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Palavras-chave

Resumo

Anélise Modal; Vibracdes; Analise Dindmica; Otimizacdo; Sistema de Tra-
vagem; Amortecimento Passivo

A presente dissertacdo visa contribuir para a otimizacdo do comportamento
dindmico dos componentes de um sistema de travagem automoével, estu-
dando assim o seu comportamento. O objeto em estudo é o suporte das
pincas de um travdo de disco, que se encontra fixo na junta de direcdo, ou
no eixo da roda e que tem como funcdo suportar os restantes componen-
tes e dar estabilidade ao movimento da pinca através de um par de pinos
deslizantes. O comportamento dindmico, caracterizado pelos seus modos de
vibracio, foi obtido recorrendo a ferramentas computacionais de modelac3o
e simulacdo pelo método dos elementos finitos. Para completar esta carac-
terizacdo foi ainda realizada uma analise modal experimental, validando o
processo numérico.

Os resultados deste estudo pretendem fornecer informacdo de base para o
desenvolvimento e otimizacdo do componente, através do seu redesign e
incorporacdo de meios de amortecimento passivo com recurso a materiais
dissipadores. Nesse sentido, foram analisadas as formas naturais dos pri-
meiros modos de vibracdo e avaliado o efeito de diversas configuracdes de
insercio de material dissipador no corpo do componente, recorrendo a uma
analise de energia de deformacdo, definindo assim uma estratégia de trata-
mento.






Keywords

Abstract

Modal Analysis; Dynamic Analysis Vibrations; Optimization; Braking Sys-
tem; Passive Damping

The present dissertation aims to contribute to the optimization of the dy-
namic behavior of the automotive breaking system’s components, studying
their behaviour. The studied component is the caliper bracket of a disc
brake system, which is fixed in the steering joint and whose function is to
support the remaining components and give stability to the movement of
the brake pads through a pair of sliding pins. The dynamic behavior, which
is characterized by its vibration modes, was obtained using computatio-
nal modeling and simulation tools by the method of finite elements. An
experimental modal analysis was also made, validating the numerical process.

The results of this study seek to provide basic information for the
development and optimization of the dynamic behavior of the component,
through the incorporation of passive damping materials. For this, the
natural forms of the first natural modes were also analyzed. The effect of
several insertions of dissipative materials in the component was also studied,
using a deformation energy analysis to define a treatment strategy.
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Capitulo 1

Introducao

1.1 Introducao

Durante a concecdo e o desenvolvimento de um produto é importante que seja efe-
tuado um planeamento prévio e cuidadoso para assegurar 0 seu sucesso, e que a sua
execucao seja realizada de forma competente e bem coordenada. Sao iniimeros os exem-
plos onde ¢ possivel demonstrar que um produto apenas se destinge no mercado quando
demonstra ser bem planeado, implementado e devidamente suportado, exigindo para isso
dispor de tempo e possuir disponibilidade financeira.

Apesar disto, ha uma elevada preocupacdo com a rapida obtencdo de resultados,
principalmente nos casos de producdo em massa onde se procuram baixos custos de
desenvolvimento. Nestas circunstancias, é importante otimizar as diversas fases de um
projeto, isto é, obter resultados recorrendo ao uso de métodos de simula¢do numérica.

Uma. das fases mais importantes durante o desenvolvimento do produto passa por
garantir o seu correto funcionamento. Constroem-se modelos do produto, com o objetivo
de avaliar as suas caracteristicas e obter uma anélise prévia do produto antes da sua
produgdo em massa, de forma a corrigir eventuais erros ou mesmo introduzir melhorias
durante o seu desenvolvimento. Atualmente, uma das formas de acelerar e facilitar este
processo passa pelo recurso a modelos numéricos antes da utilizacdo de modelos fisicos,
dado que estes dltimos exigem mais tempo e apresentam custos de implementagao mais
elevados.

O método de elementos finitos permite caracterizar o modelo numérico em estudo
ao realizar analises tanto estaticas como dinamicas. As andlises e simulac¢Ges permitem
determinar como a estrutura ir4 responder as condicoes que lhe sao aplicadas. Podendo
assim determinar-se quais os parametros estruturais que influenciam a resposta dindmica
da estrutura, permitindo a alteracao e melhoria do componente.

No entanto, os métodos numéricos aplicados a produtos com um elevado grau de com-
plexidade sao demorados e suscetiveis de erros, impossibilitando uma resposta atempada
as necessidades de mercado. Adicionalmente, existe ainda a necessidade de obter cada
vez melhores estruturas, tanto do ponto de vista estatico como din&mico. Isto possibi-
lita que, mesmo quando um produto ja se encontra no mercado, se tenha em atencao a
possibilidade de o otimizar aplicando melhoramentos ao projeto, de forma a rentabilizar
as caracteristicas alcancadas e satisfazendo o mercado com eficiéncia.

O comportamento dindmico de um componente pode ser caracterizado através de trés
propriedades fundamentais: as formas modais de vibracdo, os fatores de amortecimento
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e as respetivas frequéncias naturais da estrutura [1].

Desta forma, o seguinte trabalho estudara a otimizacao dindmica de um componente
recorrendo ao seu redesign e a introducao de mecanismos de amortecimento passivo.

1.2 Motivacao

O ruido emitido pelo sistema de travagem durante a sua atuagdo é um fenémeno que
sempre se verificou nos automoveis. Apesar de este ndo comprometer o funcionamento do
veiculo, sendo a sua atuacdo sempre eficiente, cabe aos produtores destes componentes
entender e resolver esse problema, permitindo que haja uma melhoria nos novos modelos
desenvolvidos seguindo um procedimento correto e exato.

Uma vez que o comportamento dindmico dos componentes nem sempre é considerado
no desenvolvimento de um produto, e este é fundamental nos sistemas de travagem, dao-
se, por vezes, resultados desastrosos que poderiam facilmente ser evitados.

Este trabalho tem como objetivo inspirar e guiar um estudo no comportamento di-
namico dos sistemas de travagem, otimizando-o. A alteracdo estudada tera como base
a aplicacdo de varias formas de otimizacao. N&ao s6 pela introducdo de mecanismos de
amortecimento adicionais, onde os viscoelasticos se mostram como um método bastante
eficiente de mecanismos passivos, mas também pelo redesign estrutural do componente.

1.3 Objectivo e Estrutura da Tese

Este trabalho tem como objetivo principal apresentar uma forma de otimizacao do
comportamento dindmico de um componente de um sistema de travagem automével. O
sistema de travagem é um pré-requisito essencial para garantir a imobilizacao do veiculo
em seguranga, pelo que é importante que os seus componentes se encontrem sempre a
operar eficientemente e da forma mais comoda possivel para o utilizador.

Seré estudado o comportamento dindmico de um dos componentes do sistema, recor-
rendo a ferramentas computacionais de modelacdo e simulacdo pelo método dos elementos
finitos, e posteriormente serd realizada uma analise modal experimental para validar es-
ses resultados numéricos. Com base nestes resultados preliminares, serdao entao aplicadas
estratégias de otimizagdao do comportamento do componente.

E gracas a alteracao do comportamento dinamico que se consegue melhorar as carac-
teristicas dindmicas de um componente estrutural, permitindo adaptar este as excitacoes
ou cargas externas ao qual é solicitado. Com esta finalidade torna-se necessario efetuar
algumas alteragoes de geometria ou de massa, reduzindo a massa do componente estru-
tural, utilizando o mesmo material. Para realizar a andalise dindmica ao modelo numeérico
do componente estrutural é utilizado um software comercial de elementos finitos, o Nz
Nastran, o qual é auxiliado pelo pré e pos-processador Femap, ambos da Siemens.

O componente estrutural do sistema de travagem a estudar é o suporte, Figura 1.1.
Este componente, que se encontra geralmente fixo na manga de eixo do automével, tem
como funcdo dar estabilidade ao movimento da pinca através de um par de pinos desli-
zantes.

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado
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Figura 1.1: Componente estrutural para otimizacao do comportamento dindmico.

Além disto, devido a sua geometria, permite contornar o disco sem que haja contacto
com este, oferecendo sistemas de suporte & pinca em ambos os lados do disco, melhorando
a sua fixacdo e, consequentemente, a sua estabilidade, Figura 1.2.

V7

) Vista perspetiva isométrica (b) Vista lateral

Figura 1.2: Vistas do componente inserido no conjunto.

No presente capitulo é feita uma breve introducao ao tema do trabalho, assim como
a importancia das andlises realizadas pelo método de elementos finitos na engenharia
estrutral, de forma a otimizar os comportamentos dindmicos dos componentes. Sdo tam-
bém apresentados os objetivos e a estrutura do trabalho, assim como é feita apresentacao
do componente estrutural a ser melhorado.

No Capitulo 2 encontra-se uma introducao & dinamica de estruturas e aos conceitos
base de vibracdes mecanicas. E apresentada a analise dindmica de um sistema com e
sem amortecimento e é demonstrada a equacgao diferencial do movimento na dindmica de

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado
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estruturas, assim como as frequéncias naturais para n graus de liberdade. Apresentam-se
também os métodos de elementos finitos quando usados para analise modal, bem como
o software a utilizar na aplicacdo destes métodos.

No Capitulo 3 apresenta-se uma introduc¢ao tedrica sobre o sistema de travagem,
classificando as varias classes de vibragdes que este apresenta e expondo as suas causas
e sintomas com énfase naquele que é considerado o mais problematico. Neste capitulo
encontra-se também uma introdugdo a evolugdo do sistema de travagem automoével desde
o seu inicio e aos regulamentos normativos em vigor.

No Capitulo 4 é realizada uma introdugao ao amortecimento, a dissipacao da energia
nos materiais e a sua importancia na reducao das vibracoes. E realizada ainda uma des-
cricdo mais pormenorizada dos materiais viscoelasticos, onde se explica os mecanismos
mais comuns de dissipacdo onde estes sao utilizados, a técnica utilizada na sua caracte-
rizacao, a analise dinAmico-mecanica e a influencia da temperatura e frequéncia nas suas
caracteristicas.

No Capitulo 5, jé finalizada a introducdo ao tema e varios sub-temas, sdo apresentadas
as caracteristicas do material a utilizar na simulagdo, é apresentada uma divisdo do
componente e a sua identificacdo e sao apresentados os resultados da simulacdo, mais
concretamente, as suas frequéncias naturais e respetivas formas modais.

No Capitulo 6, é apresentada a anélise numérica experimental e os componentes prin-
cipais para a sua realizacao, entre os quais temos os mecanismos de excitacao, aceleréme-
tros e softwares de analise. E neste capitulo que é realizado o procedimento experimental,
e onde os resultados obtidos sao comparados com os resultados numeéricos, realizando a
sua validacao.

No Capitulo 7 sao realizadas varias simulagoes de otimizacdo do componente com
base nos resultados obtidos. Estas vao sendo alteradas de forma a se adaptarem as
varias otimizacoes de condi¢oes de fronteira consideradas.

O capitulo 8, documenta a continuacao do processo de anilise de otimizagdo do
componente em estudo, mas no qual o efeito dos componentes envolventes é introduzido.
Estes elementos envolventes alteram as condigoes de fronteira do componente, tendo-se
recorrido a uma ligagao elastica para simular esse efeito.

No Capitulo 9 expdem-se as conclusoes e apresentam-se algumas sugestoes para tra-
balhos futuros a desenvolver relacionados com esta dissertacao.

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado



Capitulo 2

Vibracao e Dinamica de Estruturas

2.1 Introducao

As vibragoes mecanicas podem ser definidas como um movimento que se repete num
determinado periodo ou intervalo de tempo. A maioria das atividades humanas envolvem
vibragao, uma vez que qualquer corpo que possua massa e elasticidade esta sujeito a
vibracao. Sao varios os exemplos de sistemas vibratorios com que lidamos diariamente,
os quais podem ser intencionais e agradéiveis, como o som de instrumentos musicais.

No ambito da engenharia, as vibragoes sao algo que estd sempre presente, pois sao
uma consequéncia das solicitacbes mecanicas dindmicas aplicadas nas méquinas. Em
alguns casos, sao até introduzidas propositadamente nos sistemas para melhorarem o seu
funcionamento, como no caso dos misturadores e dos martelos pneumaticos.

Contudo, algumas vibragoes podem excitar frequéncias de ressonéncia nos componen-
tes e criam-se fontes amplificadas tanto de vibragdo como de ruido. Isto pode originar
efeitos indesejaveis, uma vez que pode afetar as previsoes do projeto, quer na amplitude
dos seus movimentos, como na intensidade das suas tensoes e deformacdes, podendo levar
a fadiga dos componentes, manutencoes frequentes ou até a falha prematura.

A necessidade de estruturas cada vez mais ligeiras e resistentes tem levado a uma
acrescida preocupacao destes efeitos e da sua andlise na fase de projeto.

Os fundamentos tedricos de vibracoes apresentados nos dois subcapitulos subsequen-
tes foram baseados nos Apontamentos de Vibragoes de Sistemas Mecanicos de Rodrigues,
J. D.[2].

2.2 Fundamentos de Vibracoes Mecanicas

A vibracdo mecéanica é definida como a oscilacdo de um sistema ou estrutura em
torno de uma posicao de referéncia, a posicao de equilibrio, sendo a sua quantificagdo o
pardmetro que permite definir o movimento desse sistema ou estrutura.

Um sistema vibratério é usualmente constituido por trés componentes: um que per-
mite armazenar energia cinética, outro que permite armazenar energia potencial, e por
fim um componente que permite dissipar energia, servindo como amortecedor.

E a transferéncia ciclica de energia potencial em energia cinética e de energia cinética
em energia potencial que cria o fenémeno de vibragdo. A componente de amortecimento
permite ao sistema dissipar parte da energia em cada ciclo de vibracao, potenciando a
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redugdo da vibragdo até atingir a posicdo de equilibrio estatico, conforme se encontra
esquematizado na Figura 2.1.

Dissipacdo

Energia potencial

-

Energia cinétics

Fonte exterior

Figura 2.1: Representacdo esquematica do sistema vibratorio |2].

Existem diversos métodos de caracterizar uma vibragao. Na Figura 2.2 estao apenas
apresentadas algumas das classificacoes.

livre
Vibragao

forcada

amortecida
Vibragao

nao amortecida

linear
Vibragao

nao linear

Figura 2.2: Classificagao da vibracao [2].

Uma vibragao é considerada em regime livre quando o sistema nao se encontra sob
solicitacOes exteriores e ocorre apenas devido a uma perturbacdo inicial. Num sistema
que apresente amortecimento, Figura 2.3, a vibracdo tende a diminuir até atingir a sua
posicdo de equilibrio estatico. Quando no sistema nao existe amortecimento, Figura 2.4,
as vibracoes livres mantém-se ao longo do tempo, apresentando neste caso um movimento
harménico simples, MHS, como demonstrado na Figura 2.5.

Uma vibragdo livre ndo necessita de forcas exteriores, apds a excitacao inicial, pois
oscila indefinidamente nas frequéncias naturais do sistema. Uma vibracao é considerada
forgada quando o sistema é sujeito a uma excitacao (deslocamentos ou forcas) perma-
nente.
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m
—l x(t)

Figura 2.3: Sistema em movimento de translacdo com amortecimento [2].

m
—l z(t)

Figura 2.4: Sistema em movimento de translacdo sem amortecimento [2].

2.3 Equacgao Diferencial do Movimento

Um sistema é considerado dindmico quando as excita¢des na sua massa sao varia-
veis a0 longo do tempo. As excitacOes iniciais aplicadas ao sistema implicam que haja
deslocamento ou velocidade inicial no sistema.

Uma excitagao inicial é a energia fornecida ao sistema, na forma de energia potencial
quando se trata de um deslocamento, e na forma de energia cinética quando é aplicada
uma velocidade inicial ao sistema. Quando esta é transmitida ao sistema, e na auséncia
de fatores externos, este vibra livremente até a sua posicao de equilibrio. Uma vez que
estas excitacoes sdo aplicadas inicialmente ao sistema, pode considerar-se que se tratam
de fatores externos ao sistema, enquanto que as caracteristicas do sistema s&o fatores
internos, que caracterizam a resposta a excitacao.

A resposta da excitacdo é obtida por deducao da equacio matemética dada a partir
das caracteristicas dos fatores internos do sistema, apresentando-se como uma equacao
diferencial do movimento.

Um sistema dindmico é caracterizado pelo nimero de graus de liberdade que apre-
senta. Numa estrutura simples, a resposta dindmica pode ser apresentada apenas por
um grau de liberdade, enquanto que estruturas mais complexas possuem multiplos graus
de liberdade, levando & utilizagdo de mais que uma equacao. A equacao diferencial do
movimento é obtida a partir da segunda lei de Newton e por aplicacdo do principio
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ANNAN
VAVAVAY

0

r(t) /m

t/s

Figura 2.5: Resposta livre ou natural do sistema nao amortecido [2].

d‘Alembert.

Considerando um sistema simples, com um grau de liberdade como o da Figura 2.3 em
que apresenta uma massa m, uma mola de constante eldstica k cuja massa é desprezéavel
e um amortecedor de constante ¢, abandonado sem forcas externas a este sistema. O
deslocamento z(t) ¢ medido a partir da posi¢ao de equilibrio estético.

Aplicando a 22 Lei de Newton obtemos a equacao,

mg — k(0 + x) — c& = mi, (2.1)

Esta pode ser simplicada e traduzida por:

ma +ct +kxr+ké—mg=0 (2.2)

Tendo em conta que o sistema se encontra em equilibrio estatico, a forca resultante
que atua no sistema € nula e portanto o somatoério das forcas aplicadas ao sistema é igual
a zero, o que matematicamente, neste caso, se traduz em:

mg —ké =0 (2.3)

Daqui resulta a equacao de movimento, dada por:

mZ +ct + kx =0 (2.4)

Onde Z, © e x representam a aceleracao, velocidade e deslocamento do sistema no
dominio de tempo, respetivamente.

No caso de um sistema, com véarios graus de liberdade, a equacao diferencial do
movimento é escrita por,

[mi{E(0)} + [{z(0)) + [k{z(0)} = {f(1)} (2.5)

onde, [m], [c] e [k] representam, respetivamente, a matriz da massa, amortecimento e
rigidez. O vetor f(t) representa a solicitacao externa atuante no sistema, {Z}(t), {Z}(¢)
e {x}(t) representam o vetor de aceleracdo, velocidade e deslocamento do sistema no
dominio de tempo, respetivamente.

Para um sistema com n graus de liberdade, as matrizes [m], [c] e [k] sao de dimensao
(nxn) sdo dadas por,
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_ml -
[m] = m; (2.6)
_kl + ko —ko 0 <o 0 i
—ko ko + k3 —k3 ce 0
(k] = —ks  ks+ky - 0 (2.7)
L 0 0 0 _kn kn + kn+1_

Na analise dindmica a efetuar neste trabalho, considera-se que o componente estru-
tural nao esté influenciado por amortecimento, desprezando a componente de amorteci-
mento do estudo dindmico. Assim, uma vez que em regime livre a solicitacao externa é
nula, {f(¢t)} = 0 a equagao de movimento pode ser escrita por,

[ml{@(t)} + [k{z(8)} = {0} (2.8)

De forma a caracterizar o movimento de resposta em regime livre é necessario resolver
o sistema de equagdes diferencias homogéneas. Para tal, considera-se a hipo6tese de que
as massas efetuam um movimento harménico sincrono de frequéncia w. Sendo a solucgao
para z(t),

{e(t)} = {u}cos(wt — 9) (2.9)

Em que a amplitude do movimento é representada pelas componentes do vector wu.
Substituindo esta solucdo na equacao do movimento, Equacao 2.8, obtém-se,

[—w2 [m] + [k]][{u}cos(wt — ¢) = {0} (2.10)

Visto que a solucao arbitraria deve verificar as equaces de movimento para cada
instante ¢ com cos(wt — ¢) diferente de zero, o vetor de incognitas {u} deve verificar o
seguinte sistema de equacoes algébricas,

[[K] — w?][m}{u} =0 (2.11)

Resolvendo a solugao do sistema homogéneo, equacao (2.11), obtém-se as amplitudes
{u} do movimento sincrono de z(t) i = 1, ..., n que é verificado pela solugao trivial {u} =0
correspondente & posicdo de equilibrio estatico do sistema e & auséncia de vibracao.

As n solucdes distintas w?;{u} i = 1,...,n do problema, constituem n modos para
os quais o movimento harmonico sincrono do sistema é possivel. Sendo caracterizados
pelas suas frequéncias naturais w? i = 1,...,n e pelos vetores modais {u} i = 1,...,n e
designa-se por modos naturais de vibragao,

{z(t)}i = {u}icos(wit — ¢;) (2.12)
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2.4 Meétodo de Elementos Finitos

No método dos elementos finitos, a estrutura a analisar é dividida num ntmero dis-
creto de elementos finitos ligados entre si por pontos nodais, formando-se assim uma
malha de elementos finitos sobre a geometria inicial, simplificando-a. Ao subdivir um
dominio geral em partes mais simples, obtém-se diversas vantagens entre elas a possi-
bilidade de representacdes precisas de geometrias complexas, a possibilidade de incluir
diferentes propriedades de materiais e a identificagao de efeitos localizados (concentragao
de tensoes) [3].

Os elementos de uma malha podem apresentar geometrias triangulares ou quadrangu-
lares para duas dimensdes e tetraédricas ou hexaédricas para geometrias a trés dimensoes.
Cada elemento finito tem um determinado tamanho assim como um determinado niimero
de nés que define o campo de deslocamentos. Para descrever o deslocamento de cada
no6 é necessario recorrer a um namero finito de equagoes diferenciais de movimento [4],
dependendo do numero de graus de liberdade.

Admite-se uma solugdo aproximada para a incognita do problema em anélise den-
tro de cada elemento finito, recorrendo-se a uma distribuicdo assumida do campo de
deslocamentos, tensoes e/ou deformagoes dentro do volume ou area do elemento finito.

Neste estudo serdo utilizados elementos sélidos tetraédricos, pois este componente
apresenta uma geometria complexa, impossibilitando o recurso a malhas estruturadas
com elementos hexaédricos.

Existem trés etapas fundamentais para a analise de elementos finitos: o pré-processamento,
0 processamento e o pos-processamento. O FEMAP (Finite Element Modeling and Post-
processing) € um pré e pos-processador da Siemens PLM Software, que possui a particu-
laridade de interface com diversos programas comerciais de anélise de elementos finitos,
incluindo o NX Nastran, cuja base deriva do Nastran (NASA STRucture ANalysis) ori-
ginalmente desenvolvido pela NASA nos anos 60 [5].

O FEMAP permite a importagio de modelos CAD em diversos formatos, bem como
a capacidade de modelacdo. Possui igualmente ferramentas de andlise e ajuste de ge-
ometria, bem como ferramentas para a geracdo e manipulacdo de malhas de elementos
finitos e defini¢ao de propriedades materiais, condi¢oes de fronteira e carregamentos. O
software possui ainda ferramentas de pés-processamento e inclui igualmente a capacidade
de importar os resultados calculados por diversos programas de andlise.
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Capitulo 3

Sistema de travagem

3.1 Introducao

Existe uma constante preocupacao na melhoria dos automoéveis, com principal foco
no aperfeicoamento dos componentes que mais incomodo provocam, nomeadamente o
ruido da cadeia cinematica do veiculo, que contribui para o rufdo total dentro da cabine
do passageiro, que por vezes chega a rondar os 50 db [6]. Desta forma, as preocupa-
¢oes associadas ao ruido de travagem, suspensao e pneumaéticos, assumem uma posicao
preponderante no desenvolvimento dos veiculos.

Os travoes sdo um dos componentes de seguranca mais importantes presentes nos au-
tomoveis. No entanto, o ruido que estes produzem nunca foi considerado uma prioridade
e a sua evolucdo deu-se principalmente no seu poder de acdo e fiabilidade. Ocasional-
mente o barulho das travagens é de tal forma percetivel pelos ocupantes do veiculo que
faz com que seja interpretado como sintoma de um defeito do travao, apesar de o travao
estar a funcionar corretamente.

A procura de solugdes para eliminar ou reduzir estes ruidos e vibragoes tem vindo a
ganhar importancia, de tal forma que varios fabricantes de pastilhas de travoes gastam
até aproximadamente 50% do seu or¢gamento de investigacdo na melhoria relacionada
com problemas de vibragao, ruido e rugosidade [7].

Na literatura encontram-se diversos métodos de classificar as vibragoes provenientes
das travagens, assim como diversas designacgoes para definir fenémenos idénticos. Uma
destas classificacoes divide o ruido das travagens em trés tipos, dependendo do mecanismo
que os gerou. O primeiro tipo é denominado de creep-groan e ocorre a uma velocidade
extremamente reduzida, quando ao reduzir a pressao do travao o veiculo inicia a sua
marcha devido a uma forca externa. Esta pode ser a forca da gravidade caso o veiculo se
encontre num declive ou o ralenti do automével caso este seja de transmissao automatica.
Esta vibracao é causada pelo movimento stick-slip entre o material de friccao e a superficie
do disco do travdo [8-11].

O segundo tipo de ruido é denominado de hot judder e é um fenémeno de vibra-
cao causado pela instabilidade termo-eldstica entre o contacto da superficie do disco e
as pastilhas do travdo. A instabilidade termo-elastica resulta da expansao térmica do
material causada por zonas quentes na superficie do disco. A aparicao destes pontos
deve-se a elevada energia de friccdo que é gerada no contacto entre o disco e a pastilha
durante a travagem. A vibracdo do travao é gerada principalmente durante as travagens
a alta velocidade e permanece até que a velocidade do veiculo seja reduzida e os pontos
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quentes reduzidos. Um disco que possua uma elevada capacidade de arrefecimento evita
o fenémeno de hot judder, pois evita que haja deformagoes térmicas durante a travagem
[12].

Por ultimo tem-se o ruido designado de squeal. Para este tipo de ruido ainda nao
existe uma definicao precisa que o caracterize, mas a melhor descricdo é que se trata
de uma vibragdo continua, durante a travagem, com uma frequéncia superior a 1000 Hz
e que resulta num barulho audivel pelos passageiros do veiculo [7]. Por sua vez, este
ruido pode ser subdividido em dois tipos: o ruido de baixa frequéncia e o ruido de alta
frequéncia.

Tipicamente, o ruido de baixa frequéncia ocorre entre 1 e 7 kHz, enquanto que o
ruido de alta frequéncia ocorre para faixas de frequéncia entre os 8 e 16 kHz. Uma vez
que o ouvido humano é mais sensivel ao intervalo de frequéncias entre 1 e 4 kHz, o ruido
de baixa frequéncia é considerado o tipo de ruido mais perturbador [13].

Apesar da extensa pesquisa nesta drea, ainda nao existe uma forma eficaz para eli-
minar completamente o squeal uma vez que os fatores que o influenciam, a nivel micro
e macroscopico, ainda ndo foram suficientemente estudados e este nem sempre ocorre
durante as travagens, sendo que em alguns casos parece ocorrer aleatoriamente.

Diversas teorias foram formuladas com o objetivo de explicar o mecanismo do squeal,
assim como varios estudos, ndo s6 para as validar com também aplicar na caracteriza-
¢do do comportamento dos travoes. No entanto, nenhum desses estudos tentou incluir
ambos os efeitos nas escalas mencionadas. Os estudos experimentais também tendem
a possuir aplicabilidade limitada uma vez que os seus resultados sdo apenas relativos a
uma configuracao de travagem para um tipo especifico de automovel.

3.2 Evolucao do sistema de travagem automodvel

Quando os primeiros automédveis comecaram a aparecer, o seu sistema de travagem
era ainda muito arcaico, baseado no sistema de travagem das carruagens, sendo utilizado
blocos de madeira em torno da roda e ao pressionar uma alavanca os blocos de madeira
geravam friccdo contra a superficie da roda, obrigando-as a parar. Este sistema, apesar
de eficaz, possuia uma distancia de travagem demasiado elevada e obrigava o condutor a
usar uma forga idéntica a necessaria para a travagem |[14].

No final da década de 1890, porém, quando os irmaos Michelin desenvolveram os pneus
pneumaticos de borracha, este sistema teve de ser consequentemente alterado, uma vez
que a madeira desgastava severamente os pneus. Em alternativa, foram desenvolvidos os
travoes de tambor e os travoes de disco.

Os travoes de disco sao considerados mais eficazes que os de tambor, uma vez que
os travoes funcionam por conversao da energia, convertendo energia cinética (respon-
savel pelo movimento) em energia calorifica e as ranhuras dos disco sdo mais eficientes
na dissipagdo do calor. Sob uso severo, como repetidas paragens bruscas ou constante
utilizacao dos travoes em longas inclinagoes, os travoes de disco sao mais apropriados
quando comparados com os travoes de tambor. Os travoes de disco também funcionam
melhor em tempo humido, porque a forca centrifuga tende a repelir a dgua para fora
do disco, mantendo-o seco, enquanto que os travoes de tambor retém alguma agua na
superficie interior onde ha o contacto entre as pastilhas e os tambores [15]. Em 1898, o
americano Elmer Ambrose Sperry projetou um carro elétrico com travoes de disco nas
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rodas da frente. O disco, designado de travao magnético, era colocado em contacto com
um outro disco para obter uma forca de travagem provocada pelo atrito entre os discos
e as correntes de Foucault [16; 17].

Foi o Engenheiro Frederick William Lanchester, que em 1902 patenteou a ideia de
utilizar travoes de disco. Na sua patente, Lanchester descreveu o disco de travagem
como sendo um disco de metal, rigidamente conectado a cada uma das rodas traseiras do
vefculo. Para travar, o disco é pressionado por um par de garras, sendo este o principio
utilizado ainda nos dias de hoje. O maior problema que Lanchester encontrou foi o
rufdo produzido pelo contacto metal-metal entre o revestimento de cobre e o disco. S6
cinco anos mais tarde, em 1907, foi encontrada uma solucao para este problema, quando
Herbert Frood teve a ideia de forrar as almofadas com amianto de longa duracao. O
amianto continuou a ser usado nos travoes de carros até a década de 1980, até que,
devido a preocupagoes de satide e seguranga deixou de ser utilizado [18].

Os sistemas de travagem propostos por Lanchester e Sperry foram substancialmente
modificados durante o século XX, especialmente em relacdo aos materiais e métodos de
atuacao utilizados, os quais foram melhorados.

Até ao inicio da segunda guerra mundial, em 1938, o desenvolvimento dos sistemas
de travagem deu-se lenta e gradualmente. S6 desde entao o desenvolvimento da industria
da aviacao permitiu um rapido e consistente avango [19].

O design proposto por Sperry é do tipo-embraiagem e é utilizado nas aeronaves.
Neste tipo de travao, o contacto das pastilhas com o disco ocorre numa regiao anelar, em
que o aumento do contacto entre a regiao anelar e angular gera o atrito, permitindo a
travagem do sistema. J& o design proposto por Lanchester, em 1902, é do tipo-ponto, o
qual é utilizado atualmente nos automdveis e onde o contacto das pastilhas com o disco
varia entre 30° e 50°.

O uso generalizado de travoes de disco nas rodas dianteiras de veiculos foi parcial-
mente atribuido aos regulamentos cada vez mais rigorosos. Antes da década de 1970,
grande parte dos automoéveis eram equipados com travoes de tambor na roda dianteira.
Com a introducao da Norma Federal de Segurancga de Veiculos Automotores N® 105, que
se tornaram efetivas para veiculos de passageiros em 1968 e 1976, impuseram padrdes de
distancia de travagem e sistemas de travagem com resisténcia a dgua. Foi entao crucial
a introdugdo generalizada de travoes de disco nas rodas da frente dos automoveis, uma
vez que estes contribuem para, aproximadamente, 70% da travagem [20; 21].

3.3 Meétodos para eliminar o brake squeal

As primeiras teorias para reduzir o squeal noise foram apresentadas por Fosberry e
Holubecki |22|. Estes examinaram os efeitos de vérias altera¢oes na concegao dos travoes,
tais como o aumento do amortecimento no sistema de travagem, modificando a geometria
e a rigidez do suporte da pinca e da pinca do travao.

Os métodos mais utilizados atualmente para reduzir o brake squeal tém como base
o amortecimento do sistema de travagem, principalmente entre as pastilhas do travao
e as placas de apoio e entre a placa de apoio e o pistdo da pinga, a localizacdo destes
locais encontram-se destacados na Figura 3.1, (1: pastilha-placa de apoio; 2: placa de
apoio-pistao da pinga).
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Placa de Apoio

Pastilhas
\ / /Pinga

Figura 3.1: Componentes do sistema de travagem presentes entre a pastilha e a pinca do
travao.

Sdo exemplos destes métodos o uso de um produto anti-squeal entre as placas de
apoio e a pinga, a aplicacdo de uma massa no contacto da placa de apoio com o pistao
que ajuda também a prevenir a uniao por fusao entre estes; a utilizagao de calcos, que, tal
como o produto anti-squeal, serve de amortecedor entre as placas de apoio e as pincgas.
Estes podem ser constituidos por multi-camadas com diferentes tipos de materiais de
amortecimento; a lubrificacdo dos pinos que ligam a pinga ao suporte de montagem,
assim como a criacdo de chanfros e ranhuras nas pastilhas do material de fric¢io.

Tirando o ultimo método, todas as outras solugoes apresentadas acima baseiam-se
na reducdo ou amortecimento de vibracoes dos componentes do sistema de travagem,
e todos eles podem ser atribuidos ao diagnéstico que o ruido de travagem se deve ao
resultado das vibragoes do sistema de travagem [1].

3.4 Squeal no Sistema de travagem

A principal causa para a ocorréncia do brake squeal presume-se ser proveniente de
uma excitagdo designada de stick-slip, que por sua vez resulta do atrito entre o material
da pastilha e o disco do trav@o. Sao intimeros os fatores que influenciam o coeficiente
de atrito e promovem esta variacdo, de entre os quais se encontra a diferenca entre os
coeficientes de fric¢do cinética e estatica, e a diferenca do coeficiente de friccao devido a
variagao da érea de contacto da pastilha e do disco [23].

No entanto, foi provado que o atrito ndo pode ser tomado como a Unica causa do
squeal. Tal foi mencionado por Dihua et al. [24], que observou que a tendéncia do squeal
é diferente quando o mesmo par de friccao é usado em diferentes sistemas de travagem.

O squeal noise nos sistemas de travagem ocorre em frequéncias bem definidas, sendo
que estas sdo geralmente mantidas constantes para um determinado conjunto de trava-
gem, o que evidencia que existe uma influéncia dos parametros modais dos componentes
constituintes do sistema de travagem no aparecimento do squeal noise |[6].

Este facto foi observado e discutido por vérios autores [25; 26|, que constataram que
os parametros modais de cada componente do sistema de travagem desempenha um papel
importante na propensao da ocorréncia do squeal noise, bem como na determinacao das
suas frequéncias.
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Em diversas publicagdes mais especificas [27; 28] ¢ discutida a influéncia das frequén-
cias naturais dos componentes individuais do sistema de travagem na produgdo do squeal,
sendo que este ocorre quando as frequéncias naturais dos componentes se encontram pro-
ximas. Pela analise da forma de deflexdo dos componentes do sistema, foi ainda colocada
a hipdtese que isto acontece especificamente quando o modo de vibracdo é geometri-
camente idéntico em dois componentes interligados do sistema, combinando a mesma
frequéncia e tornando-se instaveis.

Tais estudos permitem perceber a necessidade em garantir que o desenho das pasti-
lhas, rotor, ponte e da pinca do travao evite que os componentes de travagem vibrem
juntos, mantendo as ressondncias afastadas umas das outras e as suas frequéncias natu-
rais 0 mais isoladas possivel das frequéncias na faixa audivel, de forma a suprimirem o
ruido. Esta abordagem nao pode ser considerada simples, dado que os parametros mo-
dais dos componentes de travagem sao fortemente afetados por outras varidveis, como a
temperatura e a pressao de travagem. Além disso, ao alterar um componente é necessario
ter em atencao que o ruido do squeal pode surgir devido a outros modos anteriormente
estaveis, que podem, posteriormente, ficar mais préximos em frequéncia e com o mesmo
modo de vibragao |30].
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Capitulo 4

Amortecimento

4.1 Introducao

O amortecimento refere-se a extracao de energia mecanica de um sistema vibratério
geralmente por conversao em calor, que é dissipada para o meio envolvente.

Existem dois tipos de amortecimento: o amortecimento do material e o amortecimento
do sistema. O amortecimento de material corresponde ao amortecimento proveniente do
material enquanto que o amortecimento do sistema, ou amortecimento estrutural, inclui
o amortecimento dos suportes, limites, juntas e interfaces, além do amortecimento do
material [31].

O estudo da dissipacao de energia em materiais é importante para o desenvolvimento
de produtos com melhores caracteristicas de amortecimento, sem que para isso seja ne-
cessario comprometer outras propriedades, como a rigidez e a densidade.

Existem varios métodos para reduzir a vibragdo de uma estrutura. Uma das solugoes
passa por alterar as propriedades dos seus componentes, rigidez ou massa, para alterar
assim as frequéncias naturais do sistema, evitando que estas sejam excitadas e reduzindo
as vibracgoes indesejadas. No entanto, este método nao se aplica a uma grande parte dos
casos, onde o material utilizado é um fator essencial. Nestes casos a vibracdo necessita
de ser isolada, amortecida ou dissipada por isoladores, ou materiais dissipadores.

Para estes casos ¢ usual a implementacgao de outros materiais com o objetivo de me-
lhorar as caracterfsticas de dissipacdo de energia das estruturas, na qual o amortecimento
pode ser adicionado a um sistema por materiais dissipadores adequados para este efeito,
como é o caso dos materiais viscoelasticos.

4.2 Comportamento dos Materiais Viscoelasticos

Os materiais viscoelasticos (VEM) sdao materiais de baixo peso e custo e facilmente
implementados, que apresentam uma boa dissipagao de energia de vibracao e ruido, uma
vez que fazem parte de uma classe de materiais que apresentam uma elevada capacidade
de amortecimento interno, estando o seu comportamento dinamico entre o de um sélido
e um liquido [32].

Quando os materiais viscoelasticos sdo submetidos a deformacgoes mecénicas, prati-
camente toda a sua energia é convertida em calor. Este fenémeno de dissipacao interna
de energia pode ser medido quantitativamente pelo fator de amortecimento, isto é, pela
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proporgao de energia meédia dissipada por radiano para a energia do sistema |5].

Quando este material é aplicado a uma estrutura rigida, como é o caso de uma
superficie metalica, e este é submetido a vibragoes, a camada viscoelastica ird deformar
e converter parte da energia em calor, reduzindo assim a amplitude de vibracao.

Existem trés mecanismos de dissipacao de energia quando os materiais viscoelésticos
sao aplicados juntamente com camadas metalicas em laminados. Estes podem ser clas-
sificados de acordo com a configuracido do sistema: amortecimento por corte (quando
submetido a uma tensao de corte), amortecimento extensional (devido & deformagao ao
longo da configurac¢do) e amortecimento devido a deformagao da espessura da camada
viscoeléstica.

Amortecimento por corte
A teoria do amortecimento por corte foi inicialmente desenvolvida por Kerwin, Ungar
e Ross [33| para uma configuracao em trés camadas.

O amortecimento de corte é o mecanismo de dissipacao que ocorre quando uma ca-
mada de material viscoelastico é colocada entre duas camadas com um médulo de Young
mais elevado, Figura 4.1. Este mecanismo de dissipacao é, de entre os varios descritos,
aquele que apresenta a dissipacdo mais eficaz [34|. Sempre que a estrutura é submetida
a uma deformagao ciclica, a camada metélica ird restringir o material viscoelastico e
forcando-o a sofrer uma deformacao de corte. A presenca da camada viscoeléstica altera
a rigidez de flexao da estrutura dependendo das dimensoes das trés camadas presentes e
do médulo de Young de cada material.

Camada de
Camada de Restricdo Amortecimento
[ [T LTI T T ETT I
Camada Inferior
Camada de

Camada de Restricao ~ Amortecimento

Tens&o de Corte Camada Inferior
—_—

Figura 4.1: Amortecimento por corte: (a) configuracao no estado inicial, (b) configuragao
no estado deformado. Adaptado de [35].

Amortecimento extensional

O mecanismo de dissipagdo de energia numa camada onde ndo existem restrigoes de
material viscoelastico é dado pela deformacado da camada viscoeldstica durante a flexao
de cada ciclo de vibracdo [36]. Na analise ¢ assumido que as linhas normais através do
plano neutro nao deformado da estrutura permanecem retas e normais ao plano neutro
deformado, Figura 4.2.
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No mecanismo de amortecimento extensional o fator de perda da configuragdo, ao
contrario do que se verifica no amortecimento por corte nao depende do comprimento de
onda. Este tipo de amortecimento depende apenas das propriedades do material metalico
e viscoelastico, como o fator de perda e modulo de Young e dos parametros geométricos
como também da proporcao de espessura do material.

Material de Amortecimento

Camada Inferior

Extensao

Camada Inferior

Figura 4.2: Amortecimento extensional: (a) configuracio no estado inicial, (b) configu-
ragao no estado deformado. Adaptado de [35].

Amortecimento devido a variacao de espessura

O amortecimento devido & variacao de espessura da camada de amortecimento ocorre
quando a espessura do material viscoelastico é suficientemente elevada para que a tensao
ocorra na direcdo da espessura, Figura 4.3. De acordo com Ungar e Kerwin [37|, este
mecanismo de dissipacdo representa uma fonte de amortecimento importante nas resso-
nancias de ondas estacionarias para materiais viscoeldsticos espessos com baixa rigidez.

Camada de
Camada Restrita Amortecimento Velocidade da Vibragéo

S

Camada Inferior \

Camada de
Camada Restrita Amortecimento

\. RO RS

Camada Inferior

Figura 4.3: Amortecimento devido & espessura: (a) configuragdo no estado inicial, (b)
configuragao no estado deformado.
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4.3 Caracterizacao de materiais, analise dinAmico-mecanica

A analise dinamico-mecéanica (DMA), é uma técnica utilizada no estudo e na carac-
terizacao de materiais, principalmente de materiais viscoelasticos.

Os principais pardmetros na caracterizacao de materiais viscoelasticos sao o médulo
de ganho e o fator de perda. Em condicoes de carga estatica, o modulo de Young é
definido pela relacao entre a tensdo (o) e a deformacao (e) [6].

A caracterizacdo do moédulo dinamico (ou moédulo complexo) de modo geral, con-
siste na aplicacdo de uma tensdo ou deformagio mecénica sob condicdes vibratérias,
normalmente senosoidal, de baixa amplitude a um sélido ou liquido viscoso, medindo-se
a deformacdo sofrida por este ou a tensao resultante, respetivamente, sob variacao de
frequéncia ou de temperatura [38].

Dependendo da resposta ao estimulo mecénico, o material pode ser classificado como
elastico ou viscoso. Para um soélido perfeitamente elastico a deformacao e a tensao ocor-
rem em fase, de modo que a resposta de uma. ocorre simultaneamente com a outra. Para
um material viscoso ideal ha uma diferenca de fase entre a tensao e a deformacao, onde a
tensdo e a deformagao apresentam um atraso de fase de 90 graus [39]. Os materiais visco-
elasticos apresentam um comportamento mecanico intermediario a os materiais viscosos
e elasticos, exibindo um desfasamento na tensao entre 0 e 90 graus [40].

A temperatura da amostra ou a frequéncia da solicitagdo sao muitas vezes variadas,
uma vez que estas levam a variagdoes no médulo complexo, esta abordagem ¢é utilizada
para localizar a temperatura de transicao vitrea do material, assim como para identificar
as transicoes correspondentes a outros movimentos moleculares. A tensado e deformacao
de um material viscoelastico pode ser representado usando as seguintes equagoes:

Tensao:
o = opsin(tw + 9) (4.1)
Deformacao:
€ = epsin(tw) (4.2)
onde,

w é a frequéncia da oscilacao,

t € o tempo,

0 € o desfasamento entre a tensdo e a deformagao.

O moédulo de ganho representa a energia armazenada, sendo a porgao elastica, o mé-
dulo de perda mede a energia dissipada como calor, representando a porgao viscosa [40).
Os mo6dulos de ganho e perda podem ser definidos por:

Moédulo de ganho:
00

E‘ = —cosé (4.3)
€0
Moédulo de perda:
B¢ = D%ins (4.4)
€0

Esta diferenca de fase é expressa como um moédulo complexo, apresentado na Figura
4.4, dado por:
E* = E‘+1E* (4.5)

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado



4.Amortecimento 23

onde,

E* é 0 m6dulo complexo ;
E* é 0o médulo de ganho;
E“ é o0 moédulo de perda.

E*

3 E

Figura 4.4: Mo6dulo complexo [6].

4.4 Influéncia da temperatura nos materiais viscoelasticos

As propriedades de amortecimento dos materiais viscoelasticos ndo apresentam sem-
pre as mesmas propriedades, sendo dependentes da amplitude de carregamento, da tem-
peratura e da frequéncia.

A temperatura é um dos fatores ambientais que mais afeta as propriedades dinamicas
dos materiais viscoelasticos.

O efeito da temperatura nas propriedades do material viscoelastico pode ser analisado
a partir da Figura 4.5, que representa o comportamento tipico de um material polimérico.
Na regiao vitrea, o médulo de ganho apresenta o seu valor maximo, enquanto que o fator
de perda o seu minimo. Nesta regido, a alta rigidez e baixo amortecimento do material
deve-se as moléculas se encontrarem rigidamente acopladas e com pouco movimento rela-
tivo. Na regido de transi¢ao, o médulo de ganho diminui ligeiramente e o fator de perda
atinge seu valor méaximo. Nesta regido, algumas moléculas movem-se mais facilmente
em relagdo a outras, aumentando por isso o atrito interno do qual a energia dissipada é
dependente, provocando uma diminui¢ao da rigidez do material [13|. O mddulo de ganho
alcanca seu valor minimo na regiao de alta temperatura, apresentando um valor pratica-
mente constante com a temperatura. Nesta condicdo, as moléculas movem-se livremente
devido ao menor atrito entre as moléculas, diminuindo o amortecimento e a rigidez.

E
—
n —_—
T . . Regido de Alta
Regido Vitrea Regido de Transigdo Temperatura

Temperatura

Figura 4.5: Efeito da temperatura nas propriedades dos materiais viscoelasticos. Adap-
tado de [6].
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4.5 Influéncia da frequéncia nos materiais viscoelasticos

A frequéncia pode apresentar efeitos diferentes dependendo da temperatura ao qual
foi estudada. No entanto, tende a ter um comportamento semelhante ao longo desta [13],
o qual se encontra representado na Figura 4.6. O fator de perda é proporcional & frequén-
cia na regido de alta temperatura, atingindo o seu valor maximo na regido de transicao e
tende a ser inversamente proporcional & frequéncia na regiao vitrea. A pressdo afeta os
fenémenos de relaxamento e recuperacao das cadeias de polimeros, alterando o compor-
tamento dindmico dos materiais viscoelasticos. Portanto, o material de amortecimento
selecionado deve ser apropriado para as condigoes de temperatura e frequéncia sob as
quais a vibracao ocorre.

Regiao de Alta
Temperatura

Regido Vitrea Regido de Transicio

Frequéncia [log]

Figura 4.6: Efeito da frequéncia nas propriedades dos materiais viscoelasticos. Adaptado
de [6].
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Capitulo 5

Modelacao Numérica Inicial

5.1 Introducao

Para efetuar uma simulacdo numérica do componente fidvel é fundamental ter em
atencdo quais os pardmetros que vao influenciar os resultados obtidos, pois sdo estes que
ditam a avaliacao e qualidade dos resultados.

A solucdo obtida vai depender das condi¢Oes e limites impostos no componente,e de
diferentes pardmetros, como as caracteristicas do material e a qualidade da malha de
discretizacao. No caso do material, é necessirio conhecer o médulo de elasticidade, o
coeficiente de Poisson e a densidade.

Na qualidade da malha o parametro mais significativo é o Jacobiano, calculada para
cada elemento individualmente. Este corresponde & medida de distorcao do elemento em
relacdo a um elemento ideal da mesma topologia. Pelo que, quanto mais préximo de zero
estiver o determinante do jacobiano, mais precisos serdao os resultados.

5.2 Material do Componente Estrutural

O material utilizado no fabrico deste componente é o ferro fundido com grafite nodu-
lar, que proporciona maior resisténcia a impacto, maior resisténcia a tracdo e resisténcia
a0 escoamento, que os ferros fundidos com grafite lamelar & temperatura ambiente.

Moédulo de Elasticidade

O Moédulo de Elasticidade (E) ou Médulo de Young caracteriza os materiais em rela-
¢80 a sua rigidez e pode ser obtido pela divisdo da tensao exercida, o, pela deformagao,
€. A Lei de Hooke é traduzida pelo declive da linha de tendéncia no dominio elastico no
grafico tensdo-deformacao. Para este projeto o mddulo de elasticidade é igual a 176 GPa,
tendo sido este valor fornecido pelos parceiros deste projeto, o qual foi determinado por
ensaio mecanico.

Coeficiente de Poisson

O Coeficiente de Poisson, v, é a razao entre a deformacao transversal e a deformacao
longitudinal do material quando este é sujeito a tracdo, o qual foi também facultado, e
igual a 0,272.
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Densidade

A densidade ¢é a raz@o da massa pelo volume do corpo. O calculo da densidade foi
determinado pela pesagem de uma amostra do componente em estudo, de valor 775 ge o
calculo do seu volume, igual a 1,1 x 107 m3. O volume foi determinado numericamente
através da andlise do modelo CAD fornecido pelo fabricante do componente (recorrendo
ao software de modelagao Solidworks (Dassault Systems). A densidade obtida foi 7000
kg.m™3.

5.3 Modelo Inicial

O estudo do componente iniciou-se pela sua modelagdo numérica a partir do desenho
estrutural original. Este servird de modelo de referencia para as alteragoes efetuadas no
componente e na evolucao das frequéncias naturais e modos de vibracao calculados.

Ao longo da analise dos resultados obtidos nas varias simulagoes, tornou-se necesséario
referir varias zonas especificas do componente onde ocorre uma determinada vibracao ou
onde serd introduzido o material dissipador. De forma a garantir uma facil identificagao
de cada uma destas zonas, dividiu-se 0 componente em trés partes, Figura 5.1. A ponte
(1), zona central do componente e o elo de ligaciao entre as restantes partes, que se
encontra entre os dois furos maiores; as hastes (2) que vao desde a zona anterior até ao
segundo par de furos; e, por tltimo, os martelos (3) ligados nas hastes que ,servem como
guia para as pastilhas dos travoes estendendo o componente o suficiente para que o disco
do travao se encontre entre estas.

Figura 5.1: Zonas do componente inicial: 1- Ponte; 2- Hastes; 3-Martelos.

Na Tabela 5.1 encontram-se os valores das frequéncias naturais para os seis primeiros
modos de vibragdo do modelo numérico inicial (excluindo os seis primeiros modos de
corpo rigido).

As configuracoes da forma de vibracao de cada um dos modos do modelo numérico
inicial encontram-se representadas na Figura 5.2.

O primeiro, terceiro e quinto modo de vibragdo apresentam um modo de deformagao
global onde se d4 uma flexdo simétrica na haste que une os dois "bracos"do componente.
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Modo de vibracao | Frequéncia Natural [Hz|
10 7858
20 902,0
30 1095.,0
40 1698.7
5¢ 2263,3
6° 2537,8

Tabela 5.1: Frequéncias naturais do modelo numérico inicial.
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Figura 5.2: Modos de vibracao do modelo numérico inicial.
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O segundo e sexto modo de vibragdo correspondem também a um modo de deformacao
global mas nestes dois casos da-se uma torcao na haste dos dois bragos. O quarto e
quinto modo de vibracao sofreram uma deformacao local nos "martelos"do componente
sobre a forma de flexdo.

Pela anélise destes resultados, é possivel verificar que grande parte das vibragoes
apresentam deslocamentos na '"haste"do componente e, pretende-se que a lamina de
material dissipador seja introduzida numa zona em que sofra muita deformacao, de forma
a que este material dissipador esteja sujeito a deformagoes ciclicas durante a vibragao da
peca. Numa primeira abordagem ird ser estudado o efeito que um rasgo vertical, Figura
7.1, e de um rasgo horizontal no componente, Figura 7.3. FEstes rasgos permitiram
absorver energia na deflexdo do primeiro, terceiro e quinto modo de vibracao e de torgao
no segundo e sexto modo de vibragao.
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Validacao Experimental

6.1 Analise Modal Experimental

A analise modal experimental tem como objetivo caracterizar o comportamento di-
namico do componente em estudo através do seu modelo modal. Esta envolve todo um
processo e conjunto de equipamentos, que vai desde a excitacdo do sistema, ao processa-
mento do sinal proveniente de transdutores, que transformam a variacdo de uma grandeza
fisica em sinal elétrico.

Esta analise é bastante suscetivel a erros. De forma a garantir uma resposta do
sistema, precisa e o mais rigorosa possivel, € importante que se proceda seguindo algumas
condicOes importantes.

A primeira condi¢ao para a realizacdo dos ensaios de andlise modal experimental, sera
definir como a estrutura se encontra suportada, devendo estar esta o mais proximo da
condicdo de corpo livre possivel replicando as condigoes de fronteira usadas no modelo
numeérico. Para simular esta condicdo, o componente é suspenso em condicoes elasticas
de forma a que a influéncia da suspensdo no componente seja o mais reduzida possivel.
Na Figura 6.1 esta representado o esquema de fixacdo em condigoes de corpo livre. De
seguida serdo apresentados os componentes principais para a realizacao de um ensaio
modal experimental.
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Figura 6.1: Esquema de fixacdo em condigoes de corpo livre.

6.2 Mecanismo de Excitagao

Para obter uma funcfo de transferéncia de um sistema mecénico é necessario in-
troduzir uma excitagdo controlada e cuja acao seja mensuravel. Os dois sistemas mais
utilizados para excitar uma estrutura em ensaios modais experimentais sao o excitador
eletrodindmico e o martelo de impacto.

Teoricamente, nao h diferenca entre um teste realizado com excitador eletrodindmico
e um teste realizado com o martelo de impacto. Isto para a situacdo em que é possivel
aplicar forgas puras a uma estrutura sem qualquer interagdo entre a forca aplicada e a
estrutura e onde se possa medir a resposta com um transdutor cuja massa é de tal forma
desprezéavel que nao tem efeito sobre a estrutura [41].

De um ponto de vista pratico tanto os excitadores como os transdutores de resposta
tém um efeito distinto sobre a estrutura durante a realizacdo do teste modal.

Na prética, a resposta obtida numa andlise experimental ndo representa apenas res-
posta do sistema em estudo, mas inclui também o efeito de toda a envolvente do mesmo,
designadamente os efeitos da rigidez e massa do mecanismo de fixagao, o efeito da massa
dos transdutores e respetiva cablagem, o efeito da ligagdo do excitador, etc.

Assim, as condic¢bes ideais nao sdo verificadas na pratica e a diferenca entre os resul-
tados obtidos pelas duas formas de excitacdo sao usualmente notérios e condicionam a
sua aplicacdo consoante a dimensao, massa e forma da estrutura em estudo.

No caso de uma utilizacdo com martelo de impacto, o martelo pode introduzir dano
na estrutura, impondo niveis excessivos que induzem um comportamento fora do regime
linear da estrutura e exigem maiores cuidados na medicdo por nado ser uma excitagao
continua e controlada como no excitador. Por ndo ser uma medicao continua e controlada,
o uso do martelo limita ainda a possibilidade de se recorrer a outro tipo de transdutores,
tal como o vibrometro laser e sensores de proximidade.

Outra diferenca que pode surgir dos efeitos do excitador e alterar os modos da estru-
tura estd relacionada com os efeitos de massa e rigidez da ligacao entre este e a estrutura.
Esses efeitos podem ser minimizados utilizando uma haste de ligagdo, cuja fungao é de-
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sacoplar os efeitos indesejados do excitador na estrutura. No entanto, estes efeitos ainda
podem ser significativos. Uma vez que um teste de impacto nao sofre desses problemas,
podem ser obtidos resultados diferentes no estudo de estruturas idénticas. Entdo, en-
quanto que teoricamente nao ha diferenca entre um teste com excitador eletrodindmico e
um teste de impacto, existem varios aspetos praticos que podem influenciar os resultados
obtidos em cada um e causar divergéncias nestes [41].

Farce
Sensar

Modal Exciter ar
Z-part Impedance
chuck Head
assembly \
- = W

callet /

Stinger
thumb nut
armature Stinger (10-32)
(2150Gxx /2155Gxx)

Figura 6.2: Vista explodida dos componentes necessarios para fixar o excitador & estru-
tura [42].

Nesta analise 0 mecanismo de excitacao utilizado ser4d um martelo de impacto, idén-
tico ao da Figura 6.3, sendo constituido por um transdutor de for¢ca montado no corpo
de um martelo, cujo método de utilizacao é idéntico ao de um martelo convencional onde
a excitacdo € imposta manualmente. Ao contrario dos excitadores eletrodinamicos, o
martelo nao se encontra fixo & peca a excitar, permitindo que se excite o componente em
varios locais diferentes com relativa facilidade.

Figura 6.3: Martelo de impacto.

Para que seja possivel determinar as forcas dinmicas introduzidas numa estrutura
e a resposta resultante, o martelo de impacto necessita de ser utilizado juntamente com
acelerémetros. Como referido, o martelo possui um elemento piezoelétrico que, quando
comprimido, fornece um sinal elétrico proporcional & forca transmitida através deste,
Figura 6.4. Os sinais de for¢a sdo medidos e processados exatamente com a mesma
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instrumentagdo usada nos acelerémetros, apresentados de seguida.

A escolha da ponta do martelo tem também um efeito significativo na medida adqui-
rida, uma vez que a faixa de frequéncia da excitagao de entrada é controlada principal-
mente pela dureza da ponta selecionada. Quanto mais rigida a ponta, maior a faixa de
frequéncia que é excitada. E portanto importante ter em atencdo a ponta selecionada de
modo a que todos os modos de interesse sejam excitados pela for¢a de impacto sobre a
faixa de frequéncia a ser considerada, para que esse obtenha uma boa medida de resposta
de frequéncia.

Forca
LI I T I

Transdutor de
Forga Output Elétrico

[ T ]

Elemento Piezoelétrico
Figura 6.4: Representacao do elemento piezoelétrico presente no martelo de impacto [43].

Durante a sua utilizacao é necessario ter em atencao ruidos ou outros efeitos secunda-
rios que possam interferir na qualidade dos resultados, assim como & ocorréncia de mais
do que um impacto durante o registo do analisador. Podem ocorrer vérios impactos,
quando o componente em andlise reage contra o martelo, ap6s o impacto inicial. Para
se garantir bons resultados nos ensaios, é necessario controlar o sinal de forga e efetuar
varias medicOes para a mesma configuracdo, de forma a eliminar o ruido e medicoes
incorretas.

6.3 Aceler6metros

Quando se define uma vibracao, considera-se a amplitude da onda como a medida
do deslocamento fisico. No entanto, além do deslocamento, também podemos descrever
uma vibracdo em termos de velocidade e aceleracdo. A forma e o periodo da vibragao
permanecem iguais independemente de considerado o deslocamento, a velocidade ou a
aceleragao, sendo a principal diferenca entre os trés parametros o desfasamento de fase
entre as curvas amplitude-tempo, Figura 6.5.

- Deslocamento
- - Velocidade
(Desfasamento de 902)
Aceleracdo
~— (Desfasamento de 1802)

Figura 6.5: Desfasamento de uma onda em termos de deslocamento, velocidade e acele-
ragao [43].

Na andlise de frequéncia experimental seleciona-se preferencialmente o parametro
que oferece uma faixa de frequéncia mais ampla permitindo obter um melhor alcance

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado



6.Validacao Experimental 35

dindmico (diferenca entre os menores e os maiores valores que podem ser medidos) da
instrumentacao. Por esse motivo, o parametro de aceleragao, uma vez que apresenta uma
resposta mais sensivel que a velocidade e o deslocamento, é normalmente o selecionado
para medicao de resposta de um componente ao longo de uma larga gama de frequéncias
[43].

O acelerémetro é um sensor que mede a aceleragao de um dispositivo fisico na forma
de potencial elétrico. Sendo um dispositivo transdutor, ou seja, capaz de converter
um tipo de sinal de entrada em outro de saida, permite, quando montado diretamente
em contacto com um componente, efetuar medicoes de vibracdo em altas ou baixas
frequéncias e medi¢oes de choque [43].

A sua principal desvantagem deve-se ao seu peso, que pode introduzir um efeito sig-
nificativo na aquisi¢do dos resultados, pois mesmo que este seja desprezavel em relagao
ao peso total de toda a estrutura, o seu peso pode ser relevante na resposta local da
estrutura, este efeito é acentuado em sistemas multicanal onde vérios acelerémetros sao
colocados na estrutura para adquirir varias medidas simultaneamente. Este problema
ocorre essencialmente em estruturas leves e pode ser atenuado mantendo os vérios ace-
lerometros sempre na estrutura, mesmo que as medidas sejam efetuadas uma de cada
vez, ou colocando acelerémetros falsos, a servir de massa, nos locais que irdo ou foram
medidos.

Outro sensor largamente utilizado na medigao de vibragdes e que ja nao apresenta
a desvantagem anterior, é o sensor de proximidade. Ao contrario dos acelerometros,
que medem a aceleragdo para determinar a vibracdo, os sensores de proximidade sdo
transdutores que medem a distancia até um alvo, operando assim sem a necessidade de
contato e nao interferindo na massa da estrutura, contudo exigem uma montagem mais

cuidadosa.

O acelerémetro é constituido por trés componentes: a estrutura, o cristal piezoelé-
trico e uma massa sismica. A aceleracao da estrutura em teste é transmitida a massa
sismica do acelerémetro, que por sua vez gera uma for¢a e um pulso elétrico proporcional
a forca aplicada e & aceleracao imposta na estrutura. Os acelerometros mais genéricos
apresentam-se disponiveis com conectores montados no topo ou laterais, e com sensibili-
dades na faixa de 1 a 10 mV, pesam entre 10 e 50 gramas e tem uma gama de frequéncias
entre os 0 e os 12000hz, semelhantes aos apresentados na Figura 6.6. [43] Além destes,
existem muitos mais tipos de acelerémetros projetados para situacSes mais especificas
como medigoes triaxiais, monitorizagoes permanentes, utilizacdo a altas temperaturas,
entre todas aquelas capazes de dar resposta as exigéncias do mercado.

Atualmente, encontram-se no mercado acelerémetros com amplificacdo interna, nos
quais o sinal em carga gerado pelo elemento piezoelétrico é convertido para um sinal
analégico em tensdo, permitindo reduzir o efeito do ruido na cablagem e um condici-
onamento de sinal mais simples. FEstes acelerémetros sao vulgarmente designados por
acelerémetros ICP ou IEPE e sdo alimentados em corrente por um alimentador externo.

8

Figura 6.6: Acelerémetros [43|.
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Outro fator critico para a obtencao de resultados precisos das medigoes préticas de
vibracao é o método como é feita a fixacdo do acelerémetro no local de medicao, pois
uma montagem incorreta resulta numa redugdo da transmissibilidade, que pode reduzir
a faixa de frequéncia util do aceleré6metro.

A fixacdo mais comum do acelerémetro resulta da aplicagao de uma camada fina de
cera de abelha entre a superficie de montagem e o acelerometro. A cera de abelha, apesar
de reduzir ligeiramente a gama, Gtil de frequéncias em relagado a outros métodos existentes,
facilita a fixacdo e realocagao do acelerémetro no componente. Este método apenas deve
ser utilizado para niveis de aceleracgao inferiores a 100 m/ s? e a temperaturas inferiores
a 40°C uma vez que a cera de abelha, torna-se macia a temperaturas mais elevadas,
tornando-a menos rigida.

6.4 Aquisicao de dados, condicionamento e analise de sinal

A aquisicao de dados é o processo onde se obtém os sinais de entrada e saida medidos
com sensores nos varios pontos. Os dados adquiridos sdo entdo processados pelo analisa-
dor de sinal, que devolve as informagoes de resposta da estrutura, como o da funcao de
resposta em frequéncia (FRF). Para a aquisicdo de dados normalmente sio utilizados os
métodos MIMO, MISO, SISO ou SIMO.

O método SISO, "Single Input/Single-Output”, ¢ um método de identificagao dos
parametros modais onde se analisa apenas uma fungao resposta em frequéncia (FRF) de
cada vez. Este método, apresenta a desvantagem de ser um processo muito demoroso e
propicio a incoeréncias entre as diversas fungoes de resposta de frequéncia (FRFs) [44].

Posteriormente, e com a intencao de minimizar as desvantagens do processo anterior,
surgiram métodos que permitem analisar varias fungoes de resposta de frequéncia (FRFs)
em simultaneo. Entre estes temos o método SIMO, "Single-Input/ Multi-Output", onde
o ponto de excitacgao é fixo, variando os pontos de resposta. Os pardmetros modais sido
dnicos para o grupo de funcoes de resposta de frequéncia, definindo assim o modelo do
sistema. Em teoria, quando o ponto de excitagao é fixo e varia o ponto de resposta,
as funcoes de resposta de frequéncia obtidas definem todos os pardmetros modais. No
entanto, modos de vibragao muito aproximados podem ser perdidos [44].

Existem ainda os métodos MISO, "Multi-Input/Single-Output", e MIMO, "Multi-
Input/Multi-Output". Este ultimo método permite analisar em simultaneo varias fungoes
de resposta de frequéncia, resultantes de varios pontos de excitagdo e varios pontos de
resposta, permite uma maior precisdo na estimativa das fungoes de resposta de frequéncia
(FRFs) e reduz o tempo da anélise modal experimental [45].

Em todos estes métodos é importante realizar varias aquisicdes do mesmo sinal, para
minimizar os erros de medicao.

Todo este processo de condicionamento de sinal, digitalizacdo e célculo das fungoes
de resposta em frequéncia ocorre num analisador espetral, que normalmente também
é responsavel pela alimentagdo dos transdutores ICP ligados ao mesmo. Alguns ana-
lisadores espetrais possuem ainda geradores de sinal que permitem, apds amplificagao,
alimentar os excitadores eletrodinamicos. Atualmente estes analisadores possuem uma
ligagdo USB, Firewire ou Ethernet e recorrem a um programa baseado em PC para a
interface com o utilizador.

As FRFs calculadas definem parcialmente o modelo de resposta da estrutura. A FRF
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medida num determinando par de pontos de entrada-saida possui informagao sobre as
componentes locais de cada modo natural. Todo o conjunto de FRFs medidas permite
definir um modelo modal parcial, representado pelas frequéncias naturais, fator de amor-
tecimento modal e formas naturais que caracterizam os modos naturais contidos na gama
de frequéncias analisada.

Os dados medidos sao transformados do dominio do tempo para o dominio de frequén-
cia usando um instrumento dedicado, como um analisador de processamento de sinal
FFT (Fast Fourier Transform) ou um sistema de aquisicao de dados com o software que
executa o FFT.

A aquisicdo de dados para obter o FRF é constituida por vérias etapas bésicas.
Primeiro, sdao obtidos sinais analégicos através dos dispositivos de medigao. Esses sinais
analogicos sao posteriormente filtrados para garantir que nao haja aliasing (efeito que
leva a que diferentes sinais se tornem indistinguiveis) das frequéncias mais altas na faixa
de frequéncia de anélise. Isso geralmente é feito através do uso de um conjunto de filtros
analégicos no analisador chamados de filtros anti-aliasing, cuja funcao é remover todos os
sinais de alta frequéncia que possam existir no sinal. No ultimo passo, o sinal analégico
¢ digitalizado para formar uma representacao digital do sinal real [41].

6.5 Aplicacao da analise modal experimental

Num caso préatico realizado por Peter Avitabile [41], foram definidos seis locais para
medicoes tanto para aplicacdo de for¢a (Input) como de medida da resposta na estrutura
(Output) como apresentado na figura 6.7.

Entrada

Saida

Figura 6.7: Localizagdo das medigbes de entrada e saida [41].

E através do namero e das coordenadas destes locais, os quais definem o local onde
se encontram fixados os acelerometros e o excitador na estrutura, que se consegue definir
o comportamento dindmico da estrutura através do seu modelo modal.

A funcéo de resposta de frequéncia de cada medicao descreve a resposta de uma placa
a forca aplicada. Aplicando uma forca no ponto 1 e medindo a sua resposta no ponto
6, obtém-se a relacdo de transferéncia entre 1 e 6, a qual descreve o comportamento do
sistema.
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MODO 1 - MOoDo 2

.l, r‘.if
— T ]
I . [
F 1
(a) Modo 1 (b) Modo 2

Figura 6.8: Formas dos modos 1 e 2 da placa [41].

A FRF de cada um destes locais possui as informagoes relativas & vibragao nesse local.
Apos realizar a medicdo de resposta nos seis locais definidos estas sao utilizadas para
apresentar graficamente o modo de vibracao da placa. Na Figura 6.8 sdo apresentados
os dois primeiros modos de vibracao da placa.

Dai que deve ser medido um numero suficientemente elevado de pontos para que se
possa identificar corretamente os modos naturais de vibracao. Quanto menor o nimero
de medic¢oes efetuadas maior seré o risco de nao serem identificados certos modos naturais
de vibracao.

6.6 Procedimento Experimental

Nesta secgao realizou-se a analise dindmica experimental do suporte do travao que
apesar de ser um caso real e mais complexo que o demonstrado anteriormente segue os
mesmos principios e metodologias.

Ao efetuar a analise modal experimental é necessério ter em conta o numero de FRFs
que tém de ser medidas e também para se obter as propriedades dinamicas da estrutura
de forma percetivel e fidvel. No caso envolvido neste trabalho, optou-se pela utilizagao
de um martelo de impacto com resposta fixa, o que resulta na obtencdao de uma linha da
matriz FRF.

De forma a seguir os principios anteriormente discutidos, dividiu-se o ensaio experi-
mental em trés fases diferentes:

e preparacao do teste
e medicdo das excitacao e calculo das FRFs
e identificacdo dos parametros modais.

Na preparacao da andlise experimental, o componente foi colocado sob condicoes
de corpo livre e com condigoes elasticas. Pela sua anélise é possivel perceber-se que o
componente, apesar de nao se encontrar completamente livre, encontra-se bastante perto
disso sendo a influéncia do elastico insignificante.

Decidiu-se ainda o tipo de andlise a efetuar, que serd do tipo SISO, "Single-input-
single-output", em que o mecanismo de excitagao (input), escolhido foi um martelo de
impacto ICP Kistler 9722A2000 com ponta de ago (9902A), e o acelerometro (output) seré
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um acelerémetro DYTRAN 3225F5 uniaxial com um peso de 0.6 g e uma sensibilidade
de 10 mV/g, o qual é fixo a0 componente com cera.

A configuragao do ensaio modal experimental esta apresentada na Figura 6.9.

Analisador espetral DSPT SIGLAB 2042

I

® 60 0aia

Acelerémetro ICP
Dytran 3225F

Martelo de impacto ICP
Kistler 9722A2000
Ponta de ago (9902A)

Figura 6.9: Configuracao do ensaio modal experimental.

As medicoes da andlise foram realizadas sempre no mesmo local, ja a excitagao foi
realizada em 40 locais diferentes do componente, representados na Figura 6.10 e onde se
encontra destacada a direcao de impacto para cada local visivel, as localizacoes e direcées
de todos os pontos encontram-se apresentadas no Anexo B.

A analise foi realizada numa gama de frequéncias entre 0 ¢ 5KHz, tendo-se utilizado
um total de 3 amostras em cada ponto medido para calculo da respetiva funcdo de
resposta em frequéncia.

As funcgoes de resposta em frequéncia medidas foram utilizadas para identificacdo do
modelo modal experimental dentro da gama de analise (0-5KHz) utilizando um programa
de identificagdo modal comercial. Foram assim identificados 8 modos naturais, descritos
pelas respetivas frequéncias naturais, formas modais e fatores de amortecimento modal,
que no caso concreto desta andlise revelam o baixo valor do amortecimento material do
ferro fundido utilizado na construcao da peca de estudo.

Os valores das frequéncias naturais obtidas nos ensaios experimentais encontram-se
apresentados na Tabela 6.1. A representacdo do grafico magnitude e fase e a sobreposi¢ao
das 40 FRF’s obtidas encontram-se na Figura 6.12 e Figura 6.11, respetivamente, onde
as linhas verticais representam as frequéncias naturais.
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(a) Vista de perspetiva frontal. (b) Vista de perspetiva traseira.

Figura 6.10: Locais de excitacdo do componente e a devida diregao de impacto.

Magnitude da Acelerabilidade [m/sN]

Faselrad]
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Frequéncia [Hz]

Figura 6.11: Funcao de resposta de frequéncia de uma das medicGes efetuadas.

I
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Figura 6.12: Fungoes de resposta de frequéncia das medigoes efetuadas.
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Na Tabela 6.1 sdo ainda apresentados os valores de frequéncia obtidos no capitulo
anterior com a simulacao numeérica e os valores obtidos no presente capitulo com a anélise
experimental e o seu fator de amortecimento modal, bem como a percentagem do erro
relativo entre ambas as medi¢oes para cada um dos seis primeiros modos nao rigidos. Tal
como ja descrito, ambas as andlises apresentam erros. No caso da simulagdo numérica,
os erros devem-se a aproximagdes numéricas, a alteragdes da geometria do CAD para a
malha numérica e erros provenientes das propriedades do material [Médulo de Young,
Densidade, Coeficiente de Poisson|. No caso da andlise experimental ocorreram erros de
medicao e erros experimentais, sendo muito dificil que as medicoes fossem idénticas e
existindo sempre um erro entre ambas as analises.

Modo de Vibragao Frequéncia Natural |F7] — Erro relativo [%)]
Simulagdo Numérica | Experimental Fator de Amorteci-
mento Modal [%)]
10 785.99 78749 0.15 0,09
20 902,27 893,81 0,15 0,93
30 1095.37 109380 0,12 0,08
40 1699.17 1646,94 0,10 3.29
59 2263,95 2153,13 0,08 5,12
60 2538 56 2487 48 0.06 2,02
70 3171,06 3055,42 0,06 3,79
8¢ 3970.11 3820,19 0,06 3,92

Tabela 6.1: Frequéncias naturais obtidas nos ensaios experimentais, simulacoes e respe-
tivo erro relativo entre ambas.

A Figura 6.13, representa os primeiros oito modos de vibragdo observaveis através
dos resultados obtidos pela analise experimental, onde esta também presente o respetivo
modo obtido pela simulacao numérica para auxiliar na interpretacao destes. Na figura,
as linhas a tracejado representam a posicao de equilibrio do componente.
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(a) Primeiro modo

(d) Quarto modo

(e) Quinto modo

(g) Sétimo modo (h) Oitavo modo

Figura 6.13: Primeiros oito modos de vibracao obtidos pela analise experimental.
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Capitulo 7

Modelos Numéricos

7.1 Rasgo Vertical

O rasgo vertical passante foi realizado simetricamente no componente com uma es-
pessura de 2 mm e um comprimento total de 60 mm e posteriormente preenchido com
um material dissipador. Na Figura 7.1 é possivel observar a localizacdo deste rasgo no
componente. De notar que nas figuras indicadas o material dissipador se encontra au-
sente, para facilitar a compreensio da geometria. As propriedades consideradas para o
material dissipador ao longo das varias anélises foram o modulo de Young de 100 MPa,

um coeficiente de Poisson de 0,49, e uma densidade de 2700 kg.m 3.

Na Tabela 7.1 encontram-se os valores das frequéncias naturais para os seis primeiros
modos de vibracao nao rigidos do modelo numérico inicial.

M
‘EI

A=)

(a) Vista de topo (b) Vista frontal

Figura 7.1: Vistas do componente estrutural com rasgo vertical.
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Modos de vibracao | Frequéncia [Hz|
10 567,92
20 735,14
3° 1042,56
40 1368,58
50 9262,01
60 2370,70

Tabela 7.1: Frequéncias naturais do modelo numeérico com rasgo vertical.

Introduzindo a ranhura verificou-se alteracdoes em todos os modos de vibragao, estes
sofreram uma diminuigdo de frequéncia entre 3%-6% a excec¢ao do 12 modo de vibragao,
que corresponde ao 2° modo do componente inicial, em que a frequéncia do material
diminui cerca de 35%.

Tal deve-se ao campo de deformacoes na ponte do componente que permite ao ma-
terial dissipador sofrer uma deformacao do tipo de corte. Na Figura 7.2, o 3% modo de
vibracao ¢ capaz de absorver cerca de 3% da energia de deformacéo total no material.

18BBE.
|

1558, g

Y v g
T O ATEY

588.1
480.4
3726
264.3
1571
49,37

A

Figura 7.2: 1° modo de vibragao (detalhe do material dissipador).

7.2 Rasgo Horizontal

Na segunda alteracao efetuou-se um rasgo horizontal passante no componente, com
espessura de 3 mm e comprimento total de 60 mm. Posteriormente este foi preenchido
com um material dissipador. Na Figura 7.3 pode observar-se a localizacao deste rasgo
no componente sem material dissipador.
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(a) Vista de topo (b) Vista frontal

Figura 7.3: Vistas do componente estrutural com rasgo horizontal.

Na Tabela 7.2 apresentam-se os valores das frequéncias naturais para os seis primeiros
modos de vibracao nao rigidos do modelo numérico inicial.

Modos de vibracao | Frequéncia [Hz|
10 623,68
20 758,32
3¢ 1009,20
40 1663,73
5¢ 1903,76
6° 2268,72

Tabela 7.2: Frequéncias naturais do modelo numérico com rasgo horizontal.

Assim como na alteragdo anterior, a introdugdo da ranhura originou alteracdes em
todos os modos de vibracgao, as quais sofreram uma diminuicao de frequéncia na ordem
dos 3% a 6%. Mais uma vez a exce¢ao do 12 modo de vibragdo, que corresponde ao
22 modo do componente inicial, no qual a frequéncia do material diminui cerca de 22%
também devido & deformacdo do tipo de corte do material dissipador, o que permite que
este absorva cerca de 13% da energia de deformagéao total no material.

No 52 modo de vibracao, apesar de a diferenca de frequéncia ser reduzida, também
o material dissipador sofre uma deformacao de corte corresponde a 5% da energia de
deformacao total.

Nos restantes modos, a energia é absorvida pelo ferro fundido na zona onde este sofre
compressdo, Figura 7.4. Neste caso, como o médulo de elasticidade é superior no ferro
fundido, a energia absorvida pelo dissipador é praticamente nula.
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Figura 7.4: Energia de deformagao absorvida pelo ferro fundido no 2° modo de vibragao.

7.3 Condicoes de fixacao

Uma vez que numa fase inicial deste projeto apenas havia sido facultado o componente
em estudo, foi necessirio proceder a concecao de condigoes fronteira que permitissem
simular as condigOes reais a que o componente estard sujeito apds cupulado ao sistema
completo. O componente é fixo no sistema por duas ligacoes, a primeira é dos dois furos
maiores no automoével. Esta juncdo foi efetuada considerando os nés da superficie do
furo bloqueados nas duas direcSes perpendiculares ao eixo do furo, Figura 7.5, e 0s nés
da aresta do furo que encosta na peca onde é montada bloqueados na direcdo do eixo do
furo, Figura 7.6.

Figura 7.5: Superficie do furo bloqueada Figura 7.6: Aresta do furo bloqueada na
nas duas direcoes perpendiculares ao eixo direcdo do eixo do furo.
deste.

No caso do segundo par de furos, uma vez que o seu movimento depende do movimento
dos restantes componentes do sistema, apenas é possivel ter uma ideia de qual podera
ser a alteragdo imposta na peca.

Nestas condicGes e de forma a idealizar qual a alteracdo imposta pela peca, sem
que para isso se forje uma condicdo capaz de restringir os movimentos reais a que o
componente estard sujeito optou-se por utilizar trés condicoes. Estas condicoes estao
apresentadas na Figura 7.7, na primeira nao foi considerando qualquer tipo de restricao,
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estando o componente sujeito & maior liberdade possivel, na segunda assegura-se uma
restricao parcial da peca e por ultimo uma condicao em que se garante uma restricao
total. Desta forma, o espetro de movimentos possiveis é aumentado, garantindo que o
movimento real se encontra englobado nestas condicoes.

Sem
Restricao

Restricao
Parcial

Restrigao
Total

Figura 7.7: FEsquema das condic¢bes de fixacao dos furos onde monta o segundo compo-
nente do sistema de travagem.

7.4 Condicao de fixacao sem restricao

A introducao das condicoes relativas ao primeiro par de ligagoes nao teve um impacto
significativo na forma global dos modos de vibracao das primeiras seis frequéncias do
componente, sendo a alteragdo mais visivel no primeiro modo, onde a forma de vibragao
da haste mudou a sua direcdo, as formas de vibragao encontram-se presentes no Anexo Al.
Em todos os casos, os movimentos que ocorreram nas frequéncias naturais do componente
e se deram na ligacao entre as duas hastes foram anulados. Em relacao as frequéncias
a alteracdo mais significativa foi no quinto modo de vibragdo, em que o movimento de
flex@o lateral corresponde ao terceiro modo do modelo inicial, tendo a sua frequéncia
aumentado quase 800 Hz.

Modos de vibracao | Frequéncia [Hz|
1° 1057,82
20 1060,00
30 1296,87
40 1301,82
50 1879.45
6° 1884,57

Tabela 7.3: Frequéncias do modelo numérico em condicdo de fixacdo sem restricio.

7.5 Condicao de fixacao parcial

Na Figura 7.8 estdo representados os noés da superficie do furo, onde encastra o
préximo componente do sistema de travagem, bloqueados na direcao radial para uma
restricao parcial.
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Figura 7.8: Superficie do furo em que monta o segundo componente do sistema de tra-
vagem.

Analisando a Tabela 7.3 & percetivel o aumento de todas as frequéncias do componente
quando comparado a configuragao anterior.

Modos de vibrac¢do | Frequéncia Natural [Hz|
1° 1128,50
20 1131,01
30 1806,21
40 1808,16
50 2115,54
6° 2116,69

Tabela 7.4: Frequéncias do modelo numérico com a condi¢ao de restricao parcial.

A consideragao deste restricao parcial ndao teve grande influéncia nos dois primeiros
modos, em relagdo & anterior, uma vez que estes ja por si respeitam a condi¢do imposta.
No entanto, o comportamento dos tltimos quatro modos foi completamente alterado,
obrigando o movimento que antes ocorria ao longo de toda a haste a ser limitado a um
movimento apenas nos martelos. No anexo A2 encontram-se as figuras com a represen-
tacdo das formas de vibracao desta configuracao.

Como mostra a Tabela 7.4, este fator originou a que as frequéncias dos tltimos quatro
modos de vibracao seja muito superior a observada nos dois primeiros.

7.6 Condicao de restrigao total

Na restricdo total os elementos da superficie do furo onde ird encastrar o proximo
componente do sistema de travagem, Figura 7.8, encontram-se fixos em todas as direcdes.
Esta restricao levou a que todos os modos de ligagdo e das hastes fossem suprimidos,
ficando o componente apenas com movimentos nos martelos. Os modos de deformagao
apresentam-se sobre a forma de flexao para os quatro primeiros modos e sobre a forma
de torcdo para o quinto e sexto modo.

Na Tabela 7.5 estdo presentes as frequéncias para esta configuragio, as quais aumen-
taram significativamente.
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Modos de vibracao | Frequéncia [Hz|
10 1939,10
20 1940,37
3° 2098,40
40 2098,78
59 5189,31
6° 5191,05

Tabela 7.5: Frequéncias do modelo numérico com a condi¢ao de fixacao total.

Para as varias condig¢oes de fixacdo verificaram-se solucbes muito distintas, mas é
possivel concluir que quanto maiores as restricoes aplicadas na peca mais os modos de
vibragdo nas hastes sdo restritos, dando maior relevo aos modos dos martelos.

Sabendo também que a massa dos componentes fixos a este é bastante elevada tem-se
que, apesar de nao diretamente, considerar que a fixacao real estard entre a parcial e a
total. Posto isto, e uma vez que a vibracao na ponte de ligacao foi anulada o passo
seguinte passou por estudar o comportamento das ranhuras num local que aproveite o
movimento dos martelos.

7.7 Rasgos nos Martelos

Na terceira alteracao foi estudada a influéncia da introducao de um material dissipa-
dor nos martelos. Para isso foram considerados quatro rasgos de cada lado do componente
com espessura de 1 mm, como é demonstrado na Figura 7.9, em que se pode também
observar a sua localizacdo no componente. A analise foi efetuada para o caso do restrigao
total, pois este é o que apresenta mais vibracoes nos martelos, permitindo um estudo da
absorc¢ao de energia para um maior numero de casos de vibracao neste local.

Nas figuras indicadas o material dissipador encontra-se a branco de forma a facilitar
a sua compreensao.

o ®

(a) Vista frontal (b) Vista lateral

Figura 7.9: Vistas do componente estrutural com rasgo nos martelos.

Estes rasgos, quando analisados em conjunto, permitem analisar qual o papel que
cada rasgo desempenha no comportamento dindmico do componente. Tornando pos-
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sivel verificar qual ou quais os rasgos que desempenham o papel mais relevante para
posteriormente os testar individualmente.

A anélise dindmica individual dos rasgos é necessaria mesmo apo6s a simulagdo com
todos os rasgos uma vez que os rasgos tém influéncia entre si.

A Figura 7.10 mostra a distribuicdo da energia de deformagao para os diferentes rasgos
em cada modo de vibragao. Verifica-se que o terceiro rasgo é aquele que apresenta uma
gama de energia de deformagao mais uniforme como também apresenta maior densidade
ao longo do material dissipador, seguido do quarto rasgo. A partir desta anélise é possivel
considerar um destes dois rasgos como sendo o mais eficiente, entre os existentes.
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Figura 7.10: Distribuigdo da energia de deformagao para o 1° 3° e 52 modo, respectiva-

mente.

Na Tabela 7.6 estdao apresentados os valores da energia de deformacao absorvida para
o terceiro e quarto rasgo individualmente e para uma terceira situagao em que foram
considerados ambos 0s rasgos.

Modo 3° Rasgo Martelo 42 Rasgo Martelo 32 e 4° Rasgo Martelo
% Energ. Deform. | Freq. | % Energ. Deform. | Freq. | % Energ. Deform. | Freq.
10 2.47 1408 61 0,89 143418 2.89 130875
20 247 1409,76 0,89 1435,03 2.89 130921
30 0,37 147722 0,00 1505,12 0,33 141252
4° 0,37 1477.40 0,00 1505,79 0,33 1413,30
5° 3,08 3523,22 0,48 3685,04 4,06 3280,72
69 3.08 352501 0,48 3636.69 4,06 328237

Tabela 7.6: Percentagem de energia de deformagao absorvida nos rasgos.

Apesar do elevado aumento de energia absorvida quando considerados os dois rasgos,
no 5% e 6° modo de vibragao, este aumento nao é significativo nos quatro primeiros
modos e uma vez que ao considerar ambos é necessario diminuir a rigidez do componente
numa zona ja por si sensivel, optou-se apenas por estudar um rasgo individual. Nestas
condigoes, o 3° rasgo é aquele que apresenta melhores resultados.
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7.8 Rasgo Central

Na quarta alteracao foi considerada uma ranhura vertical no centro da haste. Efetuou-
se esta ranhura com o intuido de estudar o amortecimento no movimento das hastes, que
apesar de inexistente na restricdo total prevalece em todos os outros casos.

A geometria do rasgo considerado serda um rasgo passante, com uma espessura de 1
mm, como é demonstrado na Figura 7.11, onde também é possivel observar a localizacao
do rasgo no componente.

S

(a) Vista frontal (b) Vista lateral

Figura 7.11: Vistas do componente estrutural com rasgo lateral passante.

A utilizagao desta ranhura no modelo com restricdo parcial levou a que as vibragoes se
dessem de modo excessivamente forcado, levando a deformacoes que dificilmente seriam
caracteristicas do componente em condicoes normais, Figura 7.12. No entanto, tal nao
acontece no caso em que se considera liberdade nos furos inferiores em que se observou
que quando a vibracao ocorre nas hastes, tanto na forma de flexao como de torcao, parte
da sua vibragado é absorvida pelo material dissipador.

Figura 7.12: Modo de vibragao irrealista no modelo com restrigao parcial.
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Capitulo 8

Configuracao do Conjunto Completo

8.1 Conjunto Completo

Uma vez facultados todos os componentes pertencentes ao sistema de travagem em
estudo, foi possivel realizar uma simulacdo numérica mais precisa de forma a validar as
trés configuracoes anteriores e assim obter os modos de vibragao efetivos a realizar pelo
componente.

Neste estudo ndo foram considerados todos os componentes do sistema, ja que este
apresenta mais de 30, de entre os quais vérios podem ser desprezados devido as suas
caracteristicas, como material, massa, geometria e distdncia de fixacdo entre estes e
o componente em estudo que acabariam apenas por levar a variacoes insignificantes
nos resultados, e que caso consideradas, levariam a simulagoes numeéricas bastante mais
complexas e demoradas.

Por exclusao apenas considerou-se 6 componentes: o suporte da pinga, que é a peca
central em estudo, a pinca, que é o objeto de maior massa do conjunto e dos mais rigidos
apresentando as mesmas caracteristicas do material do suporte e os elos de ligagao cons-
tituidos por dois pinos guia que permitem & pingca mover-se quando o travao é acionado
e duas borrachas que fazem a conexao entre a pinca e as guias. As caracteristicas dos
materiais utilizados foram, para as guias, médulo de Young de 1,9 Gpa, coeficiente de
Poisson de 0,32 e densidade de 7300 kg.m~3. Para a conex3o entre a pinca e as guias,
foi considerado moédulo de Young de 0,1 Gpa, coeficiente de Poisson de 0,45 e densidade
de 1000 kg.m 3.

A representacdo destes componentes encontra-se apresentada na Figura 8.1, esta tam-
bem destacada, a amarelo, a zona de contacto de cada componente com o componente
que lhe segue.

93
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Figura 8.1: Representacdo dos componentes considerados para a andalise dindmica.

Um dos inconvenientes de considerar o sistema completo é que nos resultados obtidos
pela simulagao do conjunto estdo também presentes frequéncias e formas de vibragao
relativas ao conjunto, isto é, a cada um dos componentes constituintes do sistema e nao
apenas do objeto em estudo.

Além disto, uma simulagao do sistema completo obriga a que seja necessaria uma
malha consideravelmente superior & malha do componente individual, cerca de 6 vezes,
o que leva a uma acrescida dificuldade na alteracdo do componente e a elevados tempos
de simulagao, Figura 8.2.

Figura 8.2: Representacdo da malha geométrica dos componentes considerados.
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Todas as frequéncias obtidas no sistema completo encontram-se presentes na Tabela
do Anexo A, no entanto foi possivel reduzir quais as possiveis frequéncias do compo-
nente considerando apenas aqueles onde havia efetivamente uma vibragao do suporte,
considerada presente quando o deslocamento neste era evidente. Este tipo de segregacao
permite eliminar frequéncias provenientes de outros componentes e cuja influéncia nao
produz qualquer tipo de impacto no componente em estudo, ou um bastante reduzido,
desta forma apenas sdo considerados os modos de vibracao apresentados na Tabela 8.1.

Modo | Frequéncia

70 1298,41
80 1307,81
90 134643

100 1366,60
199 1967,06

200 | 2033,95
219 | 2061,56
229 | 2109,30
239 | 234789
249 | 2454,76

Tabela 8.1: Modos de vibragao.

Com o intuito de isolar completamente os modos de vibragdo referentes ao objeto
em estudo foi realizada uma nova andlise do componente individual. Nesta analise a
fixagdo ja nao se baseia nas condi¢Oes inicialmente criadas no capitulo anterior (Sem
Restri¢ao, Restrigao Parcial e Restri¢ao Total), mas sim na rigidez imposta pelo conjunto
no componente.

O procedimento para a realizacao desta anélise pode ser dividido em quatro etapas:
e Verificacdo da rigidez do componente no conjunto.

e Verificacdo da rigidez do componente individualmente.

e Simulagio da rigidez do conjunto no componente individual.

e Comparacao dos resultados com os obtidos na simulagdo do conjunto.

A verificacao da rigidez do componente foi realizada de forma idéntica tanto para
0 componente no conjunto, como para o componente individualmente. Para tal, foi
imposta uma forca unitaria em cada uma das direcdes de referéncia, X,Y e Z, de sentido
positivo e aplicadas nos furos onde sera fixo os componente do sistema de travagem, como
apresentado na Figura 8.3. Estas permitiram obter o deslocamento que o componente
terd para cada uma das forgas, e que se encontra apresentado na Tabela 8.2.
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(a) Deformacao em X (b) Deformagio em Y (c) Deformagao em Z

Figura 8.3: Deformagao proveniente da forca unitaria.

Conjunto | Suporte
Deslocamento X [mm|] 0,774 0,788
Deslocamento Y [mm]| 1.210 1,215
Deslocamento Z [mm] 0,155 0,255

Tabela 8.2: Deslocamento maximo do componente em cada uma das direcoes para uma
forca unitéria.

O Femap permite simular a rigidez para um grau de liberdade individualmente, no
entanto, a simulacdo desta rigidez nao pode ser aplicada diretamente, uma vez que a
forga aplicada numa direcdo ndo implica que haja apenas rigidez nessa direcao.

Esse efeito pode ser visivel no calculo da rigidez quando aplicada a for¢ga em X, onde
apesar de apenas ser aplicada uma forca nesta direcao, tanto a rigidez no eixo X como
no eixo Z tém um efeito no seu célculo, como ¢é visivel na Figura 8.4.
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Figura 8.4: Efeito da rigidez para a deformacgao proveniente da forca segundo o eixo X.

Mesmo sendo visivel, o efeito da rigidez na direcao Z sobre o deslocamento em X
pode ser demonstrado com uma simulagao.
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Para tal, uma vez obtida a rigidez em X que simulasse o efeito do conjunto com uma
rigidez em Y e Z nulas, como apresentado na tabela 8.3, é inserida uma rigidez em Z,
e calculado uma vez mais o deslocamento de X, que tal como previsto, se encontrava
inferior ao anterior, Tabela 8.4.

Rigidez X 75000

Rigidez Y 0

Rigidez Z 0
Deslocamento em X | 0,774

Tabela 8.3: Deslocamento na direcao X, apenas com rigidez em X.

Rigidez X 75000

Rigidez Y 0

Rigidez 7 10000
Deslocamento em X | 0,700

Tabela 8.4: Deslocamento na diregdo X, com rigidez em X e Z.

De forma a que a simulagdo fosse a mais realista possivel, considerando a impossibi-
lidade de a real ser obtida para uma simulacao simples, é apenas considerada rigidez no
eixo Z e o seu valor aquele que permita simular o deslocamento obtido para o conjunto
em X. Mesmo sabendo que esta nao ir4 respeitar os requisitos do deslocamento de Y e
Z, como demonstrado na tabela 8.5

Rigidez X 0
Rigidez Y 0
Rigidez Z 50000

Deslocamento em X | 0,774
Deslocamento em Z | 0,391

Tabela 8.5: Deslocamento na direcao X e Z, apenas com rigidez em Z.

Concluida esta fase do célculo da rigidez imposta no componente, procedeu-se a uma
fase seguinte de validagdo da rigidez imposta.

Sao entao calculadas as formas de vibracao e as frequéncias naturais do componente
e comparados aos obtidos na simulacao do conjunto completo.

Este passo ird permitir observar quais os modos de vibracdo que correspondem, efe-
tivamente, ao suporte do travao e quais aqueles que sao provenientes dos outros compo-
nentes do sistema.

A escolha dos modos naturais correspondentes entre ambas as simulagoes é efetuada
com base nas frequéncias naturais e a forma de vibracdo das simulagoes sendo que a
frequéncia teréd de ser o mais proxima possivel entre ambas e a forma de vibracao tera de
ser idéntica. As formas de vibracao obtidas no componente encontram-se presentes na
Figura 8.5.
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(a) Primeiro modo

(c) Terceiro modo (d) Quarto modo

(e) Quinto modo (f) Sexto modo

(g) Sétimo modo (h) Oitavo modo

Figura 8.5: Modos de vibracao do modelo numérico com rigidez imposta.

A identificagao das formas de vibracio permitiu encontrar as frequéncias correspon-
dentes entre os dois modelos. Na Tabela 8.6 sao apresentadas as frequéncias de cada
modelo, para cada modo de vibragdo. Pode concluir-se que existe uma diferenca signi-
ficativa nos dois primeiros modos de vibracao. Estes dois modos sdo os Unicos afetados
principalmente pela rigidez na diregdo Y, a qual foi considerada nula. Concluindo que a
rigidez de Y teré de ser recalculada de uma forma mais correta.

O quinto e sexto modo nao apresentam uma forma de vibracdo semelhante a nenhuma,
obtida no conjunto, sendo portanto descartados.
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Modo de Vibragio Frequéncia Natural [Hz]

Conjunto Suporte
70 1298,41 1075,33
8¢ 1307,80 1077,21
9 1346,40 1310,83
10° 1366,60 1314,66
19° - 1900,81
20° - 1906,10
21° 2033,95 2085,89
22° 2061,56 2087,17

Tabela 8.6: Frequéncias naturais do componente e do conjunto.

O valor da frequéncia obtido para os primeiros modos encontrava-se abaixo do espe-
rado, pelo que a rigidez de Y terd de ser aumentada. Dado que os restantes valores se
encontram bastante préximos dos pretendidos, a rigidez de X e Y serd mantida constante.
As novas propriedades da rigidez encontram-se presentes na Tabela 8.7.

Rigidez X 0

Rigidez Y | 100000

Rigidez Z | 50000

Tabela 8.7: Rigidez em cada direcao, X, Y e Z, para simular o comportamento do con-

Jjunto.

Na Tabela 8.8 sao apresentados os valores das frequéncias naturais do componente e
da simulacao do conjunto, bem como o erro relativo obtido entre estes.

. ~ Frequéncia Natural |Hz )
Modo de Vibragao Conjunto Supo?rte com condi(;é(Es d]e elasticidade Erro Relativo Percentual|7]

1° 1298,41 1309,7 0,87
20 1307,8 1313,47 0,43
3° 13464 1333,97 0,92
4° 1366,6 1335,7 2,26
59 - 1901,88 -

6° - 1907,07 -

7° 2033,95 2095,98 3,05
8¢ 2061,56 2097,38 1,74

Tabela 8.8: Frequéncias naturais do componente e do conjunto, e erro relativo percentual

obtido entre ambos.

Os modos de vibragdo apresentam caracteristicas semelhantes as observadas nos 3

casos de fixacao, para frequéncias mais baixas que correspondem aos 4 primeiros modos
obtém-se vibracoes na zona das hastes do componente em que o 12 e 2°2 modo apresentam
movimentos de tor¢do e os restantes de flexdo. Ja no caso de frequéncias mais altas os
movimentos realizam-se nos martelos do componente.
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8.2 Rasgo Lateral Central e Rasgo nos Martelos

A quinta alteracdo efetuada fol uma juncdo da terceira e quarta alteracio, uma vez
que cada uma terd a fun¢do de dissipar energia relativa a modos de vibragao diferentes.

Relembrado, o rasgo lateral é efetuado com o intuito de servir de dissipador de energia
no movimento das hastes proveniente dos sete primeiros modos, enquanto que o rasgo
nos martelos é efetuado com o intuito de dissipar a energia relativa aos movimentos nos
martelos nos dois tltimos modos observados.

Com base nas novas condicoes criadas sdo obtidas novas simulagbes para as alteragoes
de geometria previamente estudadas. No entanto, uma vez que as condi¢des, apesar de
se apresentarem validas e com um erro aceitavel, apenas foram observadas numa anélise
podendo nao ser fidveis no caso de alteractes no componente. De forma a verificar uma
vez mais a qualidade das condicoes, foi realizada a simulacdo das novas condicoes, assim
como também o estudo para o componente no sistema completo.

Os valores das frequéncias naturais do componente e da simulagdo do conjunto para a
mesma forma de vibragao encontram-se na Tabela 8.9, assim como o erro relativo obtido
entre estes.

. . Frequéncia Natural [Hz )
Modo de Vibragao Conjunto Supo?fte com condig()e[s d]e elasticidade Frro Relativo [%]

19 1137,57 1027,77 9,65
20 1143,67 1029,94 9,95
30 1356,36 1200,22 11,51
4° 1380,96 1201,90 12,97
50 1770,48 1667,88 6,05
6° 1775,31 1668,00 5,79

Tabela 8.9: Frequéncias naturais do componente e do conjunto, e erro relativo percentual
obtido entre ambos.

Nesta analise, mais uma vez é facilmente identificado o par de formas de vibracgao
entre os dois casos da simulagdo. No entanto o erro relativo das frequéncias é bastante
superior ao anterior. Contudo, este nao é suficientemente elevado para entrar na gama
de outros modos, tornando a andlise aceitével no estudo desejado.

O rasgo lateral considerado encontra-se numa localizacao onde existe movimento de
outros componentes o que poderia criar conflitos na movimentacao destes. Foi portanto
importante alterar a ranhura lateral para garantir que estes nao interajam, podendo
prejudicar o funcionamento do travao.

O componente em questdo, a placa de apoio, encontra-se apresentado na Figura 8.6
introduzido na sua zona de funcionamento, a calha do suporte. A solucdo seguida para
ultrapassar este problema é nao realizar um furo passante nesta fracdo do componente,
sendo a alteracdo do componente a ilustrada na Figura 8.7 e 8.8, esta, além de sofrer
a alteracdo descrita, apresenta ainda um aumento da sua espessura, para 2 mm e uma
reducdo no seu comprimento. E importante salientar que a placa de apoio apenas vai
interagir com o lado interior da calha.
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Figura 8.6: Placa de apoio inserida na calha do suporte do travao.

Figura 8.7: Vista do viscoelastico inserido no suporte.

(a) Vista frontal (b) Vista lateral

Figura 8.8: Vistas do componente estrutural com rasgo lateral e martelos.
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Uma vez tendo o estudo ji sido efetuado para o rasgo lateral anterior e o rasgo
nos martelos, apenas serd efetuada a simulacdo com as condicées com apoio elastico
(elementos de ligagao elasticas), e um modulo de Young do material dissipador de 1
Gpa. Desta anélise foram obtidas as percentagens de energia de deformacio do material
dissipador apresentadas na Tabela 8.10.

. . | Percentagem de energia
Modo de Vibragao do defirmagéo [%]g

19 2,18
20 2,18
30 0

49 0

59 0,66
62 0,66

Tabela 8.10: Percentagens de energia de deformacao para os seis primeiros modos.

Analisando individualmente a energia de deformagao de cada modo de vibragao po-
demos concluir que a energia absorvida nos primeiros dois modos de vibragdo se deve
exclusivamente ao rasgo lateral, enquanto que a energia absorvida pelo quinto e sexto
modo se deve exclusivamente aos rasgos nos martelos do componente.

O principal motivo para a energia absorvida se restringir apenas a um tipo de modos
de vibracdo é a disparidade entre o médulo de Young do material dissipador e do ferro
fundido, que tal como descrito no subcapitulo 7.2 acaba por ser absorvida pelo ferro
fundido a compressao.

Apesar do modelo anterior ja ter presente ranhuras nas duas localizacoes mais criticas,
a realizacao das duas ranhuras torna o processo demasiado dispendioso.

A juntar a esse facto, as ranhuras nos martelos absorvem uma energia substancial-
mente inferior & do rasgo lateral. FEsta energia provem dos movimentos dos martelos,
sendo as do sistema provenientes principalmente pelas hastes, onde o sistema se encontra,
fixo. Deste modo a ranhura que se mostra como a mais eficiente para o caso em estudo
é a lateral. Sendo esta, para o estudo da influéncia do amortecimento do componente na
propagacao de ruido do sistema, aquela que deveré ser considerada, como apresentado
na Figura 8.9.

Figura 8.9: Configuragdo do dissipador no componente.
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Capitulo 9

Conclusao

9.1 Conclusao

Ao longo deste projeto foi realizada uma analise a0 comportamento dindmico de um
componente.

O programa de elementos finitos utilizado na andlise modal do componente estrutural
foi 0o FEMAP, o qual permitiu gerar um modelo de elementos finitos e interpretar, tanto
numérica como graficamente, os resultados das formas de vibragao e frequéncias naturais
envolvidas.

A validacido dos resultados da anélise numeérica foi obtida através da comparacao com
os resultados da analise modal experimental. Esta permitiu ndo s6 garantir a veracidade
do comportamento dindmico do componente, como também perceber as necessidades,
limitagoes e facilidades de cada um dos processos. Dentro destes inconvenientes destaca-
se a importancia das carateristicas exatas dos matérias para a simulacdo numeérica. No
entanto, esta mostrou-se ser mais flexivel uma vez que nao necessita de um componente
fisico nem de dispositivos externos, como martelos de impacto, acelerémetros e analisa-
dores de sinal.

A nivel geométrico foram realizadas altera¢ées com o intuito de se aproveitar ao
maximo os efeitos do seu comportamento dindmico para dissipacdo de energia.

Ao longo do trabalho, as simulagoes foram sofrendo evolugoes. Tanto na localizagao
da insercao do material dissipador, como nas condicées de fronteira do sistema. Estas
permitiram simular o comportamento real do suporte no seu conjunto e sob as suas
condicoes de funcionamento.

Por conseguinte, apresentou-se uma proposta final para a inser¢ao do material dissi-
pador, a qual foi realizada tendo em conta o comportamento do componente respeitando
as suas necessidades de funcionamento. Tanto neste como em todos os outros mode-
los numeéricos, apresentaram-se as primeiras frequéncias naturais a fim de se obter uma
comparacao direta entre a influéncia das alteragoes numéricas realizadas nestes.

De uma forma global este projeto mostrou-se mais complexo que o inicialmente espe-
rado, dando sempre espaco para melhoramento das configuracoes de fixacao e analises. E
importante notar, no entanto, que as andlises efetuadas permitiram observar com grande
exatiddo o comportamento do componente assim como permitiu identificar o melhor local
para o amortecimento do material tendo os objetivos do trabalho sido cumpridos.
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64 9.Conclusao

9.2 Propostas de Trabalhos Futuros

O desenvolvimento deste trabalho teve como foco principal a localizacao para a in-
sercao do material dissipador, para o qual os materiais viscoeldsticos inicialmente se
mostraram ser a melhor opcao. N&o foi no entanto escolhido qual o melhor viscoelastico
a ser utilizado, uma vez que estes sdo influenciado por véarios parametros, como descrito
no Capitulo 4, e devido & vasta gama de influencias & qual os travoes estdo sujeitos,
que varia do tipo de utilizagdo a que sao sujeitos e das condigdes ambientais a que os
automoveis e consequentemente os travoes sao sujeitos.

Um trabalho futuro bastante ttil para a continuacao do estudo presente, € o es-
tudo da pinca dos travoes, como descrito na literatura, os modos de vibracdo dos varios
componentes do sistema podem ter influéncia no conjunto completo. Um estudo mais
direcionado para a pinga dos travoes, que constitui uma grande parcela do conjunto
completo e se encontra adjacente ao componente estudado iria ndo s6 permitir verificar
e validar a influéncia desta, mas também a importincia destas para o ruido proveniente
dos travoes.

Propde-se ainda um método experimental que permita simular o estudo dos compo-
nentes em condigoes de funcionamento real, isto é, um conjunto experimental constituido
por todo o sistema automodvel desde a roda ao eixo, onde se simule a travagem da roda
e que permita medir o ruido produzido.
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72 A Formas de vibragao das varias configuracoes de condigao de fronteira.

Anexos A

Formas de vibracao das varias
configuracoes de condicao de
fronteira.

A.1 Sem Restricao
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(e) Quinto modo (f) Sexto modo

Modos de vibracao do modelo numérico para as condicoes de liberdade total.
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A.2 Restricao Parcial
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Modos de vibracao do modelo numérico para as condicdes de fixagao radial.

Bruno Tiago Ramos Morgado Dissertacao de Mestrado



74 A Formas de vibragao das varias configuracoes de condigao de fronteira.

A.3 Restricao Total
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Modos de vibracao do modelo numérico para as condicoes de fixagao total.
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Anexos B

Malha de pontos de medicao.
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76

B.Malha de pontos de medicao.

Ponto | X[mm| | Y[mm| | Z|mm| | Direcao
1 0,0 0,0 0,0 i/
2 7.0 | 00 0,0 i/
3 0.0 6,2 7.0 Y
4 17,0 5,7 7,0 -Y
5 38,5 7,7 -9,5 -Y
6 46,5 7.7 11,6 -Y
7 472 10,9 38,4 -Y
8 65,5 8,9 40,9 -Y
9 1,7 | 112 | 728 Y
10 | 765 | 333 | 375 X
11 | 668 | 435 | 551 | +Y
12 | 701 | 318 | 314 | 1%
13 50,8 -30,1 32,2 +7
14 | 631 | 478 | 314 7
15 -17,0 0,0 0,0 +7
16 -17,0 5,7 7,0 -Y
17 -38,5 7,7 -9,5 -Y
18 | 465 | 77 | 116 Y
19 | 47,2 | 10,9 | 384 Y
20 | 655 | 89 | 409 Y
o1 | 71,7 | 112 | 728 Y
22 -76,5 | -33,3 37,5 +X
23 -66,8 | -43,5 55,1 +Y
24 -70,1 | -31,8 314 +7
25 -50,8 | -30,1 32,2 +7
26 | 63,1 | 478 | 314 7
27 | 497 | 00 | <110 | 12
28 | 540 | 0.0 0,0 E5Y
29 | 804 | 30 | 419 | 1X
30 | 56,7 | -54.6 | 354 | +Y
31 -75,8 | -35,0 51,7 +X
32 -82,0 5,2 79,8 +X
33 -73,4 6,5 89,7 -7
34 49,7 0,0 -11,0 +7
35 | 540 | 00 0,0 X
36 | 804 | 30 | 41.9 X
37 | 567 | 546 | 354 | +Y
38 75,8 -35,0 51,7 -X
39 82,0 5,2 79,8 -X
40 73,4 6,5 89,7 -7

Coordenadas dos pontos.

Bruno Tiago Ramos Morgado

Dissertagcao de Mestrado



Anexos C

Frequéncias naturais calculadas para
o sistema completo.
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78 C.Frequéncias naturais calculadas para o sistema completo.

Modo | Frequéncia
1 79,9
2 279,5
3 311,8
4 360,5
5 389,7
6 774,2
7 12984
8 1307,8
9 13464
10 1366,6
11 1375,7
12 1376,1
13 1376,1
14 1376,3
15 1752,9
16 1757,4
17 1773,3
18 17748
19 1967,1
20 2034,0
21 2061,6
22 2109,3
23 23479
24 2454.8

Frequéncias obtidas para o sistema completo.
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