ç5es de corpo indesejáveis que venham a comprometer todo o desem­
penho previsto no projeto. Este fato constitui a principal des­
vantagem da guia hidrostática do ponto de vista técnico.

Embora a rigidez das guias de rolamento seja relativa­
mente menor que as outras (exceto as aerostáticas), pode-se encon 
trar alguns tipos construtivos que apresentam alta rigidez. Por 
exemplo: guia de patim com rolos e de agulhas não-recirculantes.
A rigidez estática de um único patim varia de 700 a 1.950 N/ym de 
acordo com o tamanho l73|. A rigidez das guias de agulha varia 
de 1.000 a 4.000 N/ym (para comprimento de gaiola de lOOmm), con­
forme dimensões dos elementos rolantes e forma construtiva dos tr^ 
lhos |72[. Utilizando-se arranjos construtivos pré-carregados,po 
de-se ter rigidez ainda maior.

Como foi visto anteriormente, as guias de rolamento a- 
presentam uma rigidez estática relativamente menor que as de es­
corregamento e hidrostáticas. Com o objetivo de aumentar a rigi­
dez estática normal de máquinas-ferramenta que operam com guias 
de rolamento, pode-se utilizar uma guia de escorregamento atuando 
paralela a de rolamento. Com esta combinação, obtém-se as vanta­
gens técnicas da guia de escorregamento C.alta rigidez e amorteci­
mento) e da de rolamento (baixo atrito). A figura 5.2 mostra um 
modelo construtivo de guia combinada escorregamento/rolamento,que 
utiliza patins de rolos pré-carregados com molas prato l75|. As 
pistas das guias de escorregamento e de rolamento são dispostas 
em paralelo, de modo que a carga vertical seja. distribuída em ca­
da uma delas. As molas prato são dimensionadas de forma que as 
guias de escorregamento (metal ou plástico) suportem, por exemplo, 
cerca de 20% do peso proprio do elemento mõvel (carro, mesa). Os 
restantes 80% são absorvidos pelos patins de rolos. Como a flex^ 
bilidade das molas prato é bem maior que a da guia de escorrega - 
mento, pode-se considerar que praticamente toda a carga externa 
(forças de corte, peso da peça de trabalho) é suportada pela guia 
de escorregamento. A força nos patins, que é determináda pela
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cómpressão das molas, quase não sofre alteração apos aplicação das 
forças externas. Este modelo construtivo de guia combinada é a- 
dequado para máquinas de grande porte Cveja apêndice B), onde as 
forças de operação Cpeso da peça de trabalho e/ou forças de corte 
verticais) são pequenas quando comparadas ao peso do elemento mo­
vei (carro, mesa). Nesta situação, a maior parte das forças ver­
ticais atuantes sobre as guias é suportada pelos patins de rolos. 
Isto significa que a vesisteno-Ca ao movimento proporcionada pela 
fricção nas guias será baixa, pois o atrito de rolamento nos pa­
tins terá efeito predominante. Por outro lado, como as forças de 
operação são suportadas quase que totalmente pelas guias de escor 
regamento, verifica-se que durante o processo de usinagem, a má­
quina operará com atÈa rigidez.

Figura 5.2 - Guia combinada escorregamento/rolamento 
com patins de rolos e molas prato [75

5.5 Precisão de movimento

A precisão do movimento linear depende basicamente das 
folgas, da rigidez estática, do desgaste e da precisão de fabrica 
ção das guias. A rigidez estática da guia é responsável pelos de 
salinhamentos do elemento movei sob . ação de cargas. Desse modo, 
guias de maior rigidez proporcionam maior precisão de movimento. 
Por outro lado, o desgaste das superfícies de trabalho das guias 
reduz, gradativamente, a sua precisão de movimento ao longo da vî  
da útil.

As guias de escorregamento (metal ou plástico) fornecem 
boa precisão de movimento, desde que sejam construídas com razoá­
vel precisão geométrica (planicidade, retilineidade, etc.) e mí­
nimas folgas de trabalho. Estas folgas juntamente com os desgas-
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tes adesivo e abrasivo são os principais fatores que reduzem a 
sua precisão de movimento.

As guias de rolamento por serem, em geral, fabricadas 
cora bastante precisão e por operarem sem folgas Cpré-carga), apre 
sentam ótima precisão de movimento.

Para as guias hidrostáticas, a precisão de movimento de 
pende muito pouco dos erros de fabricação. Isto se deve à sua"a- 
ção de compensação media"que tende a reduzir, consideravelmente , 
os efeitos negativos dos erros geometricos locais sobre o seu de­
sempenho. Além disto, existe a possibilidade de construção de 
guias com sistemas de sapatas não-convencionais que permitem a 
compensação de erros geométricos, de desgaste e de deformações re 
lacionados ãs suas superfícies de suporte Cveja tópico 3.4.4 e 
figs. 3.29, 3.32 e 3.33).

Como estas guias apresentam grande rigidez estáticaCpré 
carga), pequena variação na espessura do filme de óleo (folga h) 
durante o trabalho e, adicionalmente, não estão sujeitas ao des­
gaste, tem-se que a sua precisão de movimento é excelente.

As guias aerostáticas apresentam também excelente prec^ 
são de movimento, porém, necessitam ser fabricadas com elevada 
precisão (folga de trabalho h em torno de lOym).

5.6 Amortecimento mecânico

Inicialmente, é necessário diferenciar as duas direções 
segundo as quais as guias amortecem vibrações: na direção do movî  
mento e na direção normal ao movimento. Considerando a primeira, 
conclui-se como regra geral que: para baixas velocidades de avan 
ço (onde a máxima velocidade de vibração é maior do que a veloci­
dade de avanço), as guias de escorregamentoCmetal ou plástico) a- 
presentam maior capacidade de amortecimento, vindo acompanhadas , 
em ordem decrescente, pelas guias hidrostáticas, de rolamento e ae­
rostáticas. Para altas velocidades de avanço Conde a máxima velo 
cidade de vibração é menor do que a velocidade de avanço), todas 
as guias têm praticamente o mesmo nível de amortecimento
112,14], exceto a guia aerostática que apresenta menor capacidade 
de amortecimento de vibrações devido ã baixíssima viscosidade do ar.

Sabe-se que o gradiente de amortecimento mecânico de um 
sistema de avanço (eq.4.8) é diretamente proporcional ao coefi-
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ciente de amortecimento viscoso equivalente total Cy. Este coeficiente 
engloba tanto as componentes de fricção que são proporcionais E, 
velocidade de deslizamento, quanto as que independem desta veloci 
dade ( por exemplo: o atrito de Coulomb). Como ja foi apresenta­
do nos capítulos 2 e 4, para altas velocidades de avanço, onde 
não mais ocorre inversão do movimento do elemento movei, o efeito 
do atrito de Coulomb noamortecimento desaparece, justificando as­
sim, a afirmativa de que, naquelas velocidades, os vários tipos 
de guias, com exceção das aerostáticas, apresentam praticamente o 
mesmo nível de amortecimento. Neste caso, somente as forças de 
fricção que são diretamente proporcionais ã velocidade, contribu­
em para o amortecimento das vibrações no elemento movei..

Outro aspecto importante para o amortecimento das guias 
é sua curva fricção x velocidade (veja fig. 5.1). Neste sentido, 
e desejável se ter esta curva com declividade positiva, como e o 
caso das guias de escorregamento (plástico/metal), hidrostáticas 
e aerostáticas, e atê mesmo das guias de rolamento. Esta caracte 
rística é importante, pois contribui para o amortecimento das vi­
brações no elemento movei. Caso contrário, pode ocorrer inclusi­
ve vibrações auto-excitadas (efeito "stick-slip").

Considerando agora a direção normal ao movimento, pode- 
se concluir que: as guias de escorregamento (metal ou plástico) 
têm maior capacidade de amortecimento normal, vindo seguidas, em 
ordem decrescente, pelas hidrostáticas, rolamento e aerostáticas. 
Os mecanismos de amortecimento neste caso são: efeito "squeeze- 
film" (guia hidrostática e de escorregamento); miorodeslizamen- 
tos na zona de contato (efeito friccionai) e h-Csterese dos mate­
riais gerada pelas deformações elásticas e/ou plásticas das rugo- 
sidades superficiais em contato (guia de escorregamento e rolamen 
to) .

As guias de rolamento e as aerostáticas têm baixa capa­
cidade de amortecimento tanto na direção de movimento como na nor 
mal. Uma forma de aumentar o amortecimento nestas duas direções, 
consiste, em se fazer a combinação destas guias com as de escorre­
gamento. Pode-se também utilizar dispositivos de "squeeze-film" 
j78| para aumentar o amortecimento na direção normal. Maiores 
informações sobre guias combinadas escorregamento/rolamento ou ae 
rostática são encontradas nas referências 14,75,811.



5.7 Eficiência mecânica

Neste topico, será feita uma abordagem sobre a influên­
cia do tipo de guia sobre o rendimento mecânico do sistema de a- 
vanço, considerando o porte do elemento movei e o tipo de fuso de 
movimento.

0 porte do elemento movei é dado pelo parâmetro G/Fu,on 
de G é o peso do elemento movei (carro, mesa) e Pu ê a força de 
usinagem (avanço ou corte) na direção do movimento linear. Fazen 
dO“se uma análise criteriosa e de posse das informações da refe­
rência Í86|, pode-se concluir que: um elemento movei ê considera­
do pequeno quando G/F^ está em torno de'1,0 e grande quando G/Fy 
está proximo a 10,0.

0 estudo desenvolvido abaixo abrange basicamente dois 
tipos de guias, a saber: escorregamento e rolamento. Para o cál̂  
culo do rendimento do mecanismo de avanço, tomar-se-á por base os 
valores 0,1 e 0,005 para os coeficientes de fricção (f2) das gui­
as supracitadas, respectivamente. Embora esta análise seja diri­
gida para estes dóis tipos de guias, as conclusões a serem obti­
das referentes âs guias de rolamento, são válidas, fundamentalmen 
te, para as hidrostáticas e aerostáticas, ou seja, sob o aspecto 
de eficiência mecânica do sistema de avanço, estas guias compor­
tam-se de forma semelhante ãs de rolamento.

A figura 5.3 mostra o esquema de um mecanismo de avanço 
com fuso de movimento. Para o proposito deste estudo, o motor s£ 
rá acoplado diretamente ao fuso. Existem basicamente três tipos 
de fuso, a saber: escorregamento (rosca trapezoidal), rolamento 
(esferas recirculantes) e hidrostático. Na análise em questão,se 
rão considerados apenas os dois primeiros, visto que sob o aspec­
to de eficiência mecânica, o fuso hidrostático comporta-se, prati^ 
camente, igual ao de rolamento.

Desprezando-se o momento de atrito do motor, o rendimen 
to do sistema de avanço da figura 5.3 ê dado pela seguinte expreß 
são I861:

n = ------- — ---------------- Cí) (5.1)

u u
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onde, é o coeficiente de fricção do par porca/fuso. Para o fu­
so de escorregamento considerou-se f^=0,l e para o de rolamento 
fi=0,005. A razão d/h entre o diâmetro do fuso (d) e o seu passo 
Ch) varia na faixa de 2 a 20 [81|.

Figura 5.3 - Mecanismo de avanço genérico com fuso 
movimento.

de

A figura 5.4 mostra as curvas do rendimentoü (eq.5.1)em 
função de G/F^ para d/h=5 e diferentes tipos de fusos e guias.

Figura 5.4 - Curvas do rendimento do sistema de a-
vanço em função da relação G/F^ para d/h=5 
e os seguintes tipos de fusos e guias: (a) 
fuso de escorregamento/guia de escorrega­
mento; (b) fuso de escorregamento/guia de 
rolamento; (c) fuso de rolamento/guia de 
escorregamento; (d) fuso de rolamento/guia 
de rolamento.

Baseado nestes gráficos e nas informações precedentes , 
podem-se tirar as seguintes conclusões:

1) para valores de G/Fy em torno de 1,0 (elemento movei 
pequeno), o fuso de rolamento tem bem maior influência no rendi -



mento (n) do que a guia de rolamento. Isto é visto pela grande 
diferença entre os valores de n nas curvas "c" e "a" e também nas 
curvas "c" e "b", para G/F^ próximo a 1,0. Por outro lado, pode- 
se ver através das curvas "c” e "d!' (para G/Fu em torno de 1,0) , 
que mantendo-se o fuso de rolamento e trocando-se a guia de escor 
regamento (c) pela de rolamento (d) obteve-se um pequeno ganho no 
rendimento. Em vista do exposto e do ponto de vista de eficiên­
cia mecânica, verifica-se que não e vantajoso empregar guias de 
rolamento em sistema de avanço de maquinas cujo elemento móvel e 
pequeno;

2) para valores de G/F^ em torno de 10 (elemento móvel 
grande), a guia de rolamento tem uma maior influência no rendimen 
to comparando-se a valores de G/Fu próximos a 1,0. Isto ê compro 
vado pela grande diferença entre os valores de n das curvas "d" e 
”c” para G/F^ em torno de 10. Por outro lado, a diferença entre 
as curvas ”c” e ”b" reduz bastante quando G/F^ cresce. Isto sig­
nifica que a importância da guia de rolamento, relativamente ao 
fuso de rolamento, cresce ã medida que G/F^ aumenta;

3) analisando as curvas da figura 5.4 com atenção, ver_i 
fica-se que em qualquer caso (elemento móvel pequeno ou grande),o 
fuso de rolamento tem uma importância fundamental no rendimento 
do sistema de avanço. Veja,por exemplo, a grande diferença que 
existe entre os valores das curvas "d” e "b” em toda faixa de 
variação de G/F^. Ao mesmo tempo, para valores de G/Fu ©ni torno 
de 10, constata-se que a guia e o fuso de rolamento são indispen­
sáveis. Assim, sob o aspecto de eficiência mecânica, recomenda 
se utilizar guia de rolamento (ou hidrostâtica) e fuso de rolamen 
to (ou hidrostãtico) em sistemas de avanço de máquinas cujo ele­
mento móvel e grande;

4) o rendimento n decresce com o aumento de G/Fy Is­
to significa que para o mesmo tipo de guia e fuso, as máquinas pê  
sadas operam com menor eficiência no sistema de avanço. Por ou­
tro lado, nota-se dos gráficos da figura 5.4 que o rendimento cai 
mais rapidamente quando se utiliza guia de escorregamento (curvas 
a e c) ;

5) o rendimento do sistema de avanço aumenta com o de­
créscimo da razão d/h, mantendo-se constante as outras variáveis 
(veja fig. 5.5). As conclusões apresentadas nos itens anteriores
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-são validas, também, para outros valores de d/h. Contudo, à med^ 
-̂ da que a razão d/h se aproxima de 2,0, a influência da guia de ro 
lamento no rendimento cresce em relação ao fuso de rolamento,prin 
:cipalmente para valores de G/F^ em torno de 10 Cfig«5.5).

Fig. 5.5 - Curvas do rendimento nC^) do sistema de avan 
ço em função da relação G/F^ para d/h=2 e os 
seguintes tipos de fusos e guias: (a) fuso 
de escorregamento/guia de escorregamento;
Cb) fuso de escorregamento/guia de rolamento; 
Cc) fuso de rolamento/guia de escorregamento; 
Cd) fuso de rolamento/guia de rolamento.

Para finalizar serão feitos alguns comentários sobre a 
analise apresentada neste tépico:

— a expressão (5.1) é válida apenas quando F^^O. Porém , 
nas operações de posicionamento o elemento movei não está'sujeito 
a forças de usinagem, ou seja, Fu=0. Neste caso, o trabalho útil 
será aquele necessário para vencer a força de atrito nas guias.Lo 
go, o rendimento n será calculado pelo produto da eficiência mecâ. 
nica de todos os componentes do sistema de avanço que dissipam e- 
nergia, com exceção das guias. Por exemplo, para o sistema da 
figura 5.3 com Fu=0, tem-se ri=rii.ri2 , onde, rii e são respect^ 
-vãmente, as eficiências do motor e do par porca/fuso. Desprezan­
do-se as perdas no motor (rii=l) , o rendimento será dado por:

(5.2)
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Generalizando, pode-se concluir que nas operações de po 
^rsicionamento, o rendimento n não dependerá do tipo de guia, mas 
sim dos outros componentes do sistema de avanço que dissipam ener 
gia;

- no cálculo do rendimento n não foram consideradas as 
forças externas verticais que as guias podem suportar Cpor exemplo: for 
ça de corte, peso da peça de trabalho). Levando-se em conta tais 
forças, constata-se que o valor do rendimento será menor em rela­
ção ao fornecido pela expressão (5.1). Em essência, tudo se passa 
como se o peso G do elemento movei aumentasse e, então, pela ex­
pressão acima, o rendimento decresceria. Contudo, nas operações 
de posicionamento, o rendimento se mantém constante com a varia - 
ção da carga vertical sobre a guia.

A consideração das forças externas verticais no cálculo 
do rendimento não afeta as conclusões apresentadas anteriormente.

5.8 Materiais

Geralmente, empregam-se,na construção de guias de escor 
regamento,os seguintes materiais: ferro fundido cinzento ou nodu­
lar (endurecido ou não), aço temperado e retificado e plásticos a 
base de PTFE, de resina epoxi, de poliamida ou de acetal (veja 
subtopico 2.6.5).

As guias de rolamento são. fabricadas em aço temperado e 
retificado Cveja topico 4.6).

Nas guias hidrostáticas e aerostáticas empregam-se re­
vestimentos plásticos ou metal anti-desgaste nas superfícies da 
soleira do elemento movei, para evitar danos ãs superfícies desl^ 
zantes em caso de falha no sistema de alimentação de fluido (5leo 
ou ar) ou de sobrecargas. Por outro lado, as guias do barramento 
podem ser de f°f£ ou aço. Quando endurecidas e retificadas a- 
■presentam melhor acabamento superficial e precisão geométrica, co 
mo também, são mais resistentes a danos eventuais que possam ocor 
rer no seu transporte, montagem e manutenção. Contudo, têm maior 
custo de fabricação devido ao tratamento térmico e retificação]751.

Em guias aerostáticas de máquinas de altíssima precisão utiliza-se, 
atualmente, para as pistas do barramento, o granito. Este material apresenta 
excelente estabilidade dimensional, pois seu processo de envelhecimento tomou 
se estável. Com o enprego do granito,é possível se ter folga de trabalho h da 
ordem de 0,2 ym.



5.9 Lubrificação

As guias de escorregamento (metal ou plástico) exigem 
maior cuidado com a lubrificação do que as de rolamento. Isto por 
que seu desempenho (atrito, desgaste, precisão, etc.) é sensivel­
mente afetado pelas características do sistema de lubrificação e 
dos lubrificantes;* Além do mais, as guias de rolamento necessi­
tara de bem menos lubrificante e permitem, também, menor freqüên­
cia de lubrificação. As guias de plástico/metal podem operar,sob 
certas condições, em regime de atrito seco. Quanto ao tipo de lu 
brificante, usualmente empregam-se oleo ou graxa para as guias de 
rolamento e somente óleo para as de escorregamento (veja topicos
2.7 ,e 4.7).

Para as guias hidrostáticas, é necessário se ter um sis­
tema hidráulico relativamente complexo (veja fig. 3.44), com ca­
nais para retorno do oleo ao tanque após a sua utilização. Isto 
também é válido para as guias aerostáticas, com a diferença que, 
neste caso, o ar (limpo e seco) não precisa retornar após o uso 
(veja tópico 3.8).

5.10 Instalação e manutenção

Quanto ã instalação, verifica-se que as guias de escor­
regamento (metal/metal) são as mais fáceis de instalar, seguidas, 
em ordem crescente de dificuldade , das guias plástico/metal, de 
rolamento, hidrostáticas e aerostáticas.

Para instalação de uma guia de escorregamento (plástico 
/metal), é necessário desenvolver um conjunto de procedimentos pa 
ra aplicação do material plástico. A dificuldade encontrada na 
execução destes procedimentos depende bastante da disponibilidade 
das ferramentas e dispositivos apropriados, da precisão requerida 
para as guias, como também, do tipo de plástico e do seu estado 
físico (fluido, pastoso, sólido) antes da aplicação (veja subtópi^ 
CO 2.6.4).

Para as guias de rolamento, dependendo da sua classe de 
precisão e complexidade,podem-se ter grandes dificuldades na ins­
talação e ajuste dos seus elementos (trilhos, gaiolas, patins, 
etc.), em virtude das pequenas tolerâncias requeridas na sua mon­
tagem.
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A instalação de uma guia hidrostâtica e aerostâtica é 
complexa, em virtude da dificuldade de montagem e regulagem de to 
do sistema hidráulico Cou pneumático), bem como dos - elementos 
de suporte (guias do barramento e elemento movei).

Quanto ao aspecto de manutenção, observa-se que as gui­
as hidrostáticas e aerostáticas apresentam os menores requisitos 
de manutenção, seguidas das guias de rolamento, das de escorrega­
mento plástico/metal e das de metal/metal.

5.11 Proteção

Como já foi visto no topico 5.3, as guias de escorrega­
mento e de rolamento quando contaminadas por partículas abrasivas 
apresentam altas taxas de desgaste. Logo, torna-se necessário em 
pregar dispositivos de proteção. A escolha do protetor mais ade­
quado depende de fatores,tais como: tipo, porte e precisão da má 
quina; espaço disponível; condições de trabalho (se a seco ou em 
meio líquido); faixa de velocidades de operação; quantidade, tipos 
de detritos e cavacos. Geralmente, utilizam-se protetores hermé­
ticos (sanfonados e telescópicos) em máquinas de precisão igual ou 
maior que a normal. Para máquinas da classe de precisão inferior ou igual 
à normal, podem-se utilizar protetores não-herméticos (veja tópi­
co 2.9). Isto,porém, dependerá ainda da análise dos fatores su 
pracitados. Seja qual for o protetor enpregado, é senpre recomendá­
vel usar, adicionalmente, raspadores para limpar as pistas das 
guias.

Em guias hidrostáticas empregam-se, normalmente, prote­
tores sanfonados ou telescópicos para evitar a contaminação do 
óleo por impurezas externas e a troca freqüente de filtros.

Para guias aerostáticas é suficiente o uso de raspado -
res.

5.12 Custos

As guias de escorregamento apresentam menor custo de 
produção, seguidas das de rolamento, das hidrostáticas e aerostá­
ticas. Esta característica deve-se, basicamente, ã sua facilida­
de de projeto e fabricação. Contudo, considerando o custo de re­



paração ao longo da vida da máquina, as guias hidrostáticas e de 
rolamento, podem, dependendo do porte e precisão da máquina, aproximar 
seus custos totais aos das guias de escorregamento, ap5s um cer­
to tempo de vida. Paralelamente, sabe*se que o emprego de guias 
de baixo atrito (rolamento, hidrostática) numa máquina-ferramenta 
reduz os custos iniciais associados com alguns conponentes do meca­
nismo de avanço (motor, fuso de movimento, etc.).

Nos dias atuais, a guia de escorregamento ê ainda o tipo 
de guia que tem a maior aplicação em máquinas-ferramenta. A prin­
cipal razão disto deve-se ao fato de tal guia apresentar uma baî  
xa relação custo de produção/desempenho, principalmente para as 
exigências de máquinas convencionais (sem NC) de pequeno e mêdio 
porte (veja apêndice B). Além do mais, com a utilização de mate­
riais plásticos apropriados, pode-se melhorar ainda mais esta re­
lação, bem como, reduzir os custos de operação e reparação, pro­
porcionado, respectivamente, pela diminuição do nível de atrito , 
pela facilidade de aplicação e menor volume de usinagem requerido 
para o plástico.

Em máquinas cujo peso do elemento movei (mesa, carro) se 
ja inferior a 20kN, a guia de rolamento ê mais barata do que a hî  
drostática. Contudo, acima deste limite, os preços das guias de 
rolamento crescem de forma exagerada. Comparativamente, os cus - 
tos iniciais das guias hidrostáticas crescem mais vagarosamente 
com o tamanho da máquina l22,24|.

As guias de rolamento requerem maior nível de precisão e 
acabamento superficial na sua fabricação, vindo seguidas, em or­
dem decrescente, da guia aerostática,da de escorregamento e • hi­
drostática. -Estes fatores contribuem de modo mais acentuado para 
a elevação dos custos de fabricação das guias de rolamento, rela­
tivamente aos outros tipos de guias. Isto porque seu desempenho 
depende, fundamentalmente, da precisão de fabricação e acabamento 
superficial dos seus componentes.

Por outro lado, verifica-se que, como regra geral, as 
guias hidrostáticas apresentam maior custo de operação, vindo se­
guidas, em ordem decrescente, pelas aerostáticas, escorregamento 
e rolamento. Isto deve-se ao fato das guias hidrostáticas terem 
consumo de potência para bombeamento de oleo e operarem,geralmen­
te , com perdas de oleo nas vias de alta pressão, nas canalizações
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de retorno, nas vedações, etc. Nas guias aerostáticas tem-se,pra 
-ticamente, os custos associados com a potência de bombeamento de 
ar. Nas de escorregamento, além da potência de fricção ser rela- 
rtivamente alta, verifica-se, também, grande consumo de óleo lubrj^ 
:ficante.

iEnfim, pode-se dizer que, do ponto de vista técnico, as 
guias hidrostáticas são ótimas, porém, ainda são inviáveis econo­
micamente para serem usadas, principalmente em máquinas convencio 
Tiais (sem NC) de pequeno e médio porte. Isto se deve, basicamen 
te, ao fato da razão custo da guia/preço da máquina no mercado ser 
ainda alto. Contudo, tem-se empreendido esforços no sentido de 
reduzir os custos destas guias através de adequadas medidas de 
projeto e fabricação. Como exemplo, pode-se citar a solução a- 
dotada na referência |87| para as guias de um torno NC.

5.13 Aplicabilidade

Neste tópico, pretende-se fornecer uma orientação para a 
escolha do tipo de guia em função do porte, precisão e tipo de 
máquina-ferramenta, tomando-se por base todos os aspectos analisa 
dos nos itens anteriores. Os parâmetros mais importantes para es­
ta escolha são: capacidade de transporte de carga; rigidez; atri­
to; desgaste e custo de produção da guia.

De forma geral, pode-se concluir o seguinte:
a) em máquinas de pequeno porte (apêndice B), recomenda - 

se empregar guias de escorregamento Cmetal ou plástico) ou de ro 
lamento. Para as de médio porte, pode-se utilizar qualquer tipo 
de guia. A escolha dependerá de outros fatores Cpî'ecisâo e preço 
-da máquina, com ou sem NC, etc). Para as máquinas de grande por­
te , recomenda-se o uso de guias hidrostáticas. Isto se deve ao fa­
to destas guias proporcionarem alta capacidade de transporte de 
carga e rigidez, baixo atrito, ausência de "stick-slip" e de de^ 
gaste (grande vida útil). As guias de rolamento não são adequa - 
das para máquinas de grande porte, pois,além de não apresentarem 
capacidade de carga e rigidez satisfatórias, estão sujeitas ao 
desgaste por fadiga superficial (menor vida útil) e são anti-ecor 
nômicas para cargas pesadas;

. -Z49
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b) em maquinas de precisão menor ou igual à normal utiM 
-za-se, geralmenteV guia de'.̂ ê̂  ̂ Cmetal ou plástico). Em 
imâquinas de precisão acima da normal, a preferência recai nas guî
as de rolamento, nas hidrostáticas ou nas aerostáticas. As guias 
plástico/metal podem ser empregadas neste caso, se as folgas de 
“trabalho nas guias não afetarem significativamente a precisão da 
máquina;

c) em máquinas NC recomenda-se utilizar guias de rolamen 
to, hidrostáticas ou aerostáticas. Isto ê justificado pelo se­
guinte: as máquinas NC, para serem viáveis economicamente, nece^ 
sitam ter baixa freqüência de manutenção (por exemplo: grande vi­
da ütil das guias) e velocidades de op'eração relativamente al­
tas. As guias plástico/metal podem ser empregadas em máquinas NC, 
desde que as folgas de trabalho não afetem a precisão de movimen­
to requerida para o elemento movei (mesa, carro) e a taxa normal 
de trabalho não seja elevada (pressões de contato e velocidades 
lineares);

d) o tipo de máquina-ferramenta influencia pouco a esco­
lha do tipo de guia a ser adotada. De forma geral, verifica-se 
que cada uma das guias, ou seja, escorregamento, rolamento, hi­
drostática e aerostâtica, tem aplicação nos vários tipos de mãqu^ 
nas. A precisão, o nível de automação ou controle e o porte da má 
quina são os fatores preponderantes na seleção do tipo de guia. 
Contudo, as referências ]14,88] fornecem dados estatísticos e re­
comendações, obtidos da experiência prática, que mostram a aplica 
bilidade de cada guia em função do tipo de máquina-ferramenta;

e) baseado nos itens anteriores,conclui-se,como regra ge 
ral,que: as guias de escorregamento Cmetal/metat) aplicam-se em

-í-máquinas convencionais (sem NC) de pequeno e mêdio porte com pre­
cisão menor ou igual a normal; as guias ylãstico/metal empregam- 
se em máquinas de pequeno e mêdio porte (com ou sem NC) com prec^ 
são menor ou igual â normal; as guias de rolamento são aplicadas 
em máquinas de pequeno e mêdio porte (com ou sem NC) cuja preci - 
são seja acima da normal; as guias hidrostáticas são comumente em 
-pregadas em máquinas de grande porte (com ou sem NC) ou em máqui­
nas de mêdio porte (com ou sem NC) onde se deseja precisão acima 
.da. normal, alta rigidez e capacidade de carga e boas caracterís­
ticas de amortecimento. Neste último caso, ê necessário que o
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custo da guia hidrostática seja compatível com o preço de mercado 
estimado para a maquina; as guias aerostáticas  Cveja referência 
7 5 I) aplicam-se em máquinas de médio porte Ccom ou sem NC) com 

precisão maior que a normal, principalmente se ocorrem velocida - 
des muito altas, é necessário, também, verificar se a relação 
custo da guia/preço da máquina é aceitável.

Para concluir este tópico serão feitos alguns comentá - 
rios finais:

-  B.S guias combinadas escorregamento/rolamento  estão sen 
do cada vez mais usadas em máquinas-ferramenta. Esta guias são 
normalmente empregadas em máquinas de médio e grande porte (com 
ou sem NC) com precisão igual ou maior que a normal, principalmente quando 
se requer atrito relativamente baixo, grande rigidez e bom nível 
de amortecimento;

- para se ter uma idéia geral do grau de utilização dos 
diferentes tipos de guias no universo das máquinas-ferramenta, a 
referência l88j mostra que no conjunto de 60 máquinas pesquisadas 
de vários tipos, portes e precisão, 60^ apresentavam guias de es­
corregamento, 19% guias de rolamento, 14% guias combinadas Ces- 
cor./rolam.) e 7% guias hidrostáticas e aerostáticas.



CONCLUSOES E SUGESTÕES

Para a elaboração desta dissertação ,foi necessário fazer 
uma ampla pesquisa bibliográfica. 0 trabalho foi desenvolvido to 
mando-se por base as informações contidas nesta bibliografia. A 
principal dificuldade encontrada na realização desta dissertação, 
relacionou-se com o levantamento de dados atualizados sobre os 
diferentes assuntos abordados, bem como com a sua interligação e 
comparação, em vista da grande diversidade de situações existen­
tes e condições (de operação ou experimentais) específicas. Mui­
tas vezes, as informações encontradas sobre um determinado assun­
to eram escassas ou se referiam a situações particulares, de mo­
do que limitava o espectro da análise efetuada e,em conseqüência, 
restringia as conclusões e as possíveis recomendações. Para exem 
plificar, encontrou-se deficiência de dados nos seguintes tópi­
cos: curvas f x v de diferentes tipos de guias sob condições de 
operação variadas; pressões máximas admissíveis de contato (em 
guias de escorregamento); rigidez estática/unidade de área para 
diferentes tipos de guias e condições de projeto; influência da 
guia no amortecimento e rigidez dinâmica de sistemas de avanço; a 
nálise do custo de produção, de operação e de reparação dos vá­
rios tipos de guias; etc..

Em vista do exposto, serão apresentadas a seguir, suges - 
tões para trabalhos e pesquisas que venham ampliar o espectro 
deste estudo e complementar o campo de conhecimento neste assunto:

a) fazer um levantamento dos materiais plásticos fabrica 
dos no Brasil que podem ser utilizados em guias de máquinas-ferra 
menta. Realizar experimentos com pares plástico/aço ou f—f— , vi 
sando obter as suas características de atrito (curva f x v), des­
gaste, rigidez estática, amortecimento, etc.. Verificar,tambem,as 
possíveis formas de aplicação e acabamento destes plásticos, e ca 
talogar os problemas que possam ocorrer na sua fixação. Estimar 
os custos associados com emprego de plásticos nas guias. Por fim, 
fornecer recomendações gerais sobre: tipos de plásticos mais a- 
propriados para guias de escorregamento de máquinas-ferramenta;

CAPÍTULO 6
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procedimentos para aplicação e reparação; tipo de lubrificante a 
ser empregado; valores de pressão máxima admissível de contato em 
função da velocidade de operação; etc.;

b) empreender estudo teorico e experimental sobre guias 
combinadas. Verificar quais as combinações de tipos de guias que 
efetivamente resultam numa melhoria de desempenho. Investigar 
quais as formas construtivas mais vantajosas e seu campo de apli­
cação. Procurar desenvolver tipos de guias combinadas que se a- 
daptem, especificamente, ãs solicitações e requisitos de operação 
de determinado tipo de máquina. Verificar a possibilidade de 
utilizar controle adaptativo, para tornar a guia adaptável as di­
ferentes situações de trabalho da máquina. Pesquisar,também, no­
vas concepções de guias, a nível de princípio de operação, como 
por exemplo: guia semiflutuante aerostática ("Pneumatic Half - 
floating Slideway”) Cver referências |13,89|);

c) desenvolver um CAD para projetar guias hidrostáticas 
otimizadas. Este CAD deve abranger um maior número de situações 
de projeto: guias de simples ou duplo efeito; diferentes tipos 
de sapatas e restritores; formas construtivas variadas; possibil^ 
dade de introduzir condições de carga, de rigidez, de deslocamen­
to vertical, etc.. Utilizando-se do CAD, pode-se,também,empreen­
der estudos para aperfeiçoar guias hidrostáticas e reduzir os seus 
custos de produção, viabilizando assim, a sua aplicação em máqui­
nas de pequeno e médio porte;

d) desenvolver formulação teórica e programas de elemen­
tos finitos para se calcular a distribuição de carga, as deforma­
ções nos elementos rolantes, a carga estática e rigidez equivalen 
tes, bem como, os deslocamentos em qualquer ponto de uma guia de 
rolamento. Neste estudo, deve-se propor um modelo de guia que se 
ja o mais real possível (veja topico 4.5). Estes programas devem 
ser capazes de resolver diferentes formas construtivas sob carre­
gamentos externos os mais variados. Fazer testes num modelo expe­
rimental para avaliar a formulação teórica proposta;

e) empreender estudo teórico e experimental sobre amorteci^ 
mento de guias de escorregamento e de rolamento. Montar banca­
da de testes para averiguar a importância da guia no amortecimen­
to de vibrações associadas ao sitema de avanço. Analisar a in­
fluência de fatores, tais como: atrito (curva f x v); tipo e vi£
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cosidade do oleo; pré-carga; tipo de fuso; velocidade linear; ma£ 
sa; rigidez e freqüência natural do mecanismo de avanço; amplitu­
de e freqüência da força excitadora; etc..

Embora, em alguns aspectos, este trabalho tenha limita - 
ções devidas à escassez de dados, ele apresenta uma vasta coletâ­
nea de informações sobre projeto e seleção de guias de máquinas - 
ferramenta, fornecendo,ao pesquisador ou projetista de máquinas , 
orientações e subsídios que lhe permitem compreender e analisar 
melhor todos os aspectos importantes sobre o assunto e,em conse 
qUência, decidir com maior conhecimento nos seus projetos.
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APÊNDICE A

FABRICANTES DE PLÁSTICOS PARA GUIAS DE ESCORREGAMENTO DE
MAQUINAS-FERRAMENTA

A seguir,serão apresentados alguns fabricantes de plás­
ticos que podem ser empregados em guias de escorregamento de má­
quinas-ferramenta.

1) Material a base de PTFE .

No Brasil:

a) Hoechst do Brasil S/A (produtos: Hostaflon TF modify 
cado com cargas de bronze, carvão, grafite, vidro ou M0S2) ;

b) Dayco do Brasil Indústria e Comércio Ltda (produto: 
Prolub - PTFE + grafite);

c) Tecnoflon Industrial e Comercial de Plásticos Ltda 
(produto: Turflex - PTFE + bronze + inibidores de desgaste);

d) Profon Plásticos de Precisão Ltda.

No Exterior:

e) Shamban (produto: Turcite-B - PTFE + 50% de bronze);
f) Dixon Corporation (produto: Rulon LD - PTFE + mate - 

Tial cerâmico);
g) Henry Crossley (Packings) Ltd. (produto: Rulon LD - 

PTFE + material cerâmico);
h) Vinyls Group, ICI Ltd. (produtos: VB60 - PTFE + bron 

ze, VX2 - PTFE + bronze + grafite);
i) Crane Packing Co. (produtos: Chemloy - PTFE com car­

gas de vidro, M0S 2, bronze ou uma combinação destas);
j) Freidenberg (produto: PTFE - 552),

2) Resinas a base de epoxi com enchimentos especiais 

No Brasil:
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a) Diamant Plasticmetal Ltda Cproduto: Diamant - Mogli-
ce) .

Ho Exterior:

b) Gleitbelag - Technik GmbH (produto: SKC-3) .

3) Poliamida (náilon) com enchimento de grafite, M0S2, fibra de 
vidro, PTFE ou uma combinação destes.

No Brasil:

a) Du Pont do Brasil S/A

4) Acetal com enchimento de M0S2, cerâmica ou PTFE 

No Brasil:

a) Du Pont do Brasil S/A (produto: Delrin AF - resina a 
cetal + fibras de PTFE);

.b) Hoechst do Brasil S/A Cprodutos: Hostaform modifica­
do com cargas de M0S2 , PTFE ou material cerâmico).
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APÊNDICE B

CLASSIFICAÇÃO DE MAQUINAS-FERRAMENTA DE USINAGEM 
SEGUNDO 0 PORTE E VELOCIDADES LINEARES

Para se estabelecer o porte e as faixas de velocidades 
lineares de máquinas-ferramenta de usinagem, foi feita uma pesqui^ 
sa entre os principais fabricantes de máquinas-ferramenta existen 
tes no Brasil. Esta pesquisa baseou-se nos dados fornecidos pela 
referência Issl. Nesta análise, foram também consideradas as pro 
posições feitas por diversos autores e pessoas que atuam nesta á- 
rea há bastante tempo. A pesquisa abrangeu um total de 50 máqui­
nas dos mais variados tipos, portese modelos, com e sem comando 
numérico.

bl) Ctassif'Coação segundo as velocidades lineares

Em máquinas-ferramenta de usinagem existem dois tipos 
de velocidades lineares de operação, a saber: a velocidade linear 
de avanço ou de corte e a velocidade linear em rápido. A primei­
ra relaciona-se com o movimento linear de avanço ou de corte e 
a segunda com os movimentos auxiliares Cposicionamento, profundi­
dade e de correção) e de retorno. Estas máquinas, geralmente ope 
ram, na maioria do tempo, com velocidades de avanço e de corte. A 
velocidade linear em rápido é utilizada para deslocar os elemen - 
tos moveis quando estes operam em vazio C.sem forças de usinagem). 
Normalmente, as máquinas trabalham por pouco tempo em tais veloc^ 
dades. Em vista do exposto, é mais coerente classificar as fai­
xas de velocidades de máquinas-ferramenta, tomando por base a ve­
locidade que efetivamente ocorre na maior parte do tempo de fun­
cionamento da máquina, ou seja, a velocidade linear de avanço ou 
de corte.

s
Para o proposito deste trabalho, achou-se por bem divi­

dir o campo total de velocidades em cinco faixas, a saber: veloci^ 
dades muito baixas, baixas, médias, altas e muito altas. Os limî  
tes destas faixas foram dispostos em seqüência, numa série geomé­
trica. Isto é justificado do seguinte modo: verificou-se, em prî
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meiro lugar, a opinião das pessoas que trabalham na área, quanto 
aos valores de velocidades que cada faixa compreenderia e qúais 
os tipos de máquinas que seriam representativos das diferentes 
faixas; em segundo lugar, procurou-se verificar as classificações 
existentes na bibliografia. Isso feito e de posse dos dados dos 
fabricantes, verificou-se o campo de velocidades lineares existen 
te e tentou-se agrupar as 50 máquinas analisadas dentro das cinco 
faixas propostas. Constatou-se, então, que os limites das faixas 
distribuíam-se, aproximadamente, numa série geométrica. Através 
da análise de diferentes séries, procurou-se aquela que melhor r£ 
présentasse o consenso. 0 resultado desta pesquisa está mostrado 
na tabela abaixo. -

Velocidades lineares m/min
muito baixas 0 - 0,25
baixas 0,25 - 1,25
médias 1,25 - 6,50
altas 6,50 - 51,50
muito altas > 51,50

0 objetivo desta classificação,neste trabalho,foi ser­
vir de referência para se estabelecer os campos de velocidades de 
operação de cada tipo de guia.

b2) Class-Cfioação segundo o porte da maquina

Através da análise da questão, verificou-se que os fa­
tores mais importantes para a definição do porte de uma máquina 
ferramenta são; a) peso do elemento movei principal (mesa, carro, 
etc.); b) volume da região de operação da ferramenta; c)dimensões 
e peso máximos da peça de trabalho; d) capacidade de remoção de 
cavaco por unidade de tempo; e) potência do motor principal; f) 
força de corte máxima. 0 porte da máquina, poderia ser bem defi­
nido através de um parâmetro único que englobasse todos ou alguns 
dos fatores acima citados, por exemplo: "a","b” e "d”. Contudo, 
existe uma certa dificuldade para a obtenção de dados referentes 
àqueles fatores, para os vários tipos de máquinas. Em vista di^ 
so, verificou-se, através de observações práticas e da bibliogra-



268

fia existente 188 1, que a potência do motor principal é um parâ­
metro que, dentro de certos limites, define com razoável preci­
são o porte da máquina. Além do mais, tal potência é facilmen­
te encontrada nos catálogos dos fabricantes de máquinas-ferramen 
ta. Em ultima análise, verifica-se que o valor desta potência 
está diretamente relacionado com as forças de corte, a taxa de 
remoção de material, secção de cavaco, etc.

Em vista do exposto, achou-se por bem definir o porte 
da máquina em função do valor desta potência. Assim, procurou- 
se classificar as máquinas-ferramenta em três faixas, a saber: 
pequeno, médio e grande porte. Para determinação dos limites 
destas faixas, adotou-se também o critério da progressão geomé­
trica, utilizando a mesma metodologia que no caso das velocida­
des. A tabela a seguir mostra as conclusões obtidas.

Porte da máquina Potência do motor prin­
cipal da máquina (kW)

pequeno porte 0 - 1 0
médio porte 10 - 35
grande porte > 3 5


