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"Em relagdo a ciéncia, sinto-me como uma crian¢a que distrai-se fascinada com a beleza das
conchas existentes na beira da praia, sem perceber o imenso oceano cheio de mistérios e encantos
que se estende logo a frente esperando para ser desvendado."

Albert Einstein.
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RESUMO

Devido ao constante avango tecnologico da industria automobilistica, o desempenho
vibratério de componentes veiculares atualmente ocupa destacada posicdo no aspecto de
seguranga e conforto. Neste contexto, o semi-eixo homocinético apresenta-se como um dos itens
que merece uma atencdo especial ja a nivel de projeto, caso se deseje evitar surpresas
desagradaveis no langaraento de um veiculo novo, num mercado competitivo e cada vez mais
exigente.

Pesquisas isoladas nesta area sio encontradas em publicagdes técnicas, porém, via de
regra, carecem de uma abordagem sistémica com o objetivo de investigar o comportamento
dindmico deste componente e esclarecer as suas causas.

Neste trabalho, o comportamento dindmico de um semi-eixo homocinético, adotado como
exemplo tipico da aplicagdo em \}eiculo de tracao dianteira, € investigado com o uso da técnica de
analise modal. O enfoque dado aborda a principal fonte de problemas vibratorios: a primeira
ressonéncia estrutural transversal.

Inicialmente, ¢ apresentada a verificagdo da validade de usar um software de analise modal
experimental comercial neste componente complexo, com a comparagio direta a quatro
metodologias distintas de analise modal aplicadas manualmente.

A abordagem experimental deste trabalho identifica o nivel e o tipo de excitagdo existentes
no veiculo e os pardmetros que influem no fendmeno em analise. Com estas informagdes, torna-se
possivel definir um experimento representativo ‘para simular, em laboratorio, o fendmeno em
analise.

A abordagem analitica desenvolvida aplica uma técnica de otimizagdo de modelos teoricos
com o uso de dados experimentais, de forma a permitir que um modelo de elementos finitos possa
representar o fendmeno em analise, desenvolvendo uma rotina computacional dedicada ao caso
abordado.

Por fim, o conhecimento adquirido é aplicado no projeto e implementagdo de uma
bancada de teste que simula as condi¢des de contorno e demais pardmetros influentes impostos

pelo veiculo ao semi-eixo homocinético.
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ABSTRACT

Due to constant technological advances in the automotive industry, the vibratory
performance of the automotive parts became a driving parameter of design concerning safety and
comfort. In this context, the homocinetic half-shaft appears as a component that deserves a
special care at the project stage in order to avoid unpleasant surprises when a new vehicle is
launched to an increasingly competitive and demanding market.

Isolated researches in this field can be found in technical publications, but they usually
lack a systematic approach with the purpose of investigating the dynamic behaviour of this
component and clarifying its causes. In this present work, the dynamic behaviour of a typical
homocinetic half-shaft on a front wheel driven vehicle is studied using the modal analysis
technique. The main source of vibratory problem is focused on this approach: the first bending
resonance.

The first part of this work presents the verification of the comercial software available in
order to get confidence about its performance When applied to this specific complex mechanical
component. A benchmarking against- four manual methodologies is performed.

The experimental approach of this work identifies the vehicle excitation that occurs when
the half-shaft is installed and the driving parameters of the phenomenon under analysis. Using this
background, it is possible to determine a representative experiment that simulates the
phenomenon in laboratory.

The analytical approach applies the modal updating technique using experimental data in
order to allow the development of a finite element model to simulate the phenomenon. A
dedicated subroutine is developed and tested against three different examples of increasing
complexity.

At last, the acquired knowledge is applied to develop and to implement a teste rig that

simulates all the driving parameters imposed by the vehicle concerning this phenomenon.
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CAPITULO 1

INTRODUCAO

1.1) Objetivo do estudo:

Este trabalho visa analisar, de forma sistematica, o comportamento dindmico do sistema
mecéanico denominado semi-eixo homocinético, o qual cumpre a fungdo de transmitir, de maneira
suave e continua, o0 movimento rotacional fornecido pelo diferencial do conjunto moto-propulsor
de veiculo de tragdo dianteira na forma de torque as rodas motrizes do veiculo.

Conceitualmente, o componente permite a transmissdo de movimento de rotagdo entre
eixos ndo alinhados (através de angulos nas juntas homocinéticas) e variagdo da distdncia relativa
dos mesmos (através de deslocamento na junta hémocinética deslizante) sem afetar o movimento,
ou seja, o movimento de rotagdo obtido na saida do componente ¢ idéntico ao de entrada.

Para cumprir esta fungfio, o semi-eixo homocinético (ou simplesmente semi-eixo) €
constituido pelos seguintes componentes:

a) Junta homocinética fixa (também conhecida como ponta-de-eixo ou junta externa
devido ao fato de ser conectada ao cubo da roda ou ainda como junta fixa por questio de
simplicidade): constituida por um anel interno, seis esferas, uma gaiola esférica e uma ponta-de-
eixo (ou sino), ela apresenta a capacidade de permitir angulos de até 45° e deslocamento axial
nulo devido ao formato longitudinal esférico das pistas onde as esferas executam a fungdo de
transmitir os esforgos entre as demais pegas. Estas caracteristicas permitem o movimento angular
de estercamento das rodas, possibilitando a dirigibilidade do veiculo de tragdo dianteira (em
especial em manobras com pequeno raio de giro). |

b) Junta homocinética deslizante (também conhecida como junta interna devido a sua
localizagdo junto a saida de torque do diferencial ou ainda como junta deslizante por
simplicidade): constituida por um anel interno, seis esferas, uma gaiola e um anel externo (ou

bolacha), ela apresenta a capacidade de permitir dngulos de até 22° e deslocamento axial maximo



de 50 miﬁmetros devido ao formato longitudinal reto e inclinado das pistas, onde as esferas
executam a func@o de transmitir os esforcos. Estas caracteristicas permitem o movimento relativo
entre o cubo da roda e a saida do diferencial decorrente do movimento do sistema de suspensdo
do veiculo e do conjunto moto-propulsor sobre os coxins elasticos.

c) Eixo de conecgdo (ou também eixo de ligagdo, eixo intermediario ou simplesmente
eixo): cumpre a fungic de transmitir o0 movimento (torque) entre os anéis internos das duas juntas
homocinéticas, as quais esta conectado por estrias longitudinais ("splines" de acoplamento). Pode
ser manufaturado em eixo macigo usinado ou trefilado e conformado, eixos macigos com furacgio
profunda (trepanados), soldados por fricgio ou mesmo conformados por processo a morno
(processo "swaging" de obtengdo de eixo tubular monobloco). Independentemente do processo
utilizado, o critério de definigdo de seu desenho a nivel de projeto, até poucos anos, se limitava a
dimensdes de montagem ("lay-out" do sistema de transmissdo de forga do veiculo) e resisténcia
mecanica estatica e de fadiga aos esforgos impostos pela motorizécﬁo.

d) Sistema de lubrificagdo e vedagdo das juntas: para cada junta existe um projeto
especifico de adequag@o do elemento lubrificante (graxa) usado para reduzir o atrito entre as
partes internas moéveis e prolongar a vida util dos componentes € do sistema de vedagdo,
composto por manga de material elastico (também conhecida por sanfona, coifa ou bota) e fitas
de fixag@o, que objetivam isolar o interior da junta do meio ambiente (poeira, égha,etc...) e reter
adequadamente a graxa. Devido & alta inter-relagdo destes dois sistemas, a compatibilidade e
adequagdo deles € relevante a ponto de serem considerados pertencentes a um projeto integrado.

Para facilitar a visualizagdo deste sistema mecénico, a seguir sdo apresentadas as seguintes
figuras:

Figura 1.1: Vista espacial da aplicagdo de tipico par de semi-eixos homocinéticos em
veiculo de tracdo dianteira.

Figura 1.2: Vista frontal da aplicagdo de semi-eixo homocinético tipico.

Figura 1.3: Representagdo em corte de um semi-eixo homocinético tipico.

Figura 1.4: Junta fixa tipica desmontada.

Figura 1.5: Junta deslizante tipica desmontada.



i irecac )
Sistema de dlre(;ao:t:ﬁ__é: /

Figura 1.1: Vista espacial da aplicagdo de par de semi-eixos
homocinéticos em veiculo de tragdo dianteira.
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Semi-Eixo Homocinético

Eixo de conecgdo
Junta Fixa
(Angulos até 45 graus)

Junta Deslizante
(Angulos até22 graus)
(Deslocamentos até 50 mm)

Figura 1.3: Representagdo de semi-eixo homocinético tipico e nomenclatura.

1 23 45 6 78 9 10

11
1) Ponta de eixo 2) Anel-trava 3) Anel interno R
4) Gaiola 5) Esferas 6) Abragadeira maior
7) Anel intermediario 8) Mola-prato 9) Manga de borracha
10) Abragadeira menor 11) Eixo

Figura 1.4: Junta fixa tipica e seus componentes.

2 3 4356
1) Eixo 2) Manga de borracha3) Suporte da manga
4) Entalhado (spline) 5) Anel-trava 6) Anel interno V
7) Gaiola 8) Esferas 9) Anel externo V

Figura 1.5: Junta deslizante tipica e seus componentes.




Deve ser salientado que o semi-eixo homocinético pode ter outras aplicagdes além da descrita
acima. Em veiculos de tragdo traseira de suspensio independente adota-se, comumente, semi-
eixos homocinéticos compostos por duas juntas deslizantes, uma vez que nio ocorre o
movimento angular de estercamento da roda e o deslocamento axial total do semi-eixo, assim
constituido, permite movimentos mais amplos do sistema de suspensdo e do diferencial do
veiculo. Além disto, aplicagdes ndo veiculares sdo menos comuns, porém existem (maquinas
estacionarias em geral, avia¢do, navegagado, dispositivos, etc...).

Outro aspecto a ser enfatizado é que as juntas homocinéticas apresentam varias solugdes
distintas de projeto, cujas peculiaridades objetivam atender necessidades especificas de cada
aplicagao ou processo de manufatura economicamente vantajoso, de acordo com caracteristicas
da regido onde a industria se localiza. Estas peculiaridades vdo desde sistemas alternativos de
fixagdo de juntas ao veiculo (por exemplo, a junta deslizante pode ser do tipo disco parafusada no
flange do diferencial como a apresentada acima ou com ponteira dotada de estrias longitudinais
externas ou internas e a junta fixa pode ser fixada ao cubo da roda por meio de porca ou de
parafuso) até solugdes alternativas de projeto dos componentes internos que definem conceitos
distintos de mecanismos, permitindo o funcionamento homocinético das juntas (por exemplo,
existem juntas fixas e deslizantes que utilizam roletes apoiados em trés espigas cilindricas radiais
no lugar das esferas e pistas longitudinais descritas anteriormente). Como medida de precaugio
no sentido de ndo tornar esta sucinta introdu¢io cansativa e confusa, a descrigdo e o trabalho sdo
limitados ao semi-eixo homocinético descrito anteriormente numa aplicagdo especifica (GOL a
gasolina motor AP1600 ano 1988) que apresenta todos os requisitos para ser considerado um
semi-eixo homocinético tipico e consagrado como solugdo adequada a aplicag@o.

1.2)Teoria basica das juntas homocinéticas

Seria, no minimo, estranho apresentar um trabalho sobre semi-eixo homocinético que
pretenda esclarecer suas peculiaridades dindmicas sem descrever, mesmo que de forma superficial

e genérica, a base do funcionamento das juntas homocinéticas.



Segundo Wagner [1] e Orain (2], relagdes basicas podem ser estabelecidas de forma a
apresentar as condigdes matematicas necessarias para a transmisso homocinética (ou seja, com
velocidade constante) quando uma junta opera em angulo:

a) O plano de contato entre os elementos condutor e conduzido (ou membros de entrada e
de saida do movimento) de uma junta homocinética deve se manter fixo no espago.

b) O plano de coutato deve ser perpendicular ou normal ao plano definido pelos eixos de
rota¢do dos elementos condutor e conduzido da junta.

¢) O plano de contato deve formar um angulo relativo a ambos os elementos condutor e
conduzido equivalente a metade do angulo total da junta. Este 4ngulo é comumente definido
como bissetor ao dngulo formado pelos eixos dos membros condutor e conduzido. Este plano
recebe o nome de "plano homocinético" , "plano do angulo bissetor" ou "plano de velocidade
constante". Portanto, o plano homocinético ¢ aquele descrito por todos os pontos de contato de
uma junta que produz uma rela¢@o unitaria entre a velocidade angular dos elementos condutor e
conduzido. Este dngulo bissecciona o angulo obtuso formado pelos eixos de rotagdo dos
elementos condutor e conduzido e é perpendicular ao plano que contém estes eixos.

Portanto, o requisito basico do homocinetismo é que todos os pontos de contato entre 0s
membros condutor e conduzido devem se localizar em todos os instantes no plano homocinético,
durante toda a faixa de dngulos que a junta deve atender. Como conseqiiéncia imediata, é 6bvio
que nenhum ponto do plano homocinético pode ser conectado rigidamente ou ser parte integrante
dos membros condutor e conduzido de uma junta que pretenda atender ao requisito de
homocinetismo.

O principio basico de operagdo de uma junta homocinética simplificada esta apresentada
na figura 1.6 abaixo.

Ambos os eixos 2 e 3 tem bragos que estdo dobrados de um angulo ¥. Quando as linhas
de simetria dos eixos sdo deslocadas, devido a um 4ngulo 6 formado pela junta, o ponto de
contato entre os eixos (ponto B) recai no plano desta folha de papel e no plano bissetor descrito
anteriormente. A velocidade do ponto B enquanto pertencente ao eixo 2, coincide com a do

ponto B enquanto pertencente ao eixo 3. As perpendiculares aos eixos (BC e BD) sdo iguais.



Devido a simetria, o ponto de contato B se localizara no plano bissetor para todas as demais
posi¢des de rotagdo. O raio de giro do ponto de contato B sempre serd igual para ambos os
membros e, por consequéncia, as velocidades angulares dos dois eixos serdo idénticas em todos

os angulos.

‘EA £, Plano de velocidade
constante
~

Figura 1.6: Junta homocinética esquematica.

Juntas de esferas de concepg¢des construtivas variadas tém sido o meio mais comum de
obter na pratica o homocinetismo utilizando o principio do plano bissetor. Neste tipo de junta, o
plano homocinético passa através do centro instantdneo de rotagdo da junta e bissecciona o
angulo entre os eixos de rota¢do dos membros condutor e conduzido a todos os instantes. O
centro instantdneo de rotagdo de um corpo € definido como sendo um ponto sobre o qual o
movimento do corpo, a qualquer instante, ¢ de rotagdo pura e nenhum movimento de translagdo ¢
necessario para reproduzir o movimento global apresentado pelo corpo. A intersec¢do dos eixos
de rotagdo localizam o centro geométrico da junta, portanto, para uma junta de esferas, o seu
centro instantaneo de rotagdo coincide com seu centro geométrico sempre que o plano de contato
¢ mantido no plano bissetor.

Com o objetivo de funcionar homocineticamente, uma junta de articulagdo que utiliza
esferas como membros condutores intermediarios deve posicionar as esferas no plano bissetor.
Estas esferas, uma vez acondicionadas em pistas de rolamento existentes nos elementos condutor

e conduzido, devem permitir deslocamentos angulares relativos entre estes membros e, quando



guiadas adequadamente por algum tipo de sistema auto centrante, deverdo manter contéto com
estes membros através do plano homocinético.

Varios tipos de juntas de esferas usam algum tipo de projeto com o qual as pistas se
cruzam de forma que o ponto de intersec¢do sempre caia no plano bissetor. Pode ser
demonstrado que qualquer tipo construtivo de pista atinge este resultado caso elas apresentem as
mesmas caracteristicas genmétricas, porém invertidas. As pistas pod=m ser curvas ou retas desde
que ndo sejam concéntricas. Usualmente é aplicado o termo "simetria especular" para descrever
esta condigdo basica de projeto.

O mesmo principio que produz o contato através do plano bissetor normalmente permite o
deslocamento axial ou define a limitagdo a deslocamentos axiais. No local de intersec¢do das
pistas, o movimento axial produz o mesmo tipo de alteragdo na geometria que quando operando
sob a aplicagdo de um angulo. Esta geometria impde um movimento as esferas de uma amplitude
da metade da distancia relativa percorrida entre os membros condutor e conduzido.

No caso especifico da junta fixa em estudo neste trabalho, a geometria das pistas
existentes no anel interno e no anel externo (vide figura 1. 4 ) € curva, tanto no sentido
transversal como longitudinal, formando uma segdo toroidal. Isto impede o movimento axial
relativo entre os membros condutor e conduzido, porém habilita dngulos de grande amplitude. No
plano longitudinal as pistas do anel interno e da ponta de eixo ndo sdo concéntricas, apresentando
uma defasagem proposital de forma a efetuar um efeito de cunha na esfera, que tende a expulsa-la
do interior da junta ao ser aplicado um torque. Gragas a esta peculiaridade geométrica e a
existéncia da gaiola que mantém as esferas num mesmo plano espacial, ocorre o efeito de
posicionamento das esferas no plano homocinético durante a articulagdo da junta.

No caso da junta deslizante em analise, as pistas sdo retas no sentido longitudinal e
pertencem a planos paralelos, porém apresentam uma inclinagdo relativa que faz com que o
posicionamento da esfera seja unico. Devido a'isto, existe a liberdade de deslocamento axial
relativo entre o elemento condutor e o conduzido com a penalizagdo da capacidade de articulagao
da junta (a qual é inferior ao caso da junta fixa). No sentido transversal, a pista € curva de forma a

acomodar a esfera de maneira similar a junta fixa. Devido ao fato de que a inclinagdo das pistas €



alternada, temos que ao ser aplicado um torque sobre a junta, aparecem esforgos que tendem a
mover trés esferas para fora e trés esferas para dentro da junta. A existéncia da gaiola mantém as
esferas no interior da junta em um plano espacial e este efeito permite a centragem da gaiola,

independentemente do angulo e do deslocamento impostos 4 junta.

1.3) Importancia do comportamento dinimico do semi-eixo ao conforto vibro-

acustico _do veiculo - motivacio do trabalho.

A importéncia deste componente no conforto vibro-acustico do veiculo torna-se evidente
quando observamos as principais fontes de vibragdo e, conseqiientemente, ruido no veiculo,

ilustrados na figura 1.7 .

Fontes de vibragao no veiculo.

Alguns caminhos da vibragao:
- Semi-eixe homocinético.

- Coxins.
Estrada: baixas freqiiéncias. - Acionamentos.
Motor: médias e altas treqliéncias. - Barra estabilizadora.

Figura 1.7: Representagdo das principais fontes de vibragdo do veiculo.
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Sendo o-motor a fonte principal, temos que o semi-eixo homocinético é um dos caminhos
possiveis de transmissdo da vibragdo para a estrutura do veiculo e, em conseqtiéncia, para todos
0s passageiros. Isto é devido ao fato de que o semi-eixo (assim como os coxins do motor, a barra
estabilizadora, os acionamentos do veiculo, etc) € um dos elos fisicos de ligagdo entre o motor € 0
restante do veiculo.

Com o aprimoramento da técnica de projetar veiculos cada vez mais potentes, mais leves
(por questdes de performance e economia) e mais confortaveis, a estrutura do veiculo vem
tornando-se cada vez mais sensivel a vibragdes de frequéncias mais elevadas, sendo imperativo
atacar ndo apenas as causas (desenvolvendo motores e mecanismos que gerem menos vibragao)
como também os meios de propagagdo da energia vibratoria pela estrutura.

Outro aspecto muito importante € o nivel de exigéncia do cliente final (o usuario) em
relagdo ao nivel de vibragao e ruido do veiculo. A cada geragdo de veiculos langados no mercado,
o nivel de satisfag@o torna-se cada vez mais exigente, tornando barulhos anteriormente aceitaveis
em fatores importantes de sucesso ou fracasso do produto no mercado. Ou seja, o comprador ndo
~se satisfaz mais com veiculos que funcionem, ndo apresentem falhas, apresentem bom
desempenho e dirigibilidade e sejam seguros, mas exige também bons niveis de conforto vibro-
acustico.

No que tange ao semi-eixo homocinético, existem basicamente dois tipos de fendmenos

vibratdrios associados ao seu funcionamento:

1.3.1) Vibracées geradas pelo semi-eixo:

Neste caso o componente age como um gerador ativo da vibragdo devido ao seu
funcionamento inadequado (juntas com defeitos de projeto ou produgdo que ocasionam nio
homocinetismo ou simples desbalanceamento do conjunto) ou infeliz casamento de impedancia
com outros componentes do veiculo acoplados nas proximidades (por exemplo, no caso de
ressonancia proxima do sistema de suspensdo ou propulsdo com o semi-eixo causando o chamado
"beating-noise" - batimento ou modulagdo). Neste caso, cada tipo de problema apresenta

caracteristicas singulares e torna inviavel um estudo generalizado mais amplo.
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1.3.2) Vibragdes transmitidas (ou até amplificadas) pelo semi-eixo:

Neste caso o semi-eixo transmite, de forma inapropriada, as vibragdes geradas pelo
conjunto motor do veiculo & estrutura do mesmo devido ao seu comportamento dindmico ndo ser
adequado. Esta é, sem duvida, a causa mais freqiiente dos problemas vibratdrios relacionados ao
semi-eixo, sendo o caso mais comum a coincidéncia da primeira ressonancia transversal do
componente instalado no veiculo com a excitagdo proveniente do motor (que varia de 30 Hz a
200 Hz em motores a quatro tempos de quatro cilindros). Pesquisando-se na bibliografia
especializada (3], [4] ¢ [5] observa-se que os modelos tedricos simples e regras praticas
empiricas, utilizadas para estimar o comportamento dindmico do semi-eixo quando instalado no
veiculo, nem sempre geram bons resultados e oportunizam desagradaveis surpresas quando €
realizado o teste subjetivo final no veiculo. -

Em resumo, ainda n3o existe um dominio adequado do fendémeno (a primeira vista
simples) de primeira ressondncia transversal do semi-eixo homocinético e esta € a causa, na
grande maioria das ocasides, dos problemas vibratorios associados a este componente. Aliando-se
a isto o fato de ser possivel efetivar um estudo sistematico sobre um caso especifico para obter
conclusdes mais abrangentes sobre este fendmeno, optou-se por concentrar os esfor¢os deste

trabalho no estudo de primeira ressonancia transversal do semi-eixo homocinéticol6] [7],

1.4) Descricio dos capitulos do trabalho e técnica usada.

Varias técnicas de avaliagdo sdo utilizadas pela indastria automobilistica em seus centros
de pesquisa com o objetivo de analisar o desempenho dindmico deste componente [3], [4] e [5].
No caso especifico do enfoque dado neste trabalho, a técnica de analise modal experimental foi
escolhida devido a sua caracteristica de fornecer parimetros dindmicos envolvidos neste
fendmeno de forma objetiva e realistica. Com os resultados obtidos pela abordagem experimental

pode-se fornecer as informagdes necessarias para o desenvolvimento de modelos analiticos do
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componente ou otimizar modelos tedricos simples por meio de técnicas de otimizagdo de modelos
dindmicos.

Devido ao grande nimero de informagdes que sdo processadas para a obtencdo dos
resultados finais, softwares desenvolvidos para este objetivo sdo extremémente uteis e de facil
aquisi¢do no mercado (denominados de softwares de analise modal experimental). O capitulo 2
("Software benchmarking") avalia o grau de confianga que pode ser atribuido ao software
disponivel para o trabalho realizado frente ao fenémeno fisico analisado.

O capitulo 3 ("Identificagdo da excitagdo veicular") efetua uma investigagdo do tipo e
nivei de excita¢do ao qual o semi-eixo esta exposto ao ser acoplado ao veiculo, permitindo obter
referéncias para efetivar ensaios representativos em laboratorio.

O capitulo 4 ("Identificagdo do comportamento do sistema") dedica-se a identificar os
parametros influentes na dindmica do semi-eixo homocinético permitindo um entendimento mais
aprofundado do fendmeno e fornece subsidios para a elaboragdo de um modelo analitico baseado
no método de matriz de transferéncia por Lednidas [81.

O capitulo 5 ("Desenvolvimento de uma bancada de teste") apresenta a concepgdo € a
efetivagdo de uma bancada de teste que permite simular as condigdes de contorno, disposigao
espacial e torque existentes quando o semi-eixo esta acoplado ao veiculo para permitir a
simulagdo em laboratorio.

O capitulo 6 ("Otimizagdo de modelo analitico dindmico") apresenta inicialmente uma
extensa revisdo bibliografica de técnicas distintas que propdem-se a otimizar modelos dindmicos
analiticos sob a luz de resultados experimentais. Destas técnicas, a que mais se adapta ao enfoque
deste trabalho € aplicada em trés problemas de niveis distintos de complexidade para avaliar a sua
validade frente ao fendmeno fisico em analise.

Por fim, o capitulo 7 ("Conclusdes finais e novas perspectivas") resume os pontos mais
importantes do estudo realizado e sua aplicagdo pratica (com énfase na definicdo de um
procedimento experimental representativo para a obtengdo dos pardmetros modais do
componente em laboratério) e indica os rumos que apresentam melhores perspectivas de

resultados positivos na continuagio deste estudo.



Capitulo
2
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CAPITULO 2

"SOFTWARE BENCHMARKING"

2.1) Objetivo.

Uma vez definida a "ferramenta tecnologica" a ser usada para investigar a dindmica do semi-
eixo homocinético, deve-se verificar até que ponto pode-se confiar no equipamento e na técnica
disponiveis.

Tratando-se de uma metodologia consagfada como € o caso da analise modal experimental,
uma investiga¢do sobre a sua validade seria comprovar o 6bvio. Resta, porém, descobrir se o
fendmeno a ser analisado apresenta-se bem comportado a ponto de estar de acordo com as premissas
nas quais se baseia a técnica da analise modal experimental (especificamente se o sistema € linear e
constante no tempo e se a ortogonalidade dos modos € valida).

Sobre o equipamento disponivel (analisador FFT de dois canais BK2032, acelerometros,
amplificadores, filtros, etc) calibragdes podem e devem ser efetuadas periodicamente e fazem parte
do programa de calibragdo do equipamento.

Por fim, o software de analise modal experimental disponivel (no caso o PCMODAL versio
2.1 da Vibration Engineering Consultants - EUA) deve ser investigado para verificar possiveis
limitagdes e eventuais "bugs".

Neste capitulo é apresentada a confrontagio dos resultados obtidos com o software
PCMODAL com quatro técnicas basicas (e por isso mesmo confiaveis) aplicadas manualmente para
permitir o controle pleno de todas as etapas do procedimento ( além de permitir um contato mais
direto com a metodologia, fugindo ao nivel de mero usuario de um software fechado). O objeto-
referéncia escothido foi o proprio semi-eixo homocinético em analise, porém em condigdo livre-livre
sustentado por meio de fios de nylon. Esta condi¢do de contorno foi escolhida para evitar maiores

complicagdes advindas do restante do veiculo e para agilizar esta etapa inicial do trabalho. A escolha
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pelo semi-eixo pretende trazer as peculiaridades deste componente desde o inicio do estudo, o que
deve acelerar o processo de aprendizado e conhecimento do objeto do estudo. O semi-eixo escothido
¢ de aplicagdo Gol 1.8 ¢ 1.6 (numero 951582) e foi separado aleatoriamente da produgio, estando a

sua ficha de aprovagdo funcional apresentada no capitulo 4 deste trabalho.

2.2) Revisio teorica: analise modal experimental.

A seguir, é apresentada uma resumida revisdo das técnicas de analise modal experimental
existentes em bibliografia [9] a [28]  as quais foram aplicadas no benchmarking apresentado a seguir.

Filosoficamente, existem duas correntes principais de analise dos dados:
a) Analise Automatica: feita por software no qual o operador apenas fornece os dados (respostas em
freqiiéncia, geometria, tipo de modelo,...) e recebe os resultados finais (pardmetros modais:
autovetor @y, autovalor w,. e fator de amortecimento ¢,) sem interferir nos calculos.
b) Anélise Interativa: onde o operador orienta a analise usando seu senso critico de engenharia para
superar deficiéncias dos dados (ruidos nas medigdes, modelo reduzido, complexidades e ndo
linearidades do sistema, etc.).

A anélise pode ser feita no dominio da freqiiéncia (FRF - Fung@o de Resposta em Freqiiéncia)

ou do tempo (FRI - Funcdo de Resposta Impulsiva).

2.2.1) Verificag¢io preliminar dos dados.

E indicado analisar a resposta em freqiéncia em escala log-log de forma a manter
proporcional a agudeza dos picos nas diferentes faixas de freqiiéncia, assim como permitir a
representacdo grafica de linhas de rigidez e de massa com inclinaqﬁd de 40 db/década (ou seja , +1

para rigidez e -1 para massa, no caso de ser utilizada uma escala adequada).

2.2.1.1) Nas baixas freqiiéncias pode-se identificar as condigdes de montagem escolhidas para o

ensaio: engaste infere uma caracteristica de rigidez (cuja magnitude indica a rigidez estatica da
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estrutura no local medido) e liberdade infere um comportamento de massa (expressando a inércia da

estrutura no local medido).

2.2.1.2) Nas altas freqiiéncias, ocorrendo que a curva torna-se assintética a uma linha de massa ou
rigidez, indica que existe o dominio deste fator neste local de medigdo, inviabilizando a devida
analise porque efeitos locais (existentes no local da excitagdo) dominam o comportamento do

sistema.

2.2.1.3) O numero de anti-ressonancias identificaveis deve ser tdo maior que o de pontos de minimo
(onde ocorre apenas uma inflexdo da curva) quanto mais perto for feita a medi¢@o de resposta em
relacdo ao local da excitagdo. Medigdes de resposta puntual devem apresentar apenas anti-

ressondncias e nenhum ponto de minimo.

2.2.1.4) A agudeza dos picos de ressonancia deve ser idéntica a dos vales de anti-ressonincia (FRF
em log-log). Deficiéncia desta caracteristica indica problemas de resolugdo do equipamento ou niveis

inadequados de excitagdo (medi¢do pobre na regido das anti-ressonancias).

2.2.1.5) Podemos executar uma verificagdo global da disposigdo da curva FRF plotando retas com
inclinagdo de linhas de massa e de rigidez que passam por pontos da curva que estdo equidistantes
entre freqii€ncias de ressonéncias e anti-ressonancias. Este "esqueleto” montado deve seguir a FRF,
indicando se a FRF ¢ dominada por caracteristicas de massa (inércia) ou rigidez pela inclinagio geral
da figura formada. Caso esta montagem néo possa ser feita, a medi¢do devera estar contaminada de
ruido. Para montar o "esqueleto" de uma FRF, temos que a primeira reta acompanha, nas baixas
freqii€ncias em mobilidade log-log, a FRF com uma inclinagdo de -1 (rigidez) para condigdo de
engaste (vide figura 2.1 abaixo). Posteriormenté, a inclinagdo da reta altera-se de +2 a cada anti-
ressonancia e de -2 a cada ressonincia, passando pelo ponto da FRF equidistante entre duas
freq}’iéncias de ressondncia. Observar que para uma FRF puntual todas as retas terdo inclinagido +1

- ou -1, porém para uma FRF de transferéncia as inclinagdes serdo de +1, -1, -3, -5...
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Cabe salientar que podemos calcular as constantes que descrevem o sistema em um modelo

fisico espacial neste tipo de analise.

(a) FRF dominada pela massa.
(O]

(b) FRF dominada pela rigidez.

(c) FRF medida incorretamente.

®)

c)

Figura 2.1: Verificagido do esqueleto da FRF.

2.2.1.6) A regido perto de uma ressonincia devera se apresentar como um segmento de circulo
quando observada a FRF em Nyquist. Caso isto ndo ocorra, teremos modos interagindo (muito
proximos) ou problemas na execu¢do do ensaio (instrumentagdo). No caso de estruturas
axisimétricas, temos duas ressonancias coincidentes interagindo em cada autovalor flexional. No
caso do semi-eixo homocinético ele apresenta uma simetria axial ciclica, cujas diferengas de
distribuigdo de massa e rigidez entre os dois planos principais sio pequenas, decorrendo o
aparecimento de ressonancias muito proximas e de dificil separagdo no momento da analise da FRF

(este efeito sera denominado de "picos gémeos" durante este trabalho).

2.2.2) Analise modal experimental .

Existem duas alternativas de imediato:

a) Analise modal de um grau de liberdade (SDOF - Single Degree of Freedom)

b) Anélise modal de varios graus de liberdade (MDOF - Multiple Degree of Freedom)

No primeiro caso, temos a premissa que nas vizinhancas de uma dada ressonéncia, a resposta
total é dominada pela contribuigio do modo associado a esta freqiiéncia enquanto que no segundo,

esta condigdo é relaxada e admite a influéncia de varios modos simultaneamente. Alguns métodos
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assumem a existéncia de uma leve contribuigdo dos demais modos. A seguir temos uma breve

descrigdo das técnicas mais usuais.

2.2.2.1) Analise modal de um grau de liberdade.

A seguir € apresentado um resumo das técnicas mais comuns deste tipo de analise.

2.2.2.1.1) Método da amplitude do pico bésico;

Este é o método mais simples e vem sendo usado a muito tempo. E adequado a estruturas
com modos bem separados e que apreseniam um amortecimento ndo tdo pequeno que atrapalhe a
medi¢do do pico e ndo tdo grande que a resposta de um modo seja influenciada, de forma sensivel,
pelos demais. O método consta das seguintes etapas:

i) identificar os picos da FRF (em recepténcia a(w)) de cada modo e adotar a freqiiéncia de maior

resposta como sendo a freqiiéncia natural deste modo (wy).
A
i1) 1dentificar a amplitude da FRF em w; e adotar como valor o pico |¢|. Obter o valor de

2’/«/5

que identifica os pontos de meia poténcia w, e wy, (vide figura 2.2 abaixo).

A

laf

|

A
S=

- Yy v V¥ 3
(2) o ) W, W, W w

Figura 2.2; Determinagdo dos pontos de meia poténcia.

ii1) estimar o amortecimento deste modo pela férmula :

2 2
W, =W, _W,—W,

Para amortecimento histerético: 7, = =
w w

r r

(2.1)
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Para amortecimento viscoso, na regido da ressonancia: 2¢, = 7,

2.2)
A caracteristica basica do amortecimento histerético é que a parte imaginaria da FRF é constante,
enquanto que no caso viscoso ela é uma fungdo da freqiiéncia. E interessante observar a qualidade da
medigdo (FRF obtida) na qual se baseou o calculo do fator de amortecimento, pois esta podera ser
substituida ou ignorada em caso de estar distoando com os demais valores obtidos. Isto define um
"fator de qualidade" associado a cada medigdo efetuada (verificar se o valor de amortecimento
obtido em uma dada FRF distoa sensivelmente dos valores obtidos nas demais FRF da mesma
estrutura).

iv) admitindo ser a resposta total devida apenas ao modo em questao, calcular a constante modal Ay

A A
2
d‘”’r T

al 4
As limitagdes do método se baseiam na precisio da medigdo do pico

=73 ou 4, =
(W rﬂrj

(2.3)

A
o da FRF, a qual é

problematica em estruturas com baixo amortecimento, e no fato de obter-se apenas constantes
modais reais, restringindo a analise ao caso de amortecimento proporcional. Mais importante € a
restrigdo feita na analise de ndo existir influéncia de outros modos neste em analise. Caso isto ndo
ocorra, tém-se uma estimativa superior de amortecimento e de coeficiente modal devido a influéncia

dos demais modos. Este fato esta exemplificado na figura 2.3 abaixo.

Figura 2.3: Influéncia de modos vizinhos na FRF medida.



19

2.2.2.1.2) Método da amplitude do pico estendido.

Uma sofisticagdo do procedimento acima pode reduzir a influéncia dos demais modos no
céalculo. Deve-se considerar a curva da parcela real da receptancia. A posi¢do dos valores de maximo
(MX) e minimo (MN) sio bons indicativos dos pontos de meia poténcia. A amplitude existente entre

estes valores de pico indicam a constante modal deste modo pela formula:

4, = (|MX|+|MN|)w? 7,
(2.4)

O valor da freqiiéncia natural w; deste modo € obtido pelo ponto intermediario entre MX e

wl'
e w
W, \ -

MN

Figura 2.4: Representagio da parte real da FRF ol f ) i

MN, visivel na figura 2.4 abaixo.
RE (),

MX

2.2.2.1.3) Método do ajuste de circulo de Nyquist - critério da velocidade de varrimento na
freqiiéncia.

Este método, um pouco mais sofisticado que o anterior, baseia-se na caracteristica de que,
nas vizinhangas de um modo, a FRF visualizada em Nyquist apresenta uma curva no formato de um
arco de circulo uma vez que seja escolhido o pardmetro adequado para o tipo de amortecimento
existente (amortecimento histerético — receptincia o(w); amortecimento viscoso — mobilidade
Y(w)). Para amortecimento histerético, analisa-se a receptancia a{w).

Para analisar o efeito de considerar que um dado modo domina a regido em torno da sua

freqiiéncia natural, toma-se a equagio da FRF.
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2 A

ajk(w):Z -

2 2 :
w.—w+inww

2.5)

Evidenciando o termo em analise:
A " Ay

) P —

2 2 :
wo—w +inww ‘S

2 2 :
W, —w" +Iinww

(2.6)

Onde o segundo termo seria considerado um valor constante ,B jk- Ewins mostra que, na

vizinhanca de uma dada freqiiéncia natural, os dois termos evidenciados geram os seguintes graficos:

I I
W, \44} R R R
W2HW1' W, W,
rA e rB ji a(w)
w,2 -w? 41 nw,2

Figura 2.5: Influéncia de modos distantes.

Evidenciando que a influéncia dos demais modos sobre o que estd em analise, longe de ser
desprezivel, pode ter influéncia consideravel, porém sua contribuicdo pode ser considerada constante
na faixa de freqiiéncia em analise.

No diagrama de Nyquist, pode-se identificar o autovalor pela velocidade de varrimento da

freqiéncia em torno do circulo: a taxa de varrimento é méaxima quando W = w,.. O amortecimento

pode ser obtido pela seguinte formula:
(1) 2
> =
" J=w, (Wr2 ﬂr)
(2.7)

Ou seja, a taxa de varrimento na freqiiéncia natural indica o valor de 77,
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Outra maneira, mais genérica, de obter o valor de amortecimento é usar duas freqiiéncias do

grafico, uma superior e uma inferior ao autovalor, na seguinte férmula:

2 2
_ (wa _wb)

.= (wf [taﬂ(%) +tan(%m

(2.8)

onde

Figura 2.6: FRF em Nyquist e seus pardmetros basicos.

Esta equagdo ¢ exata e aplica-se a qualquer nivel de amortecimento.
O coeficiente modal pode ser obtido da formula que define o didmetro do circulo ,.D ik
erjkI
PP ="
Wi Tl

(2.9)

e o eixo principal (que passa pelo autovalor) estd rotado de &ngulo ( A jk) para o lado negativo do

eixo imaginario. Para amortecimento viscoso, tém-se em mobilidade ¥(w):

7lw)= (k + w2m) +i(we)

(2.10)

donde
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. (w2 -w3)
(ZW [w tan($)+w tan(ﬂ)))
r| Wa 2 b 5
(2.11)
ou
= 2Cr
(2.12)

O procedimento para extrair os pardmetros modais segue as seguintes etapas:
i) Selecionar os pontos a serem estudados: deve-se separar pontos espurios da curva e abranger,
sempre que possivel, 270° do circulo. Deve-se usar mais de 6 pontos do circulo.
i1) Usar uma subrotina para obter o circulo que mais se aproxima da FRF medida: obter o centro, o
' raio do circulo e um fator de qualidade que indica o desvio médio quadratico dos pontos escolhidos
em relagéo ao circulo plotado.
iii) Localizar o autovalor e estimar 0 amortecimento: utilizando pontos médios e tragando linhas
radiais pode-se identificar a taxa de varrimento (angulo percorrido) e observar onde ela é maxima.
Usando um processo de diferengas finitas, podemos obter a freqiiéncia natural com uma preciséo de
10% do valor da discretizagio em freqiéncia (Af). O amortecimento pode ser calculado pela
foérmula ja apresentada.
iv) Calcular multiplas estimativas do amortecimento a avaliar: pode-se selecionar varios pares
distintos de freqiéncias em torno da freqiiéncia natural, gerando varias estimativas de
amortecimento. Todos os valores deveriam ser idénticos, portanto o célculo da média dos valores
obtidos e o desvio existente entre eles é util. Uma distribui¢do randémica identifica erros de medigéo,
mas uma distribuigdo sistematica dos valores indica influéncia dos outros modos, comportamento
nao-linear ou experimento mal executado, entre outros fenémenos.
v) Determinar a constante modal: com o uso da formula ji apresentada, de posse do autovalor e do
amortecimento, calcula-se o valor de ‘rA jk“

Por fim, € atil obter a FRF regenerada. Para tal, ¢ necessario verificar a influéncia dos demais

modos neste em analise, medindo a distincia do ponto do circulo mais préximo da origem dos eixos

coordenados até esta origem (rB jk)~
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Uma analise rapida pode ser executada da seguinte maneira: obter uma estimativa confiavel
do valor de amortecimento e da freqiiéncia natural através da analise completa de uma FRF que
acredita-se ser representativa do sistema em analise. Com estes valores, calcular os coeficientes
modais das demais FRF usando apenas o didmetro destas curvas em Nyquist. O resultado sera
razoavel, na medida em que pode-se atribuir que o amortecimento e as freqiiéncias naturais sao

constantes em relagdo ao ponto de medigdo no modelo.

2.2.2.1.4) Método do ajuste de circulo de Nyquist - critério da distincia a origem.

Existem, na literatura, varios critérios para definir o autovalor no circulo de Nyquist. Além
do critério anteriormente apresentado, o critério de considerar a freqiiéncia do ponto do circulo de
Nyquist mais distante a origem do sistema como sendo o autovalor do modo em analise € um critério
amplamente difundido. Neste caso, o formulario é o mesmo do apresentado para o caso anterior,
apenas o valor numérico final sera diferente no caso do autovalor definido pelos dois critérios ser

muito distoante.

2.2.2.1.5) Método inverso.

Este método baseia-se no fato de que uma fungdo que gera um circulo no diagrama de

Nyquist (a(w)) gera uma linha reta se plotarmos a sua reciproca (—1—)—J
w

Ou seja;
aw) = (ke m) ~i(h) o> = (k—w*m)+i(h)

(k—wm)’ +n> W)

(circulo) (reta)
(2.13)
O procedimento para obter os parﬁ.metros.modais deste grafico consta de:
i) Ajustar uma linha reta pelo método das diferengas quadraticas,e a estimativa para o amortecimento

é lida diretamente do ponto de interceptagdo com o eixo imagindrio. A qualidade da medigdo pode
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ser constatada pelo desvio da curva obtida com a reta ajustada (randémica — erros de medigdo
usuais, deterministica — fendmeno a ser verificado).
i1) Ajustar o desvio eatre a parte real dos dados medidos com o do modelo teérico, gerando
estimativas dos pardmetros de massa e rigidez. |

Deve-se salientar que esta técnica gera melhores resultados com modos reais e bem

separados (influéncia maior do modo em analise). Para amortecimento viscoso o processo ¢ idéntico,

porém usando mobilidade (Y (w)) gera uma rotagdo de 90° no diagrama de Nyquist.

2.2.2.1.6) Residuos.
E um artificio que contabiliza a influéncia dos modos fora da faixa de freqiiéncia em analise
mas que influem de qualquer maneira na FRF.

Tém-se que:

958 £ i)

P R ——— W rinw, W
(2.14)
A primeira parcela tende a se comportar como um efeito de massa e a terceira como um efeito de
rigidez para os modos ihcluidos na segunda parcela (em analise).

Portanto, obtemos:

Y, (w)

Ill

iw w4, w
2 R + Z 2 2 : + R
w' M, w,—w tinww )| K,

n=m

(2.15)
onde M% jk € a massa residual e K% Jk € a rigidez residual para esta especifica faixa de freqiéncia em
analise. O processo para calcular estes fatores consta de utilizar valores da FRF nos limites inferior e
superior da faixa de frequéncia (de preferéncia anti-ressondncia) para gerar estimativas que
produzam uma nova FRF regenerada mais aproximada da FRF medida. Este processo deve ser
iterativo na medida em que ME ik influi no efeito de ﬁc (no caso da faixa de freqiiéncia em anélise
ser reduzida).

Cabe salientar que Mﬁc reflete as condigbes de fixagdo do teste, sendo que em caso de

condigdo livre, o fator ME ik espelha as propriedades de massa (inércia) de corpo rigido da estrutura.
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Kﬁ( tera valor maximo no caso de FRF puntual (pois todos os coeficientes modais serdo positivos,

somando-se os efeitos na faixa de altas freqiiéncias) e valor minimo (talvez desprezivel) para FRF de
transferéncia com pontos de excitagdo e resposta bem afastados (pois os coeficientes modais terdo

sinais alternados, tendendo a se cancelar nas altas freqiiéncias).

2.2.2.2) Anilise modal de varios graus de liberdade.

Existem casos em que a premissa de existir apenas uma das parcelas do somatdrio que
compde a FRF dominando sobre todas as demais ndo pode ser sustentada. Neste caso, cabe uma
abordagem mais ampla e complexa. Por exemplo, no caso de modos préoximos e acoplados
(amortecimento elevado) ou no caso de sistemas com amortecimento extremamente pequeno (onde é

dificil medir a FRF proximo das ressonéncias).

2.2.2.2.1) Método de um grau de liberdade estendido.

Considerando a expressdo completa:
A, A 1 1

ny
r*=j 5“7 jk
@ k(w) = : + 2 , ; + -
g w2 +w +inw w wi+wl+inww (R, w? R,

s=my,sEr

(2.16)

Considera-se a segunda parcela nio constante e aplica-se um processo iterativo de calculo da
primeira e da segunda parcela, ou seja, modela-se a primeira parcela e verifica-se a contribui¢do dos
modos restantes por extragdo deste modo da FRF total. Com esta primeira estimativa, tenta-se isolar
o modo em anélise e repete-se 0 processo, o qual deve convergir até um nivel de estabilidade que
indica que o objetivo foi alcangado.
2.2.2.2.2) Abordagem generalizada de ajuste de curva.

E um processo complexo e abrangente no qual ¢é utilizada a equagdo completa de FRF e, por
processos numeéricos automaticos ou interativos (onde o operador participa em certas tomadas de
decisGes), procura-se minimizar a diferenga entre este modelo matematico e a FRF medida,

ajustando todos os pardmetros para varios modos simultaneamente. Este processo utiliza uma vasta
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gama de rotinas computacionais que foram desenvolvidas para este fim e encontram-se disponiveis

em literatura.
2.2.2.2.3) Aplicado a estrutura com amortecimento pequeno.

No caso da estrutura com fatores de amortecimento muito baixos ocorrem problemas para
obter medigdes adequadas nas regiGes proximas ds ressonincias.

Isto ocorre, em especial, quando componentes sdo analisados individualmente, visto que €
usual que a maior parte do amortecimento de uma estrutura seja gerada pelas conexdes e juntas e
ndo pelo material.

Para este caso, foi desenvolvida uma técnica que identifica as freqiiéncias naturais e os modos
reais (amortecimento considerado nulo) com o uso de dados da FRF longe das ressonancias.

Para um sistema sem amortecimento tém-se:

N A
k
ap(w)=Y ="

r=1%r — W
(2.17)
ou, para uma dada w = £
flAjk\
: 24
-1 -1
2 2 2
ajk(Ql) = {(Wi" - Ql) (W2 —Ql ) }{ . r
(2.18)
para uma coleg@o de n valores de ik(w) Para w = 0,,...,8Q, tém-se:
r ) 3 — _1 —1 =r A ) 3
() (w12 - Q%) (w% —Q%) oo lAjk
% jk(©,) N 24k
{ . \, = (Wl —-Qz) (W2—Q2) . .. { . d

(2.19)
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Portanto, para obter N valores 4 ik necessita-se de N valores individuais da FRF ( a jk(w))>

neste caso, tomados longe das ressonéncias. Caso possivel, usa-se os valores das anti-ressonancias,
pois simplifica os calculos, por ter-se valores nulos nestas freqiiéncias no modelo tedrico (apesar de

que os valores medidos sejam apenas proximos de zero).

2.2.3) Observacdes sobre sistemas nio lineares.

Um forte indicativo de existéncia de ndo-linearidades no fendmeno em analise é dado pelo
amortecimento: teoricamente o valor obtido nos célculos deve se manter constante em relagdo ao
local de medigdo e os pontos da FRF (Nyquist) escolhidos para célculo. Plotando-se um grafico
tridimensional, com o valor do amortecimento obtido para cada par de valores considerados, deveria
gerar uma superficie plana (figura 2.7). Erros de medi¢do randomicos causam uma variagdo neste
valor que tornam esta superficie irregular, poréfn ela aproxima-se de uma superficie nivelada e a
média dos valores obtidos nos fornece uma boa indicagdo do valor real. J4, no caso de ser observada
uma tendéncia nos valores (superficie torna-se inclinada), este tipo de média torna-se sem significado
real, pois a variagdo do valor devera ter um motivo fisico real (figura 2.8).

Por exemplo, uma analise teérica de um sistema que apresente uma caracteristica de rigidez
cubica apresenta a variagdo de amortecimento segundo a figura 2.9, enquanto um sistema com

amortecimento viscoso e coulombiano est4 representado na figura 2.10 [9].

Figura 2.7 Figura2.8 Figura 2.9 Figura 2.10

No caso de existir um comportamento de rigidez cubica, o resultado obtido com um ensaio
de excitagdo senoidal gera a figura 2.11, enquanto o ensaio de excitagdo randdmica de banda estreita

gera a figura 2.12. O resultado € esperado, uma vez que o processo de calculo de FRF se baseia no



28

principio da superposi¢do, na realidade linearizando o sistema testado devido a fase ser aleatoria na

excitagdo randdmica.

Figura 2.11 Figura 2.12
Outro tipo de nfo linearidade esta associado ao nivel de excitagdo usado no ensaio. Nos
graficos 2.13 e 2.14 estdo representados os valores do amortecimento obtidos para o mesmo

sistema, sob niveis diferentes de excitagdo.

4

AN

Figura 2.13 Figura 2.14

2.2.4) Apresentacio dos resultados.
O modelo modal obtido para uma dada estrutura consiste de duas matrizes que representam

cada modo analisado: uma contendo as informagdes de amortecimento (77 ou {) e freqiéncia natural

(Wr) e outra com os coeficientes modais ,A4; (descreve o modo de vibragdo):
\

2 .
\
mxm
E interessante executar a obten¢io de mais de uma linha (ou coluna) da matriz modal, pois
podera ser executada uma verificagdo entre as medigdes do modo em questdo, proporcionando
condi¢Bes de substituir dados inconsistentes, ou mesmo verificar se ndo houve perda de informagoes

devido a uma escolha infeliz dos pontos de medig4o (impossibilidade de observar um dado modo em

especial).
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Para a obtengdo da matriz modal, e do respectivo modo de vibragdo, deve-se escolher um
pardmetro para normalizar estes vetores. Normalmente usa-se a massa ou 0 maior valor do vetor em
analise. O primeiro processo ¢ denominado "normaliza¢io em relagdo a massa".

Dada a propriedade basica do modelo modal, denominada ortogonalidade dos modos, tém-se

as relagdes:
(2.20)

(2.21)

onde k, e m, sio chamados de rigidez e massa generalizadas ou modais referente ou modo "r".

2k, . o
Temos que w; = —~, porém os valores de k,. e m, n3o s3o unicos.
m,

A normalizagdo em relagdo a massa gera as seguintes relagdes:

\
(o] [M]d=| 1
\
(2.22)
\
[ K] Al=| w?
. \
(2.23)
ou seja:
{¢},=—J1;{w},
(2.24)

Uma apresentagio mais detalhada encontra-se no anexo 1. O segundo processo, denominado

"normalizagdo unitaria", simplesmente indica que deve-se dividir vetorialmente todos o0s
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componentes do autovetor pelo coeficiente modal , 4, de maior valor, obtendo valores entre 0 e 1

para eles e suas respectivas fases sdo referenciadas ao nodo de maior amplitude de movimento
(amplitude 1 e fase 0) .

Por fim, deve-se reduzir todas as aproximagdes de freqiiéncia natural, amortecimento e modo
de vibragdo obtidos em uma estimativa representativa. Para tal, ¢ importante efetuar uma média
ponderada, onde o fator de ponderacio é o "fator de qualidade" associado a cada medigio.

Cabe salientar que, no caso de se adotar valores médios de amortecimento e freqiiéncia
natural, deve-se revisar os calculos de obtengdo dos coeficientes modais, pois eles sdo provenientes
de uia calculo onde estes valores sdo utilizados.

Ou seja:
2~
~ w
r4 Je=rAgk _1‘2_1.7L
W, T

(2.25)

2.3) Comparaciio de anilise modal experimental manual e PCMODAL.

2.3.1) Primeiro contato com o software.

O software de analise modal experimental disponivel para a execugdo deste trabalho ¢ o
PCMODAL da Vibration Engineering Consultants Inc. - USA (V.E.C)).

A primeira analise modal efetuada gerou resultados nio completamente esperados. O
autovetor obtido para o primeiro modo em uma analise prévia do semi-eixo em condi¢do livre-livre,
que tinha como objetivo apenas tomar o primeiro contato com o equipamento e iniciar o processo de
aprendizado com 0 mesmo, apresentou alguns nés de vibragio. inesperados na regido do eixo.

Um novo ensaio foi efetivado com o eixo isolado das juntas e o fendmeno se repetiu, porém a
localizag@o dos nods de vibragdo foi outra. |

Partiu-se para analisar uma viga de perfil retangular, ainda em condigdo livre-livre ¢ em
condigio de engaste de um dos extremos (viga tipo cantilever). Os resultados repetiram o

comportamento estranho para o autovetor, apesar de que os demais pardmetros obtidos (autovalor e
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fator de amortecimento) foram adequados e corretos em relagdo a solugdes exatas apresentadas em
bibliografia.

Por fim, todo o material foi enviado & V.E.C. para solicitar auxilio neste problema. A
resposta enviada via fax encontra-se na figura 2.15 abaixo onde, no item 1, eles admitem que havia

um "bug" na subrotina de processamento final dos dados que tornava o autovetor errado.

Vibration Englaeering Consultants, Ine.
10 State Straet

Woburs, Massachusetts 91801
U.8.A.

Fax: 617-933-4428
Phone: 617-932-9585

To: ATH Data: May 12, 1292
Atnm: Rodrige Kniest Fsam: Steve Anagnostis
Fax No: 0513409549 (Brazill Pagas Following: O

Re: PCMODAL

In answer to your recent fax;

1. The bug you encountered with Process Fit Data has bagn comected - an upgrade hes
been shipped via EMS. Thanks for finding it.

2. We _have nat added graphic printing support - thera ara aumesous vendors which
provido “screen captura” capabilities for PCs, we have had sucgess using PIZAZZ
Plug, and using the screen capture facilities in Microsaft Windows,

3. Tha x-axis an Nyquist plots cannat be directly contralled. To farce twa Nyquist plots
to overlay, load ore in Trace A and tha other in Trace B, then use the "match™ (M)
cam_mar-d {the rmatch command did noi work properiy far Nyquist piots in pravious
vergions - this upgrade has corracted the problam),

I did be very interestad in seeing the results of your MSc thesis.

Regards

Steve Anagnostis

Figura 2.15: Resposta via fax da V.E.C..

Esse fato serviu para reforgar o pensamento adotado inicialmente neste trabalho, que todos
os recursos a serem usados deveriam ser validados de alguma forma, mesmo no caso de um produto
comercial langado no mercado ha, pelo menos, cinco anos.

Superado este aprendizado de certa forma penoso, porém certamente valioso ndo apenas

para o trabalho aqui apresentado, foi efetuada a validacio da nova versdo do PCMODAL.
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2.3.2) Montagem do easaio experimental.

O semi-eixo homocinético ja mencionado foi suportado por dois fios de nylon, posicionados
na regido dos centros de articulagio das juntas homocinéticas, para simular condi¢des de contorno
livre-livre na diregdo horizontal. As juntas permaneceram com um angulo nulo e a junta deslizante
permaneceu centrada.

A excitagdo adotada foi a impulsiva com o uso de martelo excitador com célula de forca
dindmica piezoelétrica (BK8202), por mera questio de agilizar esta etapa inicial dos trabalhos. O
acelerdbmetro usado foi o tipo miniatura (BK4393) com base magnética acoplado a um amplificador
de carga (BK2635). O analisador espectral utilizado (BK2032) apresenta dois canais de aquisi¢do de
dados e baseia-se na rotina FFT (Fast Fourier Transform).

Todo o sistema foi calibrado com o auxilio da mesa vibratoria portatil de referéncia BK4294.

2.3.3) Verificacao preliminar dos dados.
No sentido de evitar a aplicagdo de esfor¢os na analise de dados inadequados obtidos com a
execu¢do de um experimento de maneira incorreta, inicialmente foram utilizadas as técnicas de

verificagdo preliminar de dados experimentais apresentadas na revisdo tedrica deste capitulo.

2.3.3.1) Verificacio das condi¢des de contorno.

Na figura 2.16 do anexo é apresentada a resposta em freqiiéncia puntual (mobilidade ¥’ (w))
obtida em um ponto deslocado do centro do eixo do componente (cerca de 25 mm da manga da
junta deslizante) e a respectiva fungdo de coeréncia da medigdo. Na curva de resposta em freqiiéncia
pode-se observar a condigdo de contorno livre-livre adotada pela aproximagio da curva
assintoticamente a uma linha de massa nas baixas freqiiéncias, confirmando a montagem adequada do

experimento.
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Figura 2.16: FRF puntual num local assimétrico do semi-eixo.

2.3.3.2) Verificacao da funcio de coeréncia da medigio.

Ainda na figura 2.16 é apresentada a fungdo de coeréncia da medigdo efetuada, onde pode-se
verificar o 6timo nivel de coeréncia nas regides proximas as ressonancias (as quais sdo as regides
importantes para a analise modal a ser executada). A queda do valor da coeréncia para valores de até
0,8 na regido da antiressondncia é esperada, em decorréncia da redugdo do valor da relagdo
resposta/excitagdo neste regido. Desta forma, o resultado mostra que o comportamento do sistema
em analise € linear neste experimento e que ndo existe a presenga de ruidos de maneira expressiva na

medicio.

2.3.3.3) Verificacao dos pontos de minimo.

Observa-se na figura 2.16 que entre as ressonancias ocorre uma anti-ressonincia, € 0 nimero
de anti-ressonancias s6 nfo é igual ao de ressonancias porque a faixa de analise limita a observagdo
da outra anti-ressonancia. Isto € coerente com o fato de que a medigdo de uma curva de resposta em

freqiéncia puntual ndo deve apresentar pontos de minimo.

2.3.3.4) Verificagio da agudeza do pico de ressonincia.
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Na figura 2.16 observa-se que a agudeza dos picos de ressonincia é de mesma ordem do pico
de anti-ressonancia, indicando que a resolu¢io em freqiiéncia é adequada e os dois modos presentes

apresentam amortecimento de mesma ordem de grandeza.

2.3.3.5) Verificacio do "esqueleto" da curva de resposta em freqiiéncia.

Na figura 2.17 temos a construgdo do "esqueleto" da curva de resposta em freqiiéncia,
conforme apresentado na revisdo teérica. Desta construcdo pode-se observar que a curva de
resposta em freqiiéncia ndo ¢ dominada por efeitos locais de massa ou rigidez (pois ndo adota uma

postura assintotica) e apresenta um bom ajuste ao "esqueleto”.

A
N

20 200 1000

Figura 2.17: Construgéo do esqueleto da FRF.
2.3.3.6) Verificacio no plano de Nyquist.
Na figura 2.18 tem-se a representagio da curva de resposta em freqiiéncia no diagrama de
Nyquist, onde observa-se curvas bem definidas e independentes nas vizinhangas das ressonancias

presentes, indicando serem modos bem separados.
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Figura 2.18: Representacdo da FRF em Nyquist.

2.3.4) Analise modal experimental manual-cilculos envolvidos.

Uma vez avaliada a validade do experimento montado, parte-se para a efetivagdo da analise
modal experimental usando quatro técnicas distintas que servirdo de referéncia para a validagido dos
resultados obtidos com o software PCMODAL.

A discretizagdo do sistema adotada consta de 17 nodos, sendo a medigdo da resposta
efetivada por meio de acelerdmetro fixado ao nodo central do eixo, por ser o mais sensivel ao modo
em analise (primeiro modo de vibragdo transversal) e a excitagdo efetua o varrimento pelos 17
nodos.

A seguir ¢ apresentado um exemplo do procedimento de calculo aplicado a uma medig&o, o

qual foi repetido para os demais nodos para a obtengdo do resultado final.

2.3.4.1) Método da amplitude do pico basico.

Na figura 2.19 é apresentada a curva de mobilidade Y(w) em anilise, tratando-se de um

zoom na faixa de 210 a 310 Hz. Neste caso, obtem-se um valor de 262 Hz para a frequéncia natural
N

e uma amplitude maxima do pico de Y= 490 mm/s, donde tem-se a amplitude de

4\,/950 =3,46mm/ s para os pontos de meia poténcia localizados em: f, ,=282hze fb =246 Hz.
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Para o calculo duv fator de amortecimento:

Para amortecimento histerético:

272 -12)
(2.26)
2(281,875? - 245,6257)
= 5 =27,9%
262
Para amortecimento viscoso:
6=2r-138%
2
(2.27)
Para o calculo do coeficiente modal A :
A B . Ar
Y WE T
2
(2.28)

4, =4,90.107.(262.2. 7)%.0,138
4, =1849,74m/ s°
2.3.4.2) Método da amplitude do pico estendido.
Neste caso, investiga-se a parte imaginaria da mobilidade (Im(Y (w))) apresentada na figura
2.20.
Para o autovalor tem-se a freqtiéncia intermediaria aos pontos de maximo (MX) e minimo
(MN) da curva:
MX=3,37 mm/s , fA/[X=277,875 Hz
MN=-220 mnv/s , fW=243,625 Hz
f,=260,75 Hz

Para o coeficiente modal :

Ay = (|MX| +|MN)w; % (2.29)



- _ 0,27
4,=(3,37.10%+2,20.10 3).260,75.2.7r.-’2—9

A, =2082,64m/ s>
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Figura 2.19: Zoom da FRF em mobilidade Y(w).
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Figura 2.20: Parcela imaginaria da FRF em mobilidade.
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2.3.4.3) Método do ajuste do circulo de Nyquist - critério da velocidade de varrimento.
O primeiro passo € optar entre o amortecimento histerético (n) ou viscoso (£). Um bom

indicativo € o circulo de Nyquist, uma vez que para o caso histerético a curva se aproxima, de

maneira melhor, a um circulo na forma de receptancia (a(w)) € para O caso VISCOSO a curva se

aproxima, de maneira melhor, a um circulo na forma de mobilidade (Y (w)) Na figura 2.21 tém-se

estas duas representagdes e observa-se que os resultados sdo semelhantes, ndo sendo possivel definir

qual o modelo de amortecimento é mais adequado por esta inspegdo no plano de Nyquist.

. BTO i M Y: 890p
% a, Son oo W andd —~8 Fe 282.000HT
SETUP BET  #A: 10 e Xi  =4.
* MOBILIDADE
u-
OVALIZACAO=1,11
0
~P 1 b
oM e o = 20m
RESA Yau STORED MAIN Y; 2.98u
4 3 Hi NYaursT ; Fi  2682.000Mz
X: 1i.80 t 54068
BETUR 88  ¢A: 10 3/30®  DPECEPTANCIA
*u OVALIZACAO = 1,08
P
-Sigs )
S30u 8w -8y w4 -8 O T 4 6 By 108

Figura 2.21: Comparagio do ajuste a um circulo da FRF em receptincia e em mobilidade.

Outra maneira de efetuar esta analise é observar a componente imaginaria da curva inversa da
mobilidade. Caso ela apresente-se horizontal, temos que o valor do amortecimento sera constante na
faixa de freqii€ncia observada, definindo o amortecimento histerético. Caso a curva mostre uma

inclinag@o, temos que o valor do amortecimento varia na faixa de freqiiéncia observada, definindo o
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amortecimento viscoso. Na figura 2.22 tem-se uma representagdo indicando ser o modelo de

amortecimento viscoso o mais indicado para representar o sistema.

L - e Y] TOMED MAIN ¥! AD.7M4
‘:I-. ,.“ * X: TEE.000-g

i

T A A i 52
06m

o
0 .--"""f
P
/f

L0,6m /

210 ) 310

Figura 2.22: Componente imaginaria da curva inversa da mobilidade.
O procedimento de calculo grafico usando 10 pares de pontos superiores e inferiores ao
autovalor esta representado na figura 2.23, onde tem-se a freqiiéncia de 260,84 Hz para a freqiiéncia

natural obtida pelo critério do fator de velocidade de varrimento maximo de freqiiéncia.

. . A 1 1
Adota-se o autovalor como referéncia para localizar os angulos 59‘1 € 50,,. Dos valores

obtidos calcula-se os valores de amortecimento para cada par de pontos pela formula:

2
S =

Wa _Wl%

ol %)

Obtem-se a tabela 2.1 abaixo que esta plotada na figura 2.24.

(2.30)

Do grafico da variagdo de ¢, devido aos pontos da curva de Nyquist usados para o célculo,

constata-se que nesta medi¢do ndo existe uma tendéncia predominante ostensiva, apenas desvios

aleatorios de até 40% (valores de {; de 4,1 a 7,1%).



Figura 2.23: Célculo grafico na FRF em Nyquist.

&

Figura 2.24: Variagdo do fator de amortecimento com a escolha de pontos

da curva de Nyquist distintos (252 a 269 Hz).
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Sabs
E—eb— 261 262 263 264 265 266 267 268 269
1 5.6 9.5 12.5 25 17.4 20.3 24 27.5
260 0.048 0.048 0.050 0.054 | 0.058 0.061 0.061 0.060 0.058
3.6
259 0.043 0.045 0.047 0.050 0.054 0.056 0.058 0.057 0.056
9.1
258 0.043 0.049 0.050 0.053 0.055 0.058 0.059 0.058 0.057
12.2
257 0.056 0.054 0.064 0.056 0.058 0.060 0.061 0.060 0.059
14.5
256 0.066 0.062 0.061 | 0.062 0.063 0.065 0.065 0.063 0.062
15.5
255 0.070 0.065 0.064 0.064 0.066 0.067 0.067 0.065 0.064
17.5
254 0.071 0.067 0.065 0.066 0.067 0.068 0.068 0.066 0.065
20
253 0.070 0.067 0.065 0.066 0.067 0.068 0.068 0.066 0.065
23
252 0.067 0.064 0.063 0.063 0.065 0.066 0.066 0.064 0.063
27
Tabela 2.1: Valores de § calculados na curva de Nyquist.
Para o calculo do coeficiente modal 4,.:
Dy = l’;’l“— (2.31)
w22,
ou seja:
'rt‘lj'k}:rDjkWr2 26,

(2.32)
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| 4]=2,4107 (2.7 260,84)%.2.0,0586 = 755,52m/ 5°

2.3.4.4) Método do ajuste do circulo de Nyquist - critério da distincia a origem.

Neste método tém-se as mesmas etapas e formulas apresentadas no método anterior, sendo a
Unica diferenga em relagdo ao calculo do autovalor, o qual ¢ definido pelo ponto do circulo de
Nyquist mais distante da origem do sistema.

No caso em estudo, tem-se um valor de 262 Hz para a frequiéncia natural. Uma vez que este
valor € apenas cerca de 0,44% diferente do obtido pelo método anterior, o dispéndio de esforgos
para recalcular os pardmetros ¢, e ,4;; parece ser ausente de um sentido pratico real. Portanto,
adotam-se os resultados anteriores como uma boa estimativa para este método, com a excegdo do

autovalor que € a base que distingue os métodos.

2.3.5) Definicao do nivel de discretizacio do modelo.
Com o objetivo de verificar qual a discretizagdo espacial necessaria e suficiente para a
obtengdo de resultados validos desta analise modal, trés niveis distintos de discretizagdo foram

avaliados: 5, 9 e 17 nodos (vide figura 2.25).

) 3373 ) ,
9 10 11 12 13 14
Eiigg:acﬁo n. de nodog
3 | 17
180 360
2 20 200 320 500 9
1 0 140 260 380 600 | s

Figura 2.25: Niveis de discretizagdo no modelo.
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A importancia desta defini¢do é facil de vislumbrar quando tem-se em mente o trabalho que
ocasiona analisar todas as informagdes obtidas no estudo. A determinacdo do nivel de discretizagdo
otimo passa por um compromisso dos seguintes pardmetros: esfor¢o dispendido na analise dos dados
e precisdo do modo obtido.

Em todas as anélises efetuadas foi avaliada a influéncia de se adotar os trés niveis distintos
propostos. Os resultados para a analise efetuada, usando o método bésiéo da amplitude do pico,
apresentados na figura 2.26, mostram claramente que, em relagdo ao autovetor, o modelo com nove
nodos ¢ o mais indicado, uma vez que o de cinco nodos ndo consegue representar adequadamente o
modo de vibragdo e o de dezessete nodos apresenta informagbes redundantes. Para as demais

analises obteve-se o mesmo resultado.

NIVEL 1 NIVEL2 NIVEL 3

P

‘ \_ N \,:'h

5 nodos 9 nodos 17 nodos

Figura 2.26: Comparagio do autovetor obtido nas trés malhas de discretizagdo.

Em relagdo ao autovalor e ao fator de amortecimento, os resultados apresentados no final
deste capitulo mostram que estes pardmetros modais sio estaveis em relacio ao nivel de

discretizagdo utilizado.

2.3.6) Anailise modal experimental manual - resultados obtidos.
Para a analise manual dos dados, as seguintes representagdes da curva de resposta em
freqtiéncia foram plotadas para cada medigdo efetuada:

a) Magnitude da mobilidade em escala decibel (A/IAG|Y |dB)e coeréncia da medicdo com

pontos de meia poténcia salientados.
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b) Mobilidade era Nyquist com pontos selecionados na faixa de 250 a 280 Hz identificados
para o uso nos calculos.

c) Inversa da mobilidade em Nyquist com aiguns pontos selecionados na faixa de 252 a 312
Hz identificados.

d) Parte real e imaginaria da mobilidade com pontos de maximos, de minimo e zero
identificados. Um resumo esquematico da analise destas fungdes esta apresentada na figura 2.27.

As mesmas curvas de resposta em freqiiéncia foram arquivadas no microcomputador para
posterior analise pelo software PCMODAL.

A analise foi efetuada fixando o acelerdmetro no nodo nove do modelo por meio da base
magnética. Este ponto foi escolhido por apresentar uma grande amplitude de movimento no modo de
vibragdo em analise. A excitag@o efetuada com o uso do martelo excitador percorreu todos os nodos
do modelo para obter um vetor completo da matriz modal da estrutura.

Por simplicidade, o critério de normalizagio dos autovetores escolhido foi a normalizagdo
unitaria.

A seguir sdo apresentados os resultados finais obtidos e respectivos comentarios.

2.3.6.1) Método da amplitude do pico basico.

Os resultados obtidos para o autovalor, o autovetor e o fator de amortecimento estdo
apresentados no grafico 2.28, apresentando um autovalor médio de 270,194 Hz e um fator de
amortecimento meédio de 5,83%. No caso do autovalor tem-se uma dispersdo pequena de valores em
relagdo ao local da excitagdo (desvio padrdo de cerca de 0,8% da média), porém no caso do fator de
amortecimento tem-se uma dispersio bem superior (desvio padréo de cerca de 22% da média). Isto
exprime a dependéncia do fator de amortecimento calculado com o local da excitagdo, indicando
haver locais onde o processo de dissipagdo de energia vibratoria se concentra. O autovetor mostra-se
suave com excegdo aos locais de ligagdo entre as juntas homocinéticas e o eixo, evidenciando um
certo desacoplamento de movimentos entre estes trés componentes. O eixo apresenta uma
configuragdo deformada, similar a uma viga em vibragdo no primeiro modo transversal, enquanto as

juntas apresentam translagdes de corpo rigido ("rocking modes").
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FRF Verificagbes preliminares Pardmetro modal.
Y| log-log MAG Fixa¢do — baixas freqiiéncias. Coef. Infl. A,
COERENCIA Local da med. resp.— altas freq. Fator de amortecimento
# anti-res. versus # resson. Frequiéncia natural wy,

Agudez dos picos e vales.

|Y| NYQUIST Forma circular: Coef. Infl. A;
Qualidade da medi¢3o. Fator de amortecimento.
Influéncia de outros modos. Frequiéncia natural wy,.
Tipo de amortecimento. Qualidade da medicio:

Amortec. X W, X Wh.

| 1Y | NYQUIST Forma retilinea: Fator de amortecimento.
Qualidade da medigio.
Re|Y| Influéncia de outros modos. Coef. de influéncia A
Im| Y| Tipo de amortecimento. Freqiéncia natural wyp

Apresentagio dos resultados:

Matriz de amortecimento: w2(1+i¢,)
\

mXm
Freq. nat. wy,: média ponderada pelo fator de qualidade.

Coef. modal A;: média ponderada pelo fator da qualidade.

Matriz dos autovetores (modal): [ rAjk ]me :

Ar normalizado pela normalizagio unitaria..

Figura 2.27: Analise modal "Manual".
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2.3.6.2) Método da amplitude do pico estendido.

Os resultados da analise estdo apresentados na figura 2.29 , apresentando um autovalor
médio de 277,997 Hz e um fator de amortecimento médio de 4,72%. No caso do autovalor, tem-se
uma dispersdo com desvio padréo de cerca de 1,5% do valor médio e para o fator de amortecimento,
de cerca de 18% do valor médio. O autovetor apresenta algumas distor¢des atribuidas ao processo
de calculo dos coeficientes modais. Apesar disto, apresenta ,a grosso modo, o mesmo

comportamento descrito anteriormente.

200 Freqiiéncia natural » Freqisacia safural
{‘\ . /l\ o ‘
vV N
260 260 v.
Failor de amsrteciments
10% : "o Fater de amortecimento
L oy
1\_/\!‘7 ! v/\v "y A
0% | 0% |
Modo de vibragio Mode de vibracia
24N
/ N~ =
24 A » N
Figura 2.28: Analise modal manual. Figura 2.29: Analise modal manual.
Método bésico da Método estendido da
amplitude do pico. amplitude do pico.

2.3.6.3) Método de ajuste do circulo de Nyquist - critério da velocidade de varrimento.
Nesta analise ndo foi adotado o procedimento expedito porque ele se baseia na constancia
dos valores obtidos para o autovalor e o fator de amortecimento para os diversos pontos de medi¢ao

das curvas de resposta em freqiiéncia da estrutura. Como foi verificado nos métodos anteriores que
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estes pardmetros variam de maneira consideravel, considera-se necessaria a obten¢do de pelo menos
uma estimativa destes valores para cada ponto de medi¢do efetuada.

O procedimento foi totalmente manual (escolha de ponto da curva, ajuste de um circulo com
uso de compasso, medi¢do de angulos com régua e transferidor,...), acarretando que os resultados
tém uma componente subjetiva na sua obtencio, espelhando a habilidade (ou falta de) do operador.

No célculo do autovalor pela velocidade de varrimento, o processo de executar uma média
ponderada, usando o incremento na freqiiéncia como ponderador, parece aceitavel, apenas o uso de
uma faixa de freqiiéncia simétrica em relagio ao ‘autovalor (sempre é possivel obter uma estimativa
por mera inspec¢do) € importante para evitar um resultado tendencioso.

Para o célculo da variagdo do fator de amortecimento com os pontos da curva escolhidos,
foram usados cinco pares de frequéncias superiores e inferiores ao autovalor nas medigdes efetuadas
com a excitagdo nos nodos 1, 9 e 17. Os resultados obtidos estdo apresentados no grafico 2.30 e
indicam que o eixo apresenta comportamento mais linear que o apresentado pelas juntas
homocinéticas.

Os resultados desta analise estdo apresentados no grafico 2.31, indicando um autovalor
médio de 270,10 Hz, com desvio padrdo de cerca de 9% e um fator de amortecimento médio de
5,86%, com desvio padrédo de cerca de 25%. O autovalor mostra-se razoavelmente suave € confirma

o comportamento observado nas duas analises anteriores.

2.3.6.4) Método do ajuste do circulo de Nyquis;t - critério da distincia a origem.

Nesta analise tem-se que a determinagdo do autovalor se da pelo critério do afastamento em
relagdo ao centro do sistema, sendo o calculo do autovetor e fator de amortecimento idénticos ao
caso anterior. Devido a este fato, os resultados de autovalores obtidos estdo apresentados no grafico
2.31, sobrepostos & analise anterior para comparagdo direta. Neste caso tem-se que o autovalor
apresenta um valor médio de 266,12 Hz e dispersio dada por um desvio padrdo de cerca de 0,4% da

média.
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TESTE DE LINEARIDADE DO SISTEMA
( DEVIDO A LOCALIZAGAO DA EXCITAGCAO)

=II]

JUNTA DESLIZANTE EIXO JUNTA FIXA

PATOR OE AMORTELIN £ TO VISOOZ0 | FATOT OE AMOR TEAMENTO VISOOSO Py PATOR OC AM O TEGMENTO ¥1500S50 Iy

A
sflild ---c=-=-c-cue=- - Pl R I R a{ll|g e
o g 4

H /

. . - o 4 .:% 7
i |

" i vy st

re=) I t 19 -2

c e » . % 2 ;k iy « =¥ »a

( = P . Vo3 s

2 > s )

e % v

Z

3 o
T ¥ A ¥ ' ) v v T
m e W m 2Rt m e o mwe m  w W m e

PAEGU N AA M2t R BaU INOLA 3t -« FEEQUENOIA 11ty

Figura 2.30: Variago do fator de amortecimento com os
pontos escolhidos no circulo de Nyquist.
Excitagdo efetuada em locais distintos do semi-eixo.
2.3.7) Andlise efetuada com software PCMODAL.

Para efetuar uma comparacdo dos resultados obtidos com os calculos manuais pelos
métodos apresentados anteriormente em relagio aos resultados obtidos com o software, foi efetuada
a analise dos mesmos dados com o uso do software PCMODAL.

Os resultados obtidos estdo apresentados no grafico 2.32 e apresentam um valor médio para
o autovalor de cerca de 270,86 Hz, com um desvio padrdo de 9% da média e um valor médio para o
fator de amortecimento de 4,84%, com um desvio padrdo de cerca de 21% do valor médio. O
autovetor apresenta-se razoavelmente suave, com um comportamento similar ao descrito pela analise
modal manual: eixo deformado em primeiro modo de ressondncia transversal e juntas com
movimento de corpo rigido. Os resultados obtidos diretamente pelo software estdo apresentados nas
figuras 2.33 (representagfo grafica do autovetor), 2.34 (resultados da analise antes da normalizagdo

unitaria) e 2.35 (resultados da analise apds a normalizagdo unitéria).
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Figura 2.31: Analise modal manual. Figura 2.32: Analise modal via software
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Figura 2.33: Representacéo grafica do autovetor fornecido pelo PCMODAL.
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Figura 2.34: Resultados da analise antes da normalizagdo unitaria.
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Figura 2.35: Resultados da analise ap6s normalizagdo unitaria.
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2.3.8) Conclusdes gerais obtidas com as analises efetuadas.

Uma vez que o objetivo do benchmark realizado neste capitulo é o de avaliar o uso do
software PCMODAL frente ao fendmeno vibratorio de primeira ressondncia transversal do semi-eixo
homocinético, a seguir sdo relatadas as conclusdes obtidas, ndo apenas sobre a coeréncia dos
resultados das diferentes analises, mas também sobre o comportamento do semi-eixo € suas

peculiaridades que influem na analise modal experimental.

2.3.8.1) Morfologia do modo analisado.

O autovetor do primeiro modo de vibragdo transversal do semi-eixo caracteriza-se pelo eixo
vibrando em uma configuragdo que lembra o primeiro modo de uma viga em condigo livre-livre,
porém a existéncia das juntas de diferentes tipos em cada extremo causa uma assimetria a este
movimento (a junta mais compacta (junta deslizante) restringe mais 0 movimento do que a junta fixa,
fazendo com que o pico de movimento seja mais proximo dela). Observa-se que o eixo domina a
freqiéncia natural e o autovetor do semi-eixo, sendo ele o componente mais propicio para
modificagdes.

A junta deslizante tipo disco se comporta como um elemento de ancoramento e nao
apresenta alteragio angular aprecidvel, ou seja, apresenta-se em movimento de corpo rigido
("rocking mode"). Seu movimento é em anti-fase (-180°) em relagéo ao eixo. A junta fixa apresenta-
se também em movimento de corpo rigido (sua freqiiéncia natural 4 flexdo €, assim como a da junta
deslizante, muito mais elevada do que a do semi-eixo), porém apresenta um movimento angular
consideravel, ocorrendo um "nd de vibragdo" do semi-eixo proximo ao seu centro de inércia a
rotagfo. Seu movimento é em anti-fase (-180°) em relagio ao eixo. Cabe salientar que no caso da
junta deslizante ser do tipo ponteira, seu comportamento se assemelha a junta fixa analisada.

A comparagdo dos autovetores obtidos com as quatro analises executadas esta representada
no grafico 2.36. O autovetor mais agradavel (continuo) é o obtido com o método da amplitude do
pico (basico), e o mais irregular € o obtido com o método da amplitude do pico (extensdo). Todos os

resultados sdo coerentes, apresentando o mesmo tipo de autovetor descrito acima.
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7 17 N

Meétodo da amplitude do pico (bésico). Método da amplitude do pico (extensdo).

/ , )

./ | N

Método do ajuste de curva em Nyquist. Software PCMODAL.

Figura 2.36: Comparagdo dos autovetores obtidos com as diferentes analises.

2.3.8.2) Discretizacdo necessaria para representar adequadamente o modo de vibracio.

Tendo em mente as observagdes obtidas no autovetor do semi-eixo , constata-se que, para
representagdo minima suficiente para o modo em questdo, temos as seguintes regras:

a) A discretizagdo do eixo é a parte mais importante e que exige maior refinamento. Isto
devido a este componente dominar o modo de vibragdo do conjunto e devido aos grandes
deslocamentos ( ou fatores de influéncia modal , 4;;) obtidos neste componente. Para tal, pode-se
considerar o modo deste componente como o modo de uma viga em flexdo, porém o modo €
assimétrico (como no caso de uma viga n3o uniforme). Portanto, para o primeiro modo, trés pontos
de medi¢do seriam suficientes para obter uma configuragdo grosseira, porém, devido a assimetria do
movimento, indica-se um minimo de cinco pontos de medigdo distribuidos pela pega para identificar

a localizag@o do local de maior deslocamento do eixo.
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b) A discretizagdo da junta fixa exige apenas dois pontos de medi¢do para caracterizar seu
movimento de corpo rigido.

c) A junta deslizante tipo disco poderia ser representada por apenas um ponto de medigdo
devido ao seu movimento angular ser quase desprezivel.

d) Salienta-se que medigdes executadas em local proximo a um né de vibragio sio dificeis de
analisar (ruido alto, influéncia de outros modos,...), gerando valores que normalmente destoam do
autovetor continuo (suave). Estes valores devem ser considerados com as devidas ressalvas sobre a
sua exatidao.

e) A influéncia do nivel de discretizagdo na obtengdo de uma estimativa do autovalor e do
fator de amortecimento viscoso esta representada no grafico 2.37, onde conclui-se:

- o valor médio e a dispersdo obtidos para o autovalor é semelhante nos trés niveis, indicando
ser o autovalor estavel em relagdo a discretizagdo do modelo.

- para o fator de amortecimento tém-se uma estimativa de valor médio e dispersdo estaveis,
exceto a dispersdo obtida para a analise com Nyquist, a qual mostrou-se muito sensivel em relagdo a
discretizagio.

Portanto, pode-se concluir que o autovalor e o fator de amortecimento nio exigem uma
discretizagdo muito refinada para obter uma estimativa confidvel. Apenas o autovetor apresenta uma

grande dependéncia entre a qualidade esperada da analise e o refinamento do modelo.

2.3.8.3) Efeito dos picos gémeos.

O efeito dos picos gémeos foi identificado nesta analise. Trata-se do aparecimento de dois
picos de vibragio muito proximos. E efeito da ndo axisimetria perfeita do objeto, sendo as causas:
eixo levemente empenado, juntas apresentam simetria a cada 60° e ndo apresentam uma relagdo fixa
espacial (a posi¢do angular relativa entre elas pode mudar dependendo da fixagéo das pecas no eixo).
A propria fixagdo do espécime (livre-livre) com o uso de fios de nylon e o conjunto na horizontal
induz uma situagio assimétrica de condigdes de contorno. A fixagdo vertical do objeto €

inviabilizada pela existéncia da junta deslizante que tenderia a se distender durante o ensaio.
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FREQUENCIA NATURAL (Hz) FATOR DE AMORTECIMENTO (%)

285 a
2g0]” 7
[
275 s SIA:
270 4.
ol
251 21 18 2 25 3
NIVEL DE DISCRETIZAGAC NIVEL DE DISCRETIZAGAO
Legenda:
A) Analise via PCMODAL B) Analise por Nyquist ( critério de varrimento )

C) Analise por Nyquist ( critério de distancia ) D) Analise pela amplitude do pico ( basico )
E) Analise pela amplitude do pico ( extens&o )
Figura 2.37: Comparacdo dos autovalores e fatores de amortecimento obtidos

com as diferentes analises.

Em alguns pontos de excitagdo este efeito é mais pronunciado do que em outros. Para
visualizar esta distribui¢do, foram plotadas num mesmo grafico todas as curvas de Nyquist obtidas.
Observa-se que este efeito é mais pronunciado em niveis mais baixos de vibragdo, porém ele aparece
em todos os niveis (vide figuras 2.38 e 2.39).

Como conseqiiéncia deste fendmeno, pode-se salientar:

a) O calculo do fator de amortecimento torna-se dependente da faixa de freqiiéncia escolhida.
Se forem selecionadas faixas estreitas onde existe um dominio de apenas um dos picos, obtém-se
valores baixos e cuja curva de resposta em freqiiéncia regenerada fica uma estimativa bem inferior a
curva obtida experimentalmente. Se forem selecionadas uma faixa de freqiiéncia muito larga, que
envolva os dois picos por completo, a estimativa apresenta valores elevados, sendo a curva
regenerada uma superestimada da curva de resposta em freqiiéncia experimental. Portanto, opta-se
por considerar uma faixa de freqiiéncia que saliente o pico maior e identifique a contribuig¢do do pico
menor, para gerar uma curva mais aproximada da curva de resposta em freqiiéncia experimental. O

uso do ajuste de dois modos nesta faixa de freqiiéncia para tentar representar a soma dos dois picos



Figura 2.39: FRF em Nyquist de todos os nodos do modelo sobrepostas.

55



56

¢ inatil, pois a curva de resposta em freqiiéncia regenerada distoa muito da experimental. Ajustar um
pico de cada vez gera duas curvas regeneradas muito inferiores a original, e a resultante das duas
simultaneamente é uma extrapolagio.

b) O célculo do autovalor segue a mesma diretiva. Pode-se obter um autovalor para cada
pico, porém o resultado final (curva regenerada) distoa do esperado (curva experimental). Portanto,
optou-se por usar uma faixa de freqiiéncia que gera uma unica freqiiéncia natural, cuja curva
regenerada € proxima a experimental.

Esta opg¢do de adotar um autovalor e um fator de amortecimento que represente
adequadamente a curva experimental baseia-se na consideragdo pratica de que cada eixo apresentara
um nivel de ndo axisimetria- diferente, sendo importante, na realidade, apenas ter valores que
representem a curva de resposta em freqiiéncia obtida de forma global para identificar os
mecanismos vibratérios envolvidos.

¢) O calculo do coeficiente de influéncia modal é o mais critico em relagdo a este fen6meno.
A energia vibratoria do modo em analise é partilhada pelos dois picos. Se eles forem de mesma
amplitude, tem-se uma queda de 3 dB (metade da energia) na amplitude destes picos em relagdo a
amplitude do pico caso este fendmeno ndo existisse. Como o efeito nio é homogéneo em relagdo ao
ponto de excitagdo, ele deforma os valores do coeficiente modal obtidos. Para tentar reduzir este
problema, procura-se obter uma curva regenerada com mesma amplitude da medida, porém no caso
de efeito exagerado (picos quase de mesma amplitude), adotamos uma estimativa superestimada em
amplitude de até 3 dB (caso externo).

E obvio que a escolha da orientago angular para a medigio que reduza (ou até elimine) este

efeito deve ser investigada antes de iniciar o ensaio e deve-se adota-la como valida para a analise.

2.3.8.4) Distribuicio do valor calculado do autovalor e do fator de amortecimento no modelo.
Em relagdo ao autovalor calculado, ocorre uma dispersio randémica dos resultados em

relagdo ao ponto usado para a excitagdo, e a dispersdo e o valor médio dependem da técnica usada,

constatando-se que os valores tornaram-se mais estaveis (menor dispersio) quando proximos do

centro do eixo. Isto se deve a qualidade da medigdo ser melhor neste local (amplitude do pico €
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maior devido a ser proximo ao pico do modo (constante modal elevada), reduzindo o ruido na
medi¢ao e a influéncia dos outros modos).

Em rela¢do ao fator de amortecimento, a sua estimativa, em média, tem valores menores e
mais estaveis nos pontos de medigdo no eixo (4,5%), na junta deslizante tém-se valores levemente
maiores (5%) e na junta fixa observa-se valores sensivelmente maiores € com maior dispersio (até

8%).

2.3.8.5) Comparacgio dos resultados obtidos com diferentes metodologias.

A determinagdo do autovalor e do fator de amortecimento com o uso dos diferentes métodos
mencionados indica que existe uma variagdo pequena da estimativa do autovalor dependendo da
metodologia usada (cerca de 5%), enquanto a variagdo da estimativa do fator de amortecimento
mostra-se mais amplo (cerca de 30%). Isto é visualizavel no grafico 2.40, onde constata-se que:

- Para o autovalor: estimativa obtida com o método da amplitude do pico (extensio)
superestima e distoa dos demais métodos, e a estimativa obtida com o ajuste do circulo de Nyquist
(pelo parametro do ponto mais distante da origem) torna-se subestimada e com a menor dispersdo
verificada. Os demais trés métodos mostraram-se coerentes, gerando autovalores com dispersdo
semelhante. Cabe salientar que o resultado obtido com 0 PCMODAL encontra-se na faixa mediana
(levemente superior) dos resultados obtidos, mostrando-se coerente com todos os demais.

- Para o fator de amortecimento: todas as analises geraram resultados semelhantes numa
variagdo de 1,5 pontos percentuais, sendo o resultado obtido com o PCMODAL a estimativa inferior
dentre as obtidas. O nivel de dispersdo de resultados foi semelhante em todos, exceto para analise
através do ajuste de curva em Nyquist, que apresentou-se mais sensivel em relagdo a discretizagéo
usada no modelo e com a maior disperséo entre os métodos analisados. Isto se deve ao fato deste ser

um método mais preciso (ou sensivel) para calcular o valor do fator de amortecimento.

2.3.8.6) Influéncia de outros modos.
Pela pequena distancia existente entre o circulo de Nyquist e a origem, constata-se que existe

uma influéncia muito reduzida de modos fora da faixa de freqiiéncia escolhida para a analise.
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Analise Nivel | Fn méd. pond. D.P Fn Coef. Amort [%] DP.CA
PCMODAL 1 270,15 1,91 4,70 0,81
2 270,26 2,51 480 1,21
3 270,86 2,39 4,84 1,00
Ampl. pico 1 269,10 | 1,91 5,49 0,50
basico 2 . 269,32 1,85 5,99 1,45
3 270,19 2,28 5,83 1,26
Ampl. pico 1 277,65 2,62 4,51 0,53
extensao 2 278,93 4,72 4,78 0,76
3 278,00 5,40 472 0,87
NYQUIST 1 269,37 2,38 5,34 0,19
(varrimento) 2 268,99 1,88 5,97 1,62
3 270,10 2,50 5,88 1,44
NYQUIST 1 266,34 0,55 5,34 0,79
(distancia) 2 265,95 1,02 5,97 1,62
3 266,12 0,98 5.86 1,44

Legendas:

Analise: Tipo de célculo usado para a freqiiéncia natural e o fator de amortecimento.

Nivel: Nivel de discretizacdo do modelo.

Fn méd. pond.: Média ponderada da frequiiéncia natural.

D.P.Fn: Desvio padrdo da dispersio de Fn obtida.

1—5 pontos 2—9 pontos

3—17 pontos

Coef. Amort. [%]: Coeficiente de amortecimento viscoso obtido (em porcentagem).

D.P. C.A.: Desvio padrio do coeficiente de amortecimento

Figura 2.40: Resumo dos resultados.
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No PCMODAL verifica-se 0 mesmo, pelo fato da curva regenerada ser semelhante na
amplitude (em log mag) e na localizagdo (em Nyquist), uma vez que a curva regenerada apresentada
pelo software ndo considera os termos residuais (modos fora da faixa de freqiiéncia).

Cabe salientar que a faixa selecionada parece ser adequada para este modo (Af=100Hz),
uma vez que tem-se uma 6tima resolugio ( a duplicagio da resolucéio (Af=50) nfo altera em nada as
curvas obtidas) e ao visualizar uma queda de 20 dB, em média, em log mag e em Nyquist tem-se
uma curva praticamente completa, sendo a velocidade de varrimento das freqiiéncias proximas aos

limites superiores e inferiores muito reduzidas.

2.3.8.7) Comparacio entre resultados PCMODAL e calculos ""a mio'.

A comparagdo entre autovalores, fatores de amortecimento e autovetores obtidos com as
analises efetuadas estdo nos graficos 2.36, 2.37, 2.40 onde constata-se que as estimativas obtidas
com o software sdo coerentes com as outras analises e expressam uma estimativa média de todas as
analises efetuadas. A dispersdo de resultados obtida para o autovalor e o fator de amortecimento €
da mesma ordem em todas as analises e os autovetores obtidos sdo similares.

O fator de amortecimento obtido com 0 PCMODAL situa-se levemente abaixo dos demais.
O autovalor obtido com o método de amplitude do pico (estendido) gerou uma estimativa superior
as demais e com uma dispersdo maior. Isto € explicavel devido ao efeito de picos gémeos que, neste

caso, apresenta a ressonancia superior com maior amplitude.
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CAPITULO 3

IDENTIFICACAO DA EXCITACAO VEICULAR

3.1) Objetivo.

O primeiro passo para a identificagdo do comportamento do sistema em analise consta da
identificagdo da excitagdo vibratéria imposta pelo veiculo quando o semi-eixo encontra-se
desempenhando a sua fung@o. Isto permite obter referéncias de nivel energético e tipo de sinal que
serdo usados para efetuar ensaios, em laboratério, representativos das condigdes nas quais o
semi-eixo homocinético se encontra quando na sua aplicagdo real.

Para tal, o veiculo em teste (Gol a gasolina motor AP1600 ano 1988) foi instrumentado
com acelerometros em locais proximos aos acoplamentos do semi-eixo ao restante do veiculo
(saida do diferencial e cubo de roda), e um sistema de tratamento e gravagio de sinais portatil foi
acondicionado no veiculo de forma a permitir a aquisi¢do de dados colhidos, em condi¢Ges reais

de rodagem, do veiculo em estrada para posterior anlise espectral em laboratério.

3.2) Revisiio tedrica.

Segundo a literatura [29],[30] el3 1] em motores de combustio interna com elementos de
movimento alternativo existem dois tipos de desbalanceamento: um proveniente do
desbalanceamento rotacional dos elementos rotativos como o virabrequim e outro proveniente do
movimento linear alternado de componentes como pistdes e bielas.

Alguns motores, tais como a maioria dos ditos motores V-8, apresentam um
balanceamento das partes moveis alternativas e o unico desbalanceamento presente é o devido a
parcela rotacional dos componentes. No caso em anilise, temos um motor de ciclo Otto a quatro
tempos com quatro cilindros em linha ( 0 qual é um exemplo tipico da grande maioria dos

motores presentes na industria automobilistica niundial) que apresenta desbalanceamento devido
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ao movimento alternativo inerente a sua concep¢do, e que gera vibragdes que devem ser
controladas para ndo serem transmitidas, de maneira indevida, ao habitaculo do veiculo e seus
ocupantes.

A seguir ¢ apresentado o desenvolvimento dos conceitos basicos e formulario referente a
este fendmeno vibratorio, partindo do caso mais simples (motor de um cilindro) até o caso em

analise (motor de quatro cilindros em linha).

3.2.1) Motor monocilindrico.

Apesar do fato de que existem apenas raras aplicagdes de motor monocilindricos em
automoveis, este caso serve para ilustrar os conceitos basicos das forgas de desbalanceamento
alternativas. Além disto, qualquer motor multicilindro é uma composi¢do deste caso sobre um
mesmo virabrequim.

A figura 3.1 abaixo representa, esquematicamente, um pistdo, uma biela e um virabrequim.
A massa alternativa compdem-se do pistdo e da parcela superior da biela. A forga alternativa €
dada pela multiplicagdo da massa alternativa pela aceleragdo da massa, ao longo do eixo do

cilindro, aqui denotado pelo eixo X.

Xp = deslocamento do pistdo desde P.M.S.
0 = wt= angulo do virabrequim desde P.M.S.
R = Comprimento do brago do virabrequim.
L = Comprimento da biela.

B = &ngulo entre a biela e o eixo do cilindro.

w = velocidade angular do virabrequim.

¥x

Figura 3.1: Esquema de motor monocilindrico.
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Para obter a aceleragdo da massa alternativa pode-se derivar duas vezes o deslocamento
do pistdo. Um ponto de referéncia conveniente para o deslocamento do pistdo é o ponto morto
superior (PMS). Na figura 3.1 observa-se que o deslocamento do pistdo (Xp) pode ser escrito
como:

Xp = R(l—coswt)+L(l—cos,B)
3.1

E assumido que a velocidade angular do virabrequim w é constante. O segundo termo

L(1-cosf) é um fator de correcdo devido a inclinagdo da biela. O angulo B pode ser expresso

em termos do angulo do virabrequin 8= wt :

R
senff= —senwt
d L

(3.2)
e
R2
cosf=4/1- sen’ b= \/l —Fsen2 wt
(3.3)
A expressdo exata para o deslocamento do pistdo em termos do angulo do virabrequim wt
é:
R? 2
X, =R(-coswt)+L|1-,/1-—-sen” wt
p L2

(3.4
onde R/L € a relagdo entre o raio do virabrequim e o comprimento da biela, sendo sempre inferior
al

Por conseguinte:

2
{(E) sen2 wt :l <<l
L

2
e \/ 1—(2) sen® wt pode ser escrito expandindo em uma série de poténcias de convergéncia

(3.5)

rapida, da qual pode-se extrair o primeiro termo que gera uma Otima estimativa.
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RY 1R*
1-1 — | sen” wt El——Tsen wt
L 2 L

(3.6)
e
RZ
X, = R(1- coswt ) + ——sen’ w
2L
3.7
Alterando o termo senwt para cosseno:
R? R
Xp = R+—— R| coswf + —cos2wt
4L 4L
(3.9)
Para obter a aceleragdo do pistdo, Xp deve ser diferenciado duas vezes em relagdo ao
tempo:

)"(p = sz[coswt +—§-coszwt]

(3.9)
Donde pode-se obter a forga de desbalanceamento alternativo Fy dada por:
f= b x p
g
(3.10)
onde W, /g ¢ a massa de deslocamento alternativo.
Ou seja:
E = %sz [coéwt + %cosZwt }
(3.11)

Esta ¢ a formula fundamental para o desbalanceamento alternativo que se aplica a um
motor monocilindrico ou a um cilindro individual num motor multicilindrico. Da formula, pode-se

separar as parcelas da forga primaria F,; e secundaria de desbalanceamento F,5:

Fq= I/—V’—sz coswt
g

(3.12)
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(3.13)

A forga total de desbalanceamento e os momentos associados para qualquer motor

multicilindro podem ser expressos como uma combinagdo vetorial do desbalanceamento das
forgas dos cilindros individuais.

Graficamente, pode-se representar as forgas de desbalanceamento em um cilindro

individual durante um ciclo completo do virabrequim como o indicado na figura 3.2.
FR d T T T T T T

Fpll

FRr2}. “"‘-A Y . 7i -

Figura 3.2: Variago das forgas de desbalanceamento para um cilindro em uma revolugio

completa do virabrequim.

3.2.2) Motor multicilindrico genérico.

Motores multicilindricos, em adigdo as forgas de desbalanceamento, podem apresentar
também momentos ou pares de desbalanceamento devido & separagdo espacial existente entre 0s
cilindros. A separagdo dos cilindros significa que as forgas ndo sfo colineares e que existe a
possibilidade de aparecerem momentos. A seguir ¢ apresentado o caso para cilindros de duas

disposigdes espaciais: em linha e em "V"

3.2.2.1) Motores em linha.
Como ja foi mencionado, um motor multicilindrico pode ser considerado como uma
combinagio de cilindros individuais sobre um mesmo virabrequin. Para calcular as forgas e

momentos de desbalanceamento, a seqiiéncia de explosGes deve ser conhecida a priori.
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Utilizando-se a posi¢do do primeiro brago do virabrequim como uma referéncia angular,
pode-se conhecer a posi¢do dos demais bragos usando uma orientagio anti-horaria da rotagio do
virabrequim. A posi¢do angular relativa para os demais bragos é estabelecida pela ordem de

explosdes (vide figura 3.3 abaixo).

Forga de inércia
resultante,f.

Figura 3.3: Disposi¢do genérica de motor multicilindrico em linha.
A forga alternativa para cada cilindro, em um motor em linha genérico, é dada por:

H= -%RWZ[cos(wt + ¢1) +%0052(wt + ¢1):|
g .

F= %RWzlicos(wt +d) +%cos2(wt + ¢2)]
g

- F,= KRWZ[cos(wt + ¢n) +%c052(wt + ¢,,)]
g

(3.14)

/A . . . i
onde: —=- é a massa alternativa para cada cilindro e é assumida como sendo a mesma para todos
g

os cilindros.
Os angulos ¢; sdo os angulos entre o i-ésimo brago do virabrequim e o primeiro brago

(¢, = 0 por definigdo).
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A soma total das forgas alternativas individuais representa a forga de desbalanceamento

alternativo resultante F.

n
F=YF
i=1
(3.15)
n .
F= ZZVLRWZ[cos(wt + ) +%cos2(wt + ¢ ):|
i=18
(3.16)
Ou, expandindo em série de poténcias e rearranjando as fungdes trigonométricas, obtém-se:
n n n

> cos(wt + ¢;) = coswt Y cosg; —senwt Y sen2 g;

i=1 i=1 i=1
(3.17)

n n n
ZcosZ(wt + @) = cos2wt Y cosd; —sen2wt ) sen2 g

(3.18)

Tem-se a forga final para a forga de desbalanceamento alternativo resultante:

W n n R n n
F =-LRw? costhcos @; —senwtz sen ¢ +-Z(cos2wt20052¢i —sen2wt25en2¢,-

g i=1 i=1 i=1 i=1
(3.19)
Devido ao fato dos cilindros ndo serem colineares, as forgas alternativas individuais de
cada um deles também nio serdo e um momento de desbalanceamento podera aparecer.
Para o calculo do momento "M" o cilindro nimero um ¢ usado como referéncia e a
grandeza "a;" € a distancia do primeiro cilindro aos demais.
M =Fa + Fpay + Fgaz+...+Ea, (3.20)
Substituindo nesta relagdo as formulas ja apresentadas, tem-se:

n n n n
F=" g2 costha,-cos¢,~—senwt2a,-sen¢,-+% cos2wt ) a;cos2¢; —sen2wt Y d; sen2g;
& i=2 i=2 i=2 i=2

(3.21)
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As formulas derivadas para as forgas e momentos de desbalanceamento alternativo
mostram que, para as for¢as primarias estarem balanceadas, as somas dos senos e cossenos dos

angulos dos bragos individuais do virabrequim devem ser iguais a zero.

n n
D cosg; =0 e D seng; =0
i=1 j

i=1
(3.22)
Para que as forgas secundarias sejam nulas, as somas dos senos e cossenos do dobro dos

angulos dos bragos individuais do virabrequim devem ser iguais a zero.

n n
D cos2¢; =0 e D sen2¢; =0
j i=1

i=1

(3.23)
Similarmente, os momentos primarios estardo balanceados, caso tenha-se:
n n
D ajcosg; =0 e D ajseng; =0
i=2 i=2
(3.24)
Os momentos secundarios estardo balanceados, caso tenha-se:
n n
Za,- cos2¢; =0 e Za,- sen2¢ =0
i=2 i=2
(3.25)

Portanto, quatro possiveis resultados podem ocorrer da analise de forgas ¢ momentos
alternativos:

1°) Somas de todas as for¢as e momentos referentes ao cilindro nimero um séo nulas,
implicando em balanceamento completo do motor.

2°) A forga resultante é nula mas a resultante dos momentos, em referéncia ao primeiro
cilindro, ndo € nula. Neste caso tem-se um desbalanceamento apenas de momentos.

3°) A forga resultante ndo € nula, porém o momento resultante é zero. Neste caso tem-se
um desbalanceamento com uma forga no plano do primeiro cilindro.

4°) A forga resultante e o momento resultante sdo diferentes de zero. Isto indica que o
desbalanceamento ¢ devido a uma forga, cuja localizagdo pode ser efetuada pela seguinte

formula:
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a-M
F
(3.26)
onde d identifica a distdncia desta forga ao primeiro cilindro.
A maneira mais simples de fazer uso deste formulario € tabular cada caso possivel. Nesta
tabela tem-se a soma des senos e dos cossenos de cada angulo de brago do virabrequim. Se a
soma ¢ nula, existe o balanceamento. Caso exista desbalanceamento, a amplitude pode ser obtida

multiplicando o fator apresentado na tabela pelos valores apropriados de peso, velocidade,

dimensionamento, etc...

3.2.2.2) Motores em "V".

No caso de motores em linha, as forgas e os momentos atuam em um plano definido pela
orientagdo espacial dos cilindros. Para motores em "V" existem dois planos de cilindros,
conseqiientemente, os momentos e as for¢as de desbalanceamento ocorrem em dois planos. A
maneira mais facil de tabular e lidar com estas forgas e momentos é expressa-las por componentes
horizontais e verticais.

A abordagem usual para a analise de motores tipo "V" é de calcular as forgas para cada
par de cilindros, separadamente, e combinar estes pares para obter as forgas e momentos
resultantes para o motor completo. Esta abordagem ¢ adequada para motores nos quais cada par
de cilindros comunga o mesmo brago de virabrequim. No caso de motores onde ocorre uma
defasagem para cada cilindro esta técnica torna-se complexa.

Na abordagem descrita a seguir, o motor tipo "V" ¢ tratado como combinagdo de dois
motores em linha, compartilhando um Virabrequirﬁ comum e inclinados um em relagio ao outro.

A analise qompreende os sete passos descritos abaixo:

1°) Determinar a seqiiéncia de explosGes dos cilindros e o nimero de cilindros em cada
banco (ou brago do "V") de cilindros.

2°) Escrever as expressdes de for¢a para cada cilindro. Os angulos dos bragos do
virabrequim sio referidos ao banco de cilindros ao qual pertencem, e nfo ao centro de simetria do

motor.
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3°) Calcular e somar as componentes verticais das for¢as: £, = F cosy
(3.27)
onde: ¥ ¢ a metade do dngulo do banco de cilindros.
F é a forca ao longo do banco de cilindros.
Fy, é a componente vertical.
4°) Calcular e somar os momentos verticais em relagdo ao primeiro "V". Estes calculos

sdo simplificados se a defasagem entre os dois cilindros no mesmo "V" é desconsiderada.

5°) Calcular e somar as componentes horizontais das forgas: Fyy = seny.
(3.28)

Observar que neste plano os bancos sdo opostos, portanto os sinais das for¢as de cada
banco serdo opostos.

6°) Calcular e somar os momentos horizontais em relagdo ao primeiro "V".

7°) De posse das componentes verticais e horizontais calculadas acima, pode-se obter a
resultante final de desbalanceamento alternativo.

Como o estudo abordado neste trabalho restringe-se a um motor em linha, exemplos de

motores tipo "V" néo serdo desenvolvidos além desta breve introdugio.

3.2.3) Motor de quatro cilindros em linha.

Uma vez que a aplicacdo do semi-eixo, em analise neste trabalho, utiliza um motor de
ciclo Otto a quatro tempos com quatro cilindros em linha, é apresentada agora a particulaxjizagﬁo
do formulario desenvolvido para este caso.

O motor considerado apresenta quatro cilindros em linha com ordem de explosdo 1-3-4-2.

Um esquema do motor esta apresentado na figura 3.4 abaixo.
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o w4 - g:?—:‘g ) Forga de &:-E_ )

desbalanceamento

,= $3=180° w—12a —+ :

O=wt < 3a »

Figura 3.4: Motor de quatro cilindros em linha.

A tabela 3.1 abaixo apresenta os dngulos dos bragos do virabrequim e respectivos senos e

cossenos (considera-se a distancia entre cilindros dada por "a").

Forcas Momentos
) cosd send 29 cos2¢ | sen2¢ | a | acosd asend acos2¢ | asen2d
$1=0° 1 0 0° 1 0 o 0 0 0 0
$»=180° -1 0 360° 1 0 a -a 0 a 0
$3=180° -1 0 360° 1 0 2a -Ja 0 2a 0
$4=0° 1 0 0° 1 0 3a 3a 0 3a 0
z 0 0 - 4 0 - 0 0 6a 0

Tabela 3.1: Resultados numéricos para motor de 4 cilindros em linha.

A tabela mostra que uma for¢a de desbalanceamento de segunda ordem existe e ¢ dada

por:
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F= ﬁRW2 [4£cos2wt}
g L
(3.29)
O momento de segunda ordem em relagio ao primeiro cilindro € dado por:
M= %RWzl:6a£COSZWt:’
g L
(3.30)
A localizagao dada pela coordenada Z da forga de desbalanceamento € dada por:
_M_3a
f 2
(3.31)

O resultado mostra que a localiza¢do da forga de desbalanceamento resultante é no meio
do motor. Esta conclusdo pode ser obtida também por inspegio, uma vez que quando os pistoes 1
e 4 movem-se para cima os pistdes 2 e 3 movem-se para baixo, acarretando em um momento de
desbalanceamento nulo.

Portanto, neste tipo de motor tem-se uma resultante das forgas de desbalanceamento
alternado no mesmo plano dos cilindros e numa freqiiéncia de duas vezes a freqiiéncia de rotacdo
do virabrequin (esta freqiéncia também €é conhecida como freqiiéncia de "firing" do motor,

porque coincide com a freqiéncia das explosdes que ocorrem nos cilindros).

3.3) Medicdes efetuadas em campo

3.3.1) Instrumentacéo utilizada.

Para a aquisi¢@o das informagdes necessarias para avaliar o nivel de vibragdo existente no
semi-eixo quando sob uso normal, o veiculo de teste foi instrumentado com dois acelerdbmetros
triaxiais BK4321, fixados proximos a saida do diferencial (proximo a junta deslizante) e proximo
ao cubo de roda (préximo a junta fixa) com as seguintes orientagdes:

1°) Diregdo vertical radial ao semi-eixo no diferencial.

2°) Diregdo horizontal radial ao semi-eixo no diferencial.

3°) Diregéo vertical radial ao semi-eixo na base da suspenséo.



4°) Diregéo horizontal radial ao semi-eixo na base da suspenséo.
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Foi efetuada uma avaliagdo preliminar destes locais escolhidos para monitoragdo da

vibragdo, com o objeiivo de evitar que ressonincias existentes nestes locais mascarassem oS

resultados. Para tal, foram obtidas as curvas de resposta em freqiiéncia com o uso de martelo

excitador as quais estdo apresentadas nas figuras 3.5, 3.6, 3.7 e 3.8, respectivamente as diregdes

listadas acima. Nesta riapida analise, constata-se ndo haver nenhuma ressonéincia saliente a ponto

de ser uma fonte potencial de distor¢do das medi¢des (as ressonincias, observadas para a base da

suspensdo, encontram-se amortecidas a ponto de suavizar adequadamente a curva de resposta em

freqiiéncia).

Figura 3 .5: Res

Figura 3.6: Resposta dindmica do local de medi¢do no diferencial ,na diregéo horizontal.
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Figura 3.7: Respost

a dindmica do local de medigdo na base da suspensio, na dire¢do vertical.
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Figura 3.8: Resposta dindmica do local de medig&io na base da suspensio, na diregio horizontal.

A cadeia de medi¢do € completada com o uso de amplificadores de linha BK2644,

alimentadores de forga BK2813 e gravador analégico de quatro canais BK7006. Este sistema de

medigo foi calibrado com o uso de mesa vibratoria de referéncia BK4294.

Devido a auséncia de conta giros no painel de instrumentos do veiculo de testes, foi

montada a tabela 3.2 abaixo, de relagdo entre velocidade do veiculo, rotagio do motor

(virabrequim) e freqiiéncia de explos@o ("firing"), com o uso do analisador espectral BK2032 e o

veiculo suspenso pelo elevacar (elevador de veiculos que permite suspender apoiando no seu

chassis, liberando as rodas do veiculo para girar).
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VELOCIDADE DO VEICULO  (Km/h)

Rotagdo do motor (RPM) | Firing Marcha 3 Marcha 4 Marcha 5
2000 67 42 62 80
3000 100 63 90 112
4000 133 83 120 144

Tabela 3.2: Relagdo entre rotagdo e velocidade do veiculo.

Esta faixa de rotagdo do motor foi escolhida devido ao fato de que a curva de torque do
motor atinge valores maximos proximos a 3000 RPM, induzindo o motorista a, instintivamente,
utilizar o motor nesta faixa de rotagGes para obter uma boa performance do veiculo.

Os testes de campo foram efetuados em auto-estrada asfaltada em bom estado, sempre em
trechos planos e retos, com o objetivo de reduzir a0 minimo as influéncias da via e da dindmica do
veiculo (sistemas de dire¢do e suspensdo do veiculo).

O procedimento de teste constou de trés aquisi¢des de dados com o veiculo em velocidade
constante estabilizada para obter espectros de vibragdes representativos destas situagdes.

Para permitir a simulagdo em laboratério, do nivel de vibragio observado no teste de
campo, foram efetuadas as medigdes simultdneas nos locais descritos anteriormente ( e usadas
durante os testes de campo) e no centro do eixo, com o veiculo parado em marcha neutra (semi-
eixo deve ficar estatico para permitir a fixagdo do acelerdmetro miniatura BK4393 no centro do
erxo devido a auséncia de sensores de vibragdo sem contato para a efefivagﬁo do ensaio). E
sabido que esta situagdo ndo € rigorosamente a mesma que ocorre com 0O veiculo em movimento,
porém devido as limitagGes de instrumentagdo, aceita-se que esta é uma aproximagio aceitavel ou

pelo menos melhor que a auséncia total de dados.

3.3.2) Resultados obtidos.
Das medi¢des efetuadas em campo foi efetuada uma extensa tabulagdo, considerando
como parametro mais representativo do espectro o valor do pico mais proeminente. A dispersao

de resultados entre as repeti¢es do experimento girou em torno de 2 dB, sendo facil de visualizar
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nos graficos montados (vide figuras 3.11, 3.12 e 3.13), pois neles temos os extremos obtidos para
cada medigdo, durante as trés repeti¢des.

Considerando que a apresentagdo dos espectros de vibragdo obtidos tomaria muito espago
e seria monotono (pois o aspecto do espectro € sempre o mesmo, apenas variando as freqiiéncias
dos picos de vibragdo de acordo com a rotagdo do motor), opta-se por apresentar uma curva
caracteristica para cada local de medi¢io na condi¢do de quinta marcha, velocidade de 112 Km/h,
3000 RPM de rotagdo do motor que gera uma freqiiéncia de explosdo de cerca de 100 Hz. Na
figura 3.9 tem-se, no espectro superior, a medigdo obtida na base da suspensdo na dire¢do vertical
(com 30 dB de atenuagdo) e no espectro inferior, a medigdo obtida na saida do diferencial na
dire¢do vertical (c.om 20 dB de atenuagdo). Na figura 3.10 tem-se, no espectro superior, a
medi¢cdo obtida na base da suspensdo na diregdo horizontal (com 30 dB de atenuagdo) e no
espectro inferior, a medigdo obtida na saida do diferencial na diregdo horizontal (com 20 dB de

atenuagio).
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Figura 3.9: Espectro de vibragdo obtido para a diregdo vertical.

Base da suspensdo - acima. Diferencial - abaixo.
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Figura 3.10: Espectro de vibragdo obtido para a dire¢do horizontal.

Base da suspensdo - acima. Diferencial - abaixo.

A melhor maneira de apresentar quantitativamente os resultados obtidos para todas as
situagOes avaliadas é através de graficos, onde'tém-se os valores extremos obtidos para cada
situac@o. Na figura 3.11 tém-se os valores obtidos para a terceira marcha, na figura 3.12 tém-se
os valores para a quarta marcha e na figura 3.13 tém-se para a quinta marcha. Nelas pode-se
observar a 6tima repetibilidade e a tendéncia clara de crescimento da vibragio com o aumento da
rotagdo do motor para medigdes efetuadas na saida do diferencial, enquanto que as medigSes
efetuadas na base da suspensdo ndo apresentam o mesmo sucesso. Este fato é explicavel se for
observado que na base da suspensdo tem-se a influéncia de outras fontes de vibragio de forma
mais proeminente (excitagio da via, rolamentos do cubo da roda, etc), mascarando a vibragdo do
motor, além de que a vibragio do motor que atinge este local tem sua maior parcela transmitida
pelo semi-eixo, que neste caso é reconhecidamente um projeto adequado (tem transmissibilidade

muito baixa), impedindo uma maior transmissdo desta vibragdo a estrutura do veiculo.



77

Portanto, o pardmetro mais adequado para ser usado como referéncia da simulagdo em
laboratério € o nivel de vibragdo presente no diferencial, o qual mostrou pouca variagio em
relagdo a marcha utilizada (indicando ser oriunda exclusivamente do motor).

Por fim, o ensaio de medi¢do dos niveis de vibragdo simultaneamente em relagio ao centro
do eixo gerou os resultados apresentados na figura 3.14 (os valores obtidos para a base da
suspensdo ndo estdo apresentados devido ao motivo exposto anteriormente). Nesta figura pode-se
visualizar uma relag@o quase constante entre a vibragdo observada no diferencial e no eixo, sendo

esta relagdo de cerca de 3 dB maior na saida do diferencial.

NIVEL DE VIBRAGCAO ( PICO ACELERAGAO dB)

1so¢” A 1 F ]

vaof A _ D
130 - AT —

120["
110["

1Q0
8,000 2500 3,000 3,500 4,000
ROTAGAO DO MOTOR ( RPM )

A) Medigio vertical na base da suspensio. B) Medigdo horizontal na base da suspens3o.
C) Medig@o horizontal no diferencial. D) Medigdo vertical no diferencial.

Figura 3.11: Nivel de vibragdo em terceira marcha.
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150

NIVEL DE VIBRAGAQ ( PICO ACELERAGAO d8)
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ROTACAO DO MOTOR ( RPM )

A) Medigdo vertical na base da suspensdo. B) Medig¢io horizontal na base da suspensio.

C) Medigdo horizontal no diferencial. D) Medigao vertical no diferencial.

Figura 3.12: Nivel de vibragdo em quarta marcha.
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NIVEL DE VIBRAGAO ( PICC ACELERAGAO dB)
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ROTACAC DO MOTOR ( RPM )

A) Medigdo vertical na base da suspensdo. B) Medigdo horizontal na base da suspenséo.

C) Medig¢do horizontal no diferencial. D) Medigdo vertical no diferencial.

Figura 3.13: Nivel de vibragdo em quinta marcha.
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NIVEL DE VIBRAGAO ( PICO ACELERAGAO dB)
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A) Diferenga entre a medig@o horizontal no centro do eixo e no diferencial.
B) Diferenga entre a medigio vertical no centro do eixo e no diferencial.

Figura 3.14: Comparativo do nivel de vibragdo no centro do eixo e no diferencial.

3.4) Conclusdes finais.

Dos resultados obtidos pode-se determinar os niveis de vibragdo existentes no semi-eixo
quando na sua aplicagdo veicular, utilizando os valores obtidos na saida do diferencial.

A relagdo obtida entre estes valores e .o centro do eixo permite efetuar ensaios em
laboratério, representativos da aplicagdo em campo com o uso de mesa vibratéria fixado no
centro do eixo ( esta montagem serd usada extensivamente para avaliar 0 comportamento
dindmico do semi-eixo no capitulo quatro).

A forma do espectro de vibragdo, obtida para todos os ensaios efetuados, confirma a
exposi¢do teorica apresentada neste capitulo. A excitagdo € composta basicamente por um sinal
periédico composto de senodides harménicas (cuja componente mais evidente é a de segunda
ordem em relagdo a rotagdo do motor) e um sinal de banda larga num nivel bem inferior.
Portanto, o pardmetro adotado como representativo do espectro de vibragdes é o valor do pico

de "firing" do motor.



Capitulo
4
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CAPITULO 4

IDENTIFICACAO DO COMPORTAMENTO DO SISTEMA

4.1) Introducio

Este pode ser considerado o capitulo mais importante e trabalhoso deste estudo.
Importante porque ele se propde a investigar o fendmeno vibratério associado a primeira
ressondncia transversal do semi-eixo homocinético, identificando os fatores que influenciam o seu
comportamento dindmico. Isto servira de base para qualquer trabalho a ser feito com este sistema,
desde a simples medigdo das suas freqiiéncias naturais até o projeto da bancada de teste (capitulo
5). Trabalhoso porque, para atingir este objetivo, uma quantidade vultosa de informagGes deve ser
adquirida experimentalmente e posteriormente analisada e organizada de forma a fornecer as
informagdes desejadas. Isto se deve ao fato de existirem varios parimetros externos (ou seja, que
ndo sdo inerentes ao semi-eixo mas decorrem da sua aplicagdo veicular e acarretam alteragdes no
comportamento dinimico do mesmo) a serem investigados de forma a estabelecer uma avaliagio
qualitativa e quantitativa das suas influéncias. Por avaliaqio qualitativa entende-se a determinagao
da maneira que o pardmetro em questfo influencia o fendmeno (se aumenta ou diminui a
freqiiéncia natural, se altera o modo de vibragdo e como o faz, etc). Por avaliagdo quantitativa
entende-se a verificagdo da ordem de grandeza do efeito deste pardmetro sobre o fendmeno
vibratdrio, permitindo, inicialmente, estabelecer uma ordem de seu efeito e, numa analise mais
profunda, estabelecer critérios de estimativa da alteragdo dos parimetros modais do sistema,
baseados no comportamento obtido experimentalmente e posteriormente modelado.

Cabe salientar que as informagGes obtidas neste capitulo serviram de banco de dados para
a confec¢io de um modelo modal analitico baseado na técnica da matriz de transferéncia,
desenvolvido por Coutinho [8].

Uma vez que existem varios itens a serem investigados, optou-se, por questSes didaticas,

por apresentar simultaneamente o procedimento experimental, os resultados obtidos e as
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conclusdes extraidas de cada item em sub-capitulos individualizados de dois tipos de
experimentos: experimento realizado com o semi-eixo instalado no veiculo e em condi¢des livre-
livre.

Uma ultima ressalva deve ser feita em relagdo aos pardmetros do fendmeno que foram
analisados. A influéncia dos efeitos giroscopios e cinematicos das juntas em movimento (rotagio)
¢ aqui desconsiderada por ser de segunda ordem em relag&io aos efeitos avaliados neste capitulo,
relacionados a primeira ressonancia transversal [32]. Isto se deve ao fato de que, em relagdo aos
efeitos giroscopios, os momentos de inércia e as rotagdes envolvidas sdo pequenas (a 200Km/h o
semi-eixo gira a uma freqtiéncia de cerca de 30 Hz) e, em relagdo aos efeitos cinematicos, que as
forgas decorrentes do funcionamento das juntas homocinéticas dependem do grau de
homocinetismo que ela apresenta (vide capitulo 1), o qual atinge niveis excelentes uma vez que o

seu projeto seja adequado a aplicagio e sua manufatura tenha niveis de qualidade compativeis.

4.2) Resultados obtidos com o semi-eixo em condiciio livre-livre

Todos os resultados e as concluses apresentados neste sub-capitulo baseiam-se no tipo
de experimento descrito no capitulo anterior, onde o semi-eixo homocinético encontra-se
suspenso por dois fios de nylon simulando condi¢des de contorno livre-livre. A excitagdo utilizada
variou entre o método impulsivo (martelo excitador) e o uso de mesa vibratoria com sinais de
banda larga (sinal pseudo-randomico) e de banda estreita (senoidal).

Este tipo de montagem tem por objetivo avaliar os fendmenos envolvidos com o semi-
eixo, descartando as complexidades que o restante da estrutura do veiculo impde. Portanto, ela é
indicada para verificar se um dado comportamento é inerente ao semi-eixo ou € decorrente da
influéncia da estrutura do veiculo. Cabe salientar que esta montagem nio é representativa do que
ocorre na aplicagdo veicular do semi-eixo, uma vez que as condi¢gGes de contorno sdo bem

distintas das aqui presentes (livre-livre).

4.2.1) Influéncia da faixa de freqiiéncia na analise.
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Foi escolhida uma curva de resposta em frequéncia puntual obtida com o método
impulsivo aplicado ao nodo nove do modelo (neste caso a relagdo sinal/ruido é méaxima e ocorre
um efeito de picos gémeos bem pronunciado).

Variando a faixa de freqiiéncia considerada na analise de 100 até 10 Hz em torno do pico
de resposta, obtemos a figura 4.1 que indica uma variagdo pequena para a frequiéncia natural
(cerca de 4 Hz, ou seja, 1,5% do autovalor), porém de forma deterministica, crescendo o valor da
freqii€ncia natural com a redugfo da faixa de analise (com excessdo para o primeiro ponto, caso
em que a faixa de analise de 10 Hz € pequena demais para gerar uma estimativa confidvel de

frequéncia natural).

Freqiiéncia natural ( Hz)

270

268

264

B2 e

260 1 1 1 1 i L il 1
10 20 30 40 60 60 70 80 90 100

Falxa de freqiéncla ( Hz)

Figura 4.1: Variagao da frequiéncia natural com a faixa de analise.

Em relagdo ao fator de amortecimento viscoso, verifica-se que o valor torna-se maior com
a diminuigdo da faixa de frequiéncia, variando cerca de 1 ponto percentual (ou 20% do valor
maximo obtido) observavel na figura 4.2 .

A amplitude do pico de curva ajustada pelo software ndo apresentou nenhuma tendéncia
dominante, variando cerca de 0,25 m/s2 (6% do valor maximo obtido) conforme mostra a figura
43 .

Desta rapida analise concluiu-se que os valores de amplitude do pico (que definem o

autovetor) e freqiiéncia natural nio apresentam grande influéncia da variagdo da faixa de
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Fator de amortecimento { % )

10 20 30 40 60 60 70 80 90 100
Faixa de freqiiéncia ( Hz )

Figura 4.2: Variagdo do fator de amortecimento com a faixa de analise.

Amplitude do pico ( m/s2)

o 1 1 1 1 H 1 1 1
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Faixa de freqiiéncia ( Hz)

Figura 4.3: Variagdo da amplitudé do pico com a faixa de analise.

freqiiéncia analisada, porém o fator de amortecimento demonstra uma variagdo apreciavel e
tendenciosa explicavel pelo fato de que o nivel de excitagdo gerado pelo sinal impulsivo (espectro
de excitagdo Sxx(w)) ndo é constante proximo a freqiiéncia natural, acarretando que niveis de
excitagiio ligeiramente diferentes sio aplicados a cada frequéncia [7]. No caso de termos um
sistema ndo-linear (0 que sera mostrado ser o caso do semi-eixo ainda neste capitulo), o regime
global de resposta (curva de resposta em freqiiéncia obtida) é o somatorio de parcelas de
contribui¢do de cada curva de resposta pertinente a cada um destes niveis, gerando uma curva

assimétrica.
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4.2.2) Influéncia da densidade populacional da matriz modal.

Para verificar a influéncia da densidade populacional da matriz modal [®] e da qualidade
das medigdes obtidas nos diferentes nodos do modelo, foi escolhido o nivel de discretizagdo de 9
nodos e efetuada a aquisi¢@o das 81 curvas de resposta em freqiiéncia possiveis.

Um resumo dos resultados obtidos, analisando cada linha da matriz modal em separado e
todas em conjunto, esta apresentado na figura 4.4 , donde conclui-se que a utilizagdo de todas as
linhas da matriz modal de forma indiscriminada gera um resultado degradado pela influéncia das
medi¢es de qualidade ruim. Obtém-se uma anélise mais adequada utilizando-se apenas os
resultados obtidos na regido do eixo (devido a boa qualidade das medigdes efetuadas nele).

A medigdo ou excitagdo efetuada nas juntas homocinéticas gera resultados de qualidade
inferior. Devido as descontinuidades e aos mecanismos nio lineares localizados nestes
componentes, as medi¢des assim obtidas ndo geram bons resultados. A influéncia de fatores locais
(rigidez ou inércia elevada no local da medigdo) distorce a curva de resposta em freqiiéncia
obtida. Os autovetores obtidos com base nestas medi¢Ges sdo descontinuos e distorcidos, assim
como seus autovalores e fatores de amortecimento.

Nas medigdes efetuadas na junta fixa observa-se os maiores valores de fator de
amortecimento e freqii€ncia natural, indicando maior influéncia de nio linearidade neste
componente devido, possivelmente, as grandes amplitudes de movimento nele observadas.

Um resumo global dos resultados esta apresentado na figura 4.5 , onde temos presente a

dispersdo obtida nos dados.

4.2.3) Definigio da excitagdo de banda larga.

Para efetivar a excitagdo do tipo l;anda larga utiliza-se uma mesa vibratora
eletromagnética BK4809 conectada através de uma barra delgada (para evitar sobrecargas ao
sistema) a célula de carga BK8200, que por sua vez é conectada ao nodo central do eixo (nodo
9). Este local foi escolhido por ser o mais adequado para excitar 0 modo em analise.

A forma de fixag@o da célula de carga ao eixo passou por aprimoramentos devido a

grande variagdo no espectro apresentado pelas concepgdes iniciais (fita plastica de engate rapido e
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Figura 4.4: Matriz modal completa .

abragadeira metalica com rosca sem-fim tipo "suprens"). Por fim, definiu-se o uso de um sistema
metalico que envolve a segdo transversal do eixo fixado por meio de parafusos que permitem a
aplicagdo de pré-tensdo adequada.

O tipo de sinal fornecido pelo gerador de fungdo do BK2032 (usando-se amplificador de

poténcia Nashville NA-1600P) escolhido foi o pseudo-randémico em detrimento do randdmico
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puro, devido ao fato de que o primeiro gera um espectro de excitagdo mais estavel e plano, com
um numero menor de amostras que o segundo (vide na figura 4.6 , uma comparagdo para uma

média de 1000 amostras).

4.2.4) Influéncia do nivel de excita¢io pseudo-randémica.

A vantagem maior de se utilizar este tipo de excitagdo é que ele permite um controle do
seu nivel energético mais eficaz que no caso da excitagio impulsiva.

Alterando-se o nivel de excitagdo desde niveis inferiores (nivel total de 117 dB) até
superiores (nivel total de 165 dB) tem-se uma grande alteragdo na forma da curva de resposta em
freqiiéncia obtida e nos seus parametros modais. Para visualizar estas diferengas, as curvas de
resposta em freqiiéncia estdo sobrepostas na figura 4.7 , e seus respectivos espectros de excitacdo
estdo sobrepostos na figura 4.8 . As fungdes de coeréncia das medig¢des estio sobrepostas na
figura 4.9, onde pode-se observar o aumento da coeréncia da medi¢do com o aumento do nivel de
excitacdo devido ao aumento da relagéo sinal / ruido.

Foi efetuada a aquisi¢do das curvas de resposta em frequiéncia para a efetivagdo da analise
modal utilizando o nodo 9 (centro do eixo) como local de excitagdo. Quatro niveis distintos de
excitagdo foram usados e os resultados obtidos estdo resumidos na tabela 4.1 abaixo e

representados na figura 4.10 (autovetores).

Nivel de excita¢io [dB] Freqiiéncia natural [Hz] C [%]
145 257,61 2,54
150 257,07 2,26
155 252,74 3,42
163 250,33 4,10

Tabela 4.1: Analise modal com excitagdo pseudo-randémica aplicada no eixo.
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Figura 4.7: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas com seis niveis de excitagdo distintos.
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Figura 4.8: Niveis de vibragio pseudo-randomica utilizados na medigdo de 4.7.
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Figura 4.9: FungGes de coeréncia da medigéo 4.7.

Koe X%

Nivel 163 dB Nivel 155 dB
i i |
Nivel 150 dB Nivel 145 dB

Figura 4.10: Autovetores obtidos com niveis distintos de excitagao.
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Pode-se observar que, apesar do autovetor ndo apresentar alteragdes, o autovalor e o fator
de amortecimento se alteram. O autovalor apresenta uma nitida tendéncia a diminuir, enquanto
que o fator de amortecimento tende a crescer como o aumento do nivel de excitagao.

Desta analise preliminar temos que o comportamento do semi-eixo homocinético ndo é
linear em relagdo ao nivel de excitagdo aplicado, uma vez que a curva de resposta em freqiiéncia

altera-se de forma sensivel frente a este pardmetro.

4.2.5) Influéncia do nivel de excitacio senoidal.

O uso de excitagdo senoidal para obtencdo da curva de resposta em freqiiéncia apresenta
como vantagem o controle completo do nivel e a freqii€ncia de excitagdo, e impde a premissa
basica da teoria de vibragOes lineares na qual a estrutura excitada em uma freqiiéncia especifica
responde apenas na mesma freqii€ncia, sem ocorrer a transferéncia de energia para outras
freqiiéncias. Em contrapartida, o tempo necessario para efetuar o varrimento por todas as
freqii€ncias desejadas com uma discretizagdo adequada € muito superior aos necessarios nos
casos da excitagdo impulsiva e pseudo-randdmica.

Segundo Ewins [9], a maior vantagem deste tipo de excitagdo é que neste caso tém-se
condigdes de obter a curva de resposta em freqiiéncia da estrutura sem o seu mascaramento,
devido as metodologias de amostragem e determinagdo de médias usadas nos demais tipos de
excitagio (nas quais, a falta de controle da fase da excitagdo em cada amostra acaba gerando uma
suavizagao da curva de resposta em freqiiéncia que representa uma estimativa linearizada da curva
de resposta em freqiiéncia real da estrutura).

Para a efetivagdo do ensaio foi utilizada a mesma montagem descrita anteriormente
(pseudo-randdmica), porém o gerador de fungdo foi programado para gerar um sinal senoidal
puro, cuja frequiéncia e amplitude foram ajustadas manualmente pelo operador. Foi adotada uma
discretizagdo de 5 Hz na faixa de 200 a 350 Hz para a localizagio do pico e um refinamento de 1
Hz em torno do mesmo para permitir uma estimativa melhor do autovalor e do fator de

amortecimento.
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As curvas de 1esposta em frequéncia obtidas para seis niveis distintos de excitagdo
(simulando regimes do motor do veiculo de 2500 a 5000 RPM) estdo sobrepostas na figura 4.11.
Nesta figura pode-se observar claramente as diferencas existentes nas curvas de resposta em
frequéncia, sendo que a frequéncia natural decresce de 310 Hz para 248 Hz com o aumento do
nivel de excitagdo, enquanto o fator de amortecimento varia de maneira no linear.

O resultado obtino com este tipo de excitagdo (senoidal) foi diferente do obtido com a
excitagdo pseudo-randomica. Este fato era esperado, tendo em vista as diferengas inerentes a
estes dois tipos de excitagdo e o mais importante é que nos dois casos tem-se uma variagio

coerente da curva de resposta em freqiiéncia de acordo com o nivel de excitagio usado no

experimento.
INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAQ
EXCITAGAO TIPO SENOIDAL
AMPLIFICAGAO LINEAR MOTORRPM Forca N Fn Hz FA %

4 2500 3.2 370 154 | A

3000 4,5 300 14,1 B

3500 10,0 280 12,8|C

4000 17,8 257 7,1 |D

E

F

200 220 240 260 280 300 320 340

FREQUENCIA [Hz]

Figura 4.11: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas com

niveis de excitagdo senoidal diferentes.
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4.2.6) Influéncia do tipo de excitagio.

Dos dois tipos anteriores de experimento pode-se observar que ndo apenas o nivel de
excitagfio usado no experimento mas também o tipo de sinal influencia na resposta em freqiiéncia
obtida.

Para observar este fato de maneira mais direta, na figura 4.12 tém-se, superpostas, as
curvas de resposta em freqiiéncia obtidas com os dois tipos de experimento. Nesta figura observa-
se que as curvas de resposta em freqiiéncia obtidas com niveis de excitagdo pseudo-randémicas
superiores aos niveis de excitagdo senoidal em condigdo livre-livre apresentam boa coeréncia,
indicando que o nivel global da excitagdo influencia na obteng¢do da curva de resposta em

freqiiéncia.

INFLUENCIA DO TIPO DE EXCITACAO
EXCTACAO TIPO SENOIDAL X PSEUDO RANDOM.

4 AMPLIFICACAO LINEAR MOTOR RPM ForcaN FnHz FA%
2500 3,2 310 154| a
3000 4,5 300 14,1|p
SENC 4500 31,6 252 93| C
D
E
F

0 1 1 1 1 ul | 1

200 220 240 260 280 300 320 340

FREQUENCIA {Hz]

Figura 4.12: Comparagfo das curvas de resposta em freqiiéncia obtidas

com excitagdo senoidal e pseudo-randomica.
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Devido a limitagdes do equipamento disponivel para a execugdo do experimento, a
comparagdo s6 pode ser efetuada na faixa de 130 a 140 dB. Isto porque quando a excitagdo da
banda larga (pseudo-randémica) é usada a energia vibratoria € distribuida na faixa de 150 a 350
Hz e atinge uma faixa dindmica de 90 dB (limiar inferior da célula de carga, causando baixa
relagdo sinal/ruido no sinal de excitagdo) até 140 dB (limiar superior de energia fornecida pela
mesa vibratoria). Quando a excitagdo de banda estreita (senoidal) é usada a energia vibratoria é
concentrada numa faixa muito estreita de energia e atinge uma faixa dindmica de 130 dB (limiar
inferior do amplificador de carga para um tom puro, causando baixa relagio sinal/ruido no sinal
de resposta) até 160 dB (limiar superior de energia fornecida pela mesa vibratoria).

Cabe salientar que para permitir esta comparagdo de resultados obtidos com tipos de
excitagdo diferentes em niveis de excitagdo similares, uma sele¢do artificial dos dados foi
executada de forma a obter uma curva de resposta em freqiiéncia com nivel de excitagdo pseudo-
randomica plana. Inicialmente foi efetuada uma medigio de curvas de resposta em freqiiéncia com
niveis de excitagdo pseudo-randomica diferentes de apenas 1 dB para uma faixa de 10 dB em
torno da medigfo original. Identificando, no espectro de excitagio (Sxx (w)), as frequéncias que
apresentam o nivel de excitagio desejada, pode-se montar uma curva com pontos provenientes de
curvas de resposta em freqiiéncia distintas. Todo este trabalho se justifica quando observa-se a
variagdo no espectro de excitagdo nas vizinhangas da ressonancia, a qual atinge amplitudes de até
10 dB (vide figura 4.8 ). Esta metodologia gerou curvas de fregiiéncia um pouco descontinuas,
porém a coeréncia com as medi¢Oes executadas com excitagdo senoidal ficou visivelmente maior.

A comparagao direta da influéncia do tipo do sinal de excitagdo com o semi-eixo instalado
no veiculo esta apresentada no item 4.3.5.2.e deste capitulo.

4.2.7) Influéncia da posiciao da junta deslizante.

Durante todos os ensaios as juntas foram mantidas com angulo nulo e a junta deslizante
centrada.

Com o objetivo de verificar como a posigdo da junta deslizante (angular e axial) pode

influir na obteng¢do da curva de resposta em freqiiéncia, experimentos foram executados com a
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junta comprimida, centrada e distendida, simultaneamente a aplicagdo de dngulo nulo e de 10°

(cerca de 50% da capacidade angular maxima da junta).

Os resultados obtidos com excitagdo pseudo-randdomica estdo apresentados na figura 4.13

e na tabela 4.2 abaixo.

Posigdo axial Posi¢do angular Frequéncia natural [Hz] & [%]
centrada 0° 25331 2,83
centrada 10° 255,20 1,80

comprimida 0° 256,66 1,87
comprimida 10° 258,83 1,91
distendida 0° 239,00 1,66
distendida 10° 251,17 3,46

Tabela 4.2: Influéncia da posi¢o da junta deslizante.

20,0

Figura 4.13: Influéncia da posi¢@o da junta deslizante.
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Conclui-se que a aplicagdo do angulo faz a freqiiéncia natural crescer cerca de 1% e a
frequiéncia natural do semi-eixo comprimido € cerca de 6% superior ao semi-eixo distendido. Em
relacdo ao fator de amortecimento n3o foi constatada uma relacdo fixa nesta verificagdo

preliminar.

4.2.8) Influéncia do local da excitagio.
Com o objetivo de verificar a influéncia do local de excita¢do, foi executada uma analise
modal utilizando-se como local de excitagdo a haste da junta fixa (nodo 17). Foram utilizados

quatro niveis de excitagdo e os resultados estdo apresentados na tabela 4.3 abaixo e na figura 4.14

(autovetores).
Nivel de excitagdo [dB] Freqiiéncia natural [Hz] € [%]
145 262 3,38
150 260 4,34
160 264 3,86
163 261 2,21

Tabela 4.3: Analise modal com excitagio pseudo-randémica aplicada na junta.

Pode ser constatado que estes resultados destoam daqueles obtidos com a excitagdo
realizada no ponto central do eixo (tabela 4.2), e que o autovetor apresenta-se bastante alterado.

Conclui-se que, efetuando a excitag@o pela junta fixa, a energia no consegue atravessar as
descontinuidades existentes na junta de maneira satisfatoria. Isto pode ser observado pela grande
amplitude do movimento da junta fixa em relagdo ao eixo, além do fato de que quanto menor a
energia introduzida no sistema, menor é a parcela que atinge o eixo. Desta maneira, ocorre que 0s

pardmetros locais influenciam ,de sobremaneira, a medig&o.
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Figura 4.14: Autovetores obtidos com excitagdo na ponta de eixo em niveis distintos.

4.3) Resultados obtidos com o semi-eixo instalado no veiculo.

Uma vez efetuada a analise preliminar em condigio livre-livre, parte-se para analisar o
comportamento do componente na sua aplicagido real, ou seja, instalado no veiculo. Neste caso,
temos presente na analise a influéncia que a estrutura do veiculo exerce sobre a dindmica do semi-

eixo.

4.3.1) Influéncia do torque aplicado ao sistema.

Uma vez que a fung@o basica do semi-eixo homocinético é transmitir o torque fornecido
pelo motor na saida do diferencial at¢ a roda de tragdo do veiculo, temos que este € um parametro
importante a ser investigado.

Para tal, foi utilizado o método impulsivo descrito anteriormente para permitir o acesso ao

eixo, de forma a executar medigdes de curva de resposta em freqiiéncia nas dire¢Bes vertical e
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horizontal. Tanto a excitagdo como a medigdo da resposta foram executadas no nodo 9 (centro
do eixo) para permitir uma boa relagfo sinal/ruido na medigdo.

O veiculo de teste (Gol 1.6 a gasolina ano 1988) foi posicionado, com auxilio de elevador
para veiculos, sobre quatro apoios especialmente projetados para permitir a acomodagdo dos
pneus sobre o solo. Dois apoios fixos foram usados para firmar as rodas traseiras do veiculo na
mesma altura das dianteiras, ancorando o veiculo durante a execugdo dos testes. Dois apoios
especiais foram utilizados para permitir o movimento das rodas dianteiras através de trés graus de
liberdade: deslocamento horizontal axial e transversal ao veiculo e rotagdo do eixo vertical
(movimento de estergamento da roda). Na figura 4.15 pode-se visualizar este dispositivo. Com
esta montagem tém-se a liberdade necessaria para aplicar ao veiculo diferentes posi¢cdes de

suspensdo, extercamento e torque.

Vista superior

Vista Frontal

Figura 4.15: Base movel de trés graus de liberdade.
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Para a aplicagio de torque foi adotado o seguinte procedimento: com a marcha a ré
engatada (maior redug@o da caixa de cdmbio), uma das rodas dianteiras do veiculo € ancorada por
meio da frenagem do movimento axial da sua base de apoio, enquanto na outra roda dianteira é
acoplado um torquimetro a porca de fixagdo da junta fixa. O torque ¢ aplicado por meio de um
guincho hidraulico, permitindo a aplicagdo de um torque estavel com precisdo de 1 Nm. O valor
maximo do torque que pode ser aplicado € de cerca de 250 Nm, acima deste valor o motor gira
(o torque vence a pressdo contraria dos cilindros do motor) e o torque cai abruptamente. Esta
faixa de torque a adequada, uma vez que para regimes estacionarios o veiculo desenvolve valores
em torno de 100 Nm.

Esta montagem pode ser visualizada na figura 4.16 e os resultados obtidos estdo

apresentados de forma grafica na figura 4.17 , e de forma numérica na tabela 4.4 abaixo.

Torque [Nm] | 0 20 40 60 80 100 120 140 { 160 180 200 220 | 240

FnfHz]vert. | 203 | 218 [ 240,2 [ 246 | 248 250 1252 | 253 | 255 | 256 258 | 260 | 260

& [%] vert. 424 | 6,12 | 441 4,18 1441 1476 1450 | 464 | 466 [ 455 468 {443 | 441

Fn [Hz] hor. 206 | 227 | 241,7 | 247 | 249 251 [ 253 [ 256 | 261 265 267 | 271 | 271

& [%] hor. 4,31 | 6,05 | 429 441 | 536 | 583 j630 [6,53]703 703 |68 6,69 |6.30

Tabela 4.4: Influéncia do torque na medigao impulsiva efetuada no veiculo.

Dos resultados obtidos, conclui-se que o ‘fator de amortecimento apresenta uma variagao
pequena e nio linear, porém a caracteristica mais importante observada é que a freqiiéncia natural
varia de maneira crescente com o aumento do torque aplicado em cerca de 60 Hz (quase 30% do
valor com torque nulo). A curva obtida apresenta uma morfologia caracteristica de crescimento
acelerado no inicio da aplicagdo de torque que é atenuado de maneira a apresentar um
comportamento assintotico, sendo os valores obtidos na diregdo vertical sempre inferiores aos

obtidos na dire¢do horizontal.
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Figura 4.16: Montagem experimental para aplica¢do de torque.
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Figura 4.17: Variagdo dos pardmetros modais com a aplicagdo do torque.
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Observa-se que as curvas de resposta em freqiiéncia indicam uma simples migrag¢do do
pico de ressonincia em dire¢do as frequéncias superiores do espectro até o momento em que
atinge a freqiiéncia de cerca de 300 Hz, onde ocorre uma forte atenuagdo de banda estreita. Este
fato indica que algum componente nas proximidades do semi-eixo estd funcionando como um
neutralizador dindmico sintonizado em 300 Hz. Este efeito é mais forte no sentido horizontal.

Uma analise mais aprofundada do mecanismo interno das juntas homocinéticas indicou
como provavel causa deste efeito o aumento da efetividade dos contatos entre as partes méveis
devido ao aumento de torque aplicado ao sistema. Uma maneira de modelar este fendmeno é
através da teoria do contato de superficies elasticas desenvolvida por Hertz para descrever o
comportamento de sistemas mecinicos como engrenamentos e rolamentos. Para ndo alongar
demasiadamente este item, a teoria de Hertz e sua aplicagdo para o caso em analise esta
desenvolvida no anexo 2 , onde pode ser constatado que a adog¢do de uma grandeza definida
como momento de articulagdo da junta pode explicar a influéncia do torque sobre a freqiiéncia
natural do semi-eixo de maneira adequada.

Em relagio ao autovetor nio podemos afirmar nada baseado neste experimento pelo
simples fato dele ndo permitir a obtengdo dos mesmos. Mais adiante sera apresentado um
experimento que permite esta comparagdo (item 4.3.4) e dela conclui-se que os autovetores
obtidos com torques de 0 Nm e 100 Nm apresentam ,como tnica diferenga sensivel, 0 movimento
maior das juntas no ultimo caso devido a maior parcela da energia vibratoria sendo transmitida a
elas, ocasionada pelo maior momento da articulagdo decorrente do torque. Para visualizar este
aspecto de forma clara, na figura 4.18 temos a comparagdo dos autovetores obtidos sob trés

niveis diferentes de torque e com mesmo nivel de excitagdo pseudo-randémica.

4.3.2) Influéncia da orientagio da medicio.
No item anterior pode ser observada uma diferenga entre os valores obtidos com as

medi¢es efetuadas em duas diregGes distintas.
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SEM TORQUE

TORQUE DE 100 Nm

TORQUE DE 200 Nm
Figura 4.18: Varia¢do do autovetor com a aplicagio do torque.

Com o objetivo de investigar mais aprofundadamente este efeito, medi¢cGes foram
realizadas com o veiculo na mesma condigio descrita anteriormente, com o uso. de excitagdo
impulsiva para permitir o acesso ao local da medigio (centro do eixo) por varias orientagdes
angulares diferentes e com o sistema sob duas condigdes de torque: com torque nulo e com
torque de 100 Nm aplicado. Como referéncia, foi adotado um eixo horizontal e paralelo ao plano
de simetria do veiculo, no sentido de tras para frente do mesmo, como orientagio de zero grau e a
variagdo angular crescente no sentido anti-horéario no plano vertical observando o eixo pela junta
deslizante (saida do diferéncial). Ou seja, a medigdo executada no centro do eixo e na diregdo
horizontal de tras para frente ¢ dita de orientagdo 0°, e a medigio executada na diregio vertical
de baixo para cima é dita de orientagdo 90°.

Os resultados obtidos com trés medigdes de duas amostras efetuadas em dias diferentes e
apds o veiculo ter rodado consideraveis distdncias (para fornecer uma idéia da dispersdo dos
resultados deste experimento) estdo apresentado's de forma grafica na figura 4.19 do anexo, da
qual pode-se concluir que a dispersdo de resultados é sensivelmente menor com a aplicagdo do
torque de 100 Nm. Constata-se uma variagio sistematica da freqiéncia natural e do fator de

amortecimento.
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Figura 4.19: Variagdo dos pardmetros modais com a orienta¢do angular da medig@o.



103

No caso com torque nulo, os resultados indicam uma clara variag@o da frequiéncia natural,
sendo que o seu valor varia de cerca de 198 Hz (numa orienta¢do de 135° a 180°) a cerca de 204
Hz (de 45° a 90°). O fator de amortecimento varia de 5,8% (90°) até 8,2% (180°).

Com a aplicag@o do torque de 100 Nm surge o efeito dos picos gémeos ja mencionado
anteriormente neste trabalho e constata-se que, dependendo da orientagdo da medig3o, eles se
alternam em importancia: na orientagdo 0° o pico superior domina a curva de resposta em
freqiiéncia e na orientagdo 90° o pico inferior domina. Este fato pode ser observado na variagdo
da freqiéncia natural, a qual oscila de valor entre cerca de 262 Hz a 0° ¢ 252 Hz a 90°. Esta
variagdo (cerca de 3%) é proporcional & observada no caso sem torque. O fator de amortecimento
varia de cerca de 4% a 45° e de 6% a 135°, sendo esta variagdo proporcional 4 observada no caso
sem torque.

Resumindo, temos que a orientagdo da medicdo influi, de maneira ndo muito expressiva,
na curva de resposta em freqiéncia, porém deve ser considerada no caso de analises mais

precisas.

4.3.3) Influéncia da disposicio espacial do componente.

Durante o funcionamento do semi-eixo homocinético na sua aplicagdo veicular a sua
disposi¢do espacial ( &ngulos nas juntas e deslocamento na junta deslizante) se altera
constantemente devido aos movimentos dos sistemas moto-propulsor, de suspensio e de dire¢do
do veiculo.

A influéncia destes parametros foi avaliada com a execugdo de medigdo da curva de
resposta em freqiéncia do semi-eixo em condigles diferentes de angulo de estercamento das
rodas e deslocamento da suspensdo com a elevagio do veiculo. A excitagdo utilizada nestes
experimentos foi do tipo pseudo-randémica a um nivel de 150 dB (simulando 2000 RPM do
motor) aplicada por meio da mesa vibratoria acoplada ao centro do semi-eixo na diregdo vertical
e sob trés niveis de torque (0, 100 e 200 Nm).

Os resultados obtidos estdo resumidos na tabela 4.5 abaixo.
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Disposicio espacial Freqgiiéncia natural [Hz] Fator de amortecimento [%o]
Estercamento | Suspensdo 0 Nm 100 Nm | 200Nm | 0 Nm | 100 Nm 200Nm
0° 0 mm 193.4 2519 254.8 7,27 2,55 2,49
esq. 17,5° 0 mm 196.9 2447 252.3 4,44 2,95 2,39
esq. 34,5° 0 mm 199.6 248,1 252.9 3,83 2,22 2,66
dir. 17,0° 0 mm 199,1 2496 255.8 4,72 3,43 3,01
dir. 34,0° 0 mm 200,1 2435 248.6 3,75 3,39 3,65
0° + 30 mm 1971 2541 — 6,82 2,35 e
0° + 70 mm 208.8 255,1 — 6,03 257 | e
esq. 34,5° + 70 mm 209,3 2484 255.1 3,03 2,73 2,56
dir. 34,0° + 70 mm 221,0 247.6 2514 3,10 2,62 2,33

Tabela 4.5: Influéncia da disposi¢do espacial do semi-eixo no veiculo.

A variagio dos valores para a freqii€ncia natural e o fator de amortecimento,decorrente da
variagdo do angulo de estercamento da roda e deslocamento da suspensdo, mostra-se complexa e
sem uma regra de formagdo simples que possa descrevé-la. Este fato é esperado frente a
complexidade inerente dos mecanismos de direcdo e de suspensdo do veiculo. Por exemplo, a
alteragdo do angulo de estergamento acarreta ndo apenas um angulo na junta fixa mas também
uma alteragdo no deslocamento da junta deslizante. O movimento da suspensio altera, por sua
vez, simultaneamente os dngulos das juntas e o deslocamento da junta deslizante [33] [34],

Apesar de ndo ser possivel estabelecer uma regra que relacione estes fatores, pode ser
observado que, em relagio a freqiiéncia natural, o movimento de estercamento da roda ocasiona
‘uma variagdo de cerca de 6% em torno do valor médio, enquanto que o movimento da suspensio
ocasiona uma variagdo de cerca de 10%. Portanto, ¢ indicado definir adequadamente a condig@o
espacial de trabalho do semi-eixo em analise para montar o experimento de forma que o mesmo

esteja em condigdes representativas da sua disposigdo espacial no veiculo.

4.3.4) Influéncia do nivel de excitagio utilizado.
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A fonte de excitagdo vibratoria do semi-eixo quando na sua aplicagdo veicular, como ja
apresentado nos capitulos anteriores, ¢ o conjunto moto propulsor. Uma vez que o seu nivel de
vibragdo varia constantemente e que nas analises preliminares (em condigido livre-livre) foi
identificado um comportamento nfo-linear do componente frente a niveis de excitagdo distintos,
cabe investigar como o componente se comporta frente a esse pardmetro quando instalado no
veiculo.

Para tal, utiliza-se a mesa vibratéria para fornecer um sinal de excitagdo pseudo-
randomico que pode ter a sua amplitude controlada para simular diferentes regimes de
funcionamento do motor. Foram executados ensaios sob trés niveis distintos de torque (0 Nm,
100 Nm e 200 Nm) e quatro diferentes niveis de excitagdo (vide figura 4.20). Os resultados

obtidos estdo resumidos na tabela 4.6 abaixo e na figura 4.21 (autovetores).

Nivel de Excitacdo | Fregiiéncia natural [Hz] Fator de Amortec. %
Forca [N] | Motor [RPM] | Nivel [dB] 0 Nm 100 Nm | 200Nm | O Nm | 100 Nm 200 Nm
1,0 1000 145 2303 2538 256,5 4,43 2,39 2,38
1.8 2000 150 198.8 256.1 256,1 9,94 2,47 2,37
3,2 2500 155 194,1 2518 254,7 6,82 2,55 2,47
5,6 3000 160 190,0 248,5 251,5 9,08 2,66 2,90
----- e Variagio 6,4 2,1 2,0 105,0 11,0 2,0
[%]

Tabela 4.6: Influéncia do nivel de excitagdo pseudo-randémica.

Conclui-se, dos dados obtidos, que a freqiéncia natural decresce e o fator de
amortecimento cresce com o aumento do nivel de excitagdo, sendo esta variagdo mais sensivel
para o caso sem torque que nos demais (a aplicagdo do torque torna o sistema menos sensivel a
variagdo do nivel de excitagdo). Isto pode ser explicado da seguinte forma: o aumento do nivel de
excitacdo aumenta a dissipacdo de energia por meio do atrito entre as partes moveis internas das

juntas (que apresentam deslocamentos relativos maiores), aumentando o fator de amortecimento e
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acarretando o decréscimo da freqiiéncia natural amortecida. No caso de termos um torque
aplicado ao sistema, a variagdo do deslocamento relativo das partes méveis internas torna-se
menor devido ao exposto no anexo 2, reduzindo a sua influéncia no fator de amortecimento e,
conseqiientemente, na frequiéncia natural.

Em relag@o ao autovetor, além da alteragdo no deslocamento das juntas devido a alteragdo
do nivel de excitagdo diminuir com a aplicagdo do torque, temos que o movimento da junta
deslizante aumenta de forma mais sensivel com o aumento do nivel de excitagdo que a junta fixa.
Isto indica que o cubo da roda representa uma condigdo de contorno mais rigida que o diferencial

(o qual esta montado, junto com o motor e caixa de cdmbio, sobre coxins elasticos).

4.3.5) Verificacao das alteracées dos parametros dinamicos do semi-eixo homocinético com

0 uso no veiculo.

4.3.5.1) Procedimento.

Com o objetivo de avaliar as alteragdes que o uso do componente acarreta nos seus
parametros modais, o semi-eixo adotado neste estudo foi instalado no veiculo e rodou 22.419 Km
em condigdes normais de utilizagdo. Com esta quilometragem o componente encontra-se
saudavel, porém certamente a influéncia do desgaste pelo uso devera ser identificivel em alguma
extensao.

Com o componente instalado no veiculo, uma série de medigdes sdo efetuadas para
permitir ndo apenas a comparagdo com os resultados obtidos anteriormente com o componente
sem uso,como também gerar um referencial para a validagdo da bancada de teste desenvolvida no
capitulo 5. As medig¢Oes efetuadas sdo as seguintes:

a) Verificagdo da influéncia do torque aplicado ao conjunto, usando excitagdo impulsiva
no sentido vertical e horizontal de medigéo.

b) Verificagdo da influéncia da orientacdo da medigdo, usando excitagdo impulsiva com o

componente sob um torque de 100 Nm.
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c) Verificagdo da influéncia do nivel de excitagdo, usando excitagdo senoidal aplicada na
diregdo vertical com o componente sob um torque de 100 Nm.

d) Verificagdo da influéncia do nivel de excitagdo, usando excitagdo pseudo-randomica
aplicada na diregdo vertical com o componente sob um torque de 100 Nm.

e) Verificagdo da influéncia do tipo de excitagdo na obteng¢do da curva de resposta em
freqiiéncia.

f) Analise modal efetuada com uso de excitagdo pseudo-randémica (com diferentes niveis)

na diregéo vertical com o componente sob um torque de 100 Nm.

4.3.5.2) Resultados obtidos.

a) Os resultados obtidos nas trés medigdes consecutivas efetuadas com torques de zero a
220 Nm estdo apresentados nas figuras 4.22. 4.23, 4.24 e 4.25 onde pode-se visualizar a varia¢do
da freqiéncia natural e do fator de amortecimento. No caso da freqiiéncia natural observa-se a
curva caracteristica de crescimento em relagdo ao torque e a repetibilidade da medig3o ficou em
cerca de 3 Hz, exceto para torques inferiores a 40 Nm onde o sistema mostra-se muito sensivel.
Devido ao fato de que as medigdes iniciaram na diregdo vertical e somente apods foram efetuadas
na direcio horizontal, observa-se claramente que os valores para niveis baixos de torque sofreram
a influéncia da acomodagio das partes internas das juntas que, apesar dos esforgos no sentido de
retirar todo o torque antes de iniciar nova bateria de medigdes, foram inevitaveis.

No caso do fator de amortecimento, na dire¢do vertical observa-se uma dispersdo de
resultados da ordem de 0,5% e uma tendéncia clara de decrescimento com a aplicagdo de torque
(devido a explicacdo dada anteriormente neste capitulo). Na direcdo horizontal, a dispersio foi
bem superior (da ordem de 2%) e ndo apresentou um comportamento definido, indicando existir
uma parcela elevada do amortecimento proveniente de fontes externas ao componente em analise
(coxins elastoméricos, pneumatico, jungdes entre componentes do motor, éleo de lubrificagio do
motor, etc...).

Em ambos os casos, os valores nio apresentaram altera¢des substancias em relagdo as

medigdes anteriores, sendo as mesmas coerentes qualitativa e quantitativamente.
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INFLUENCIA DO NiVEL DE TORQUE
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Figura 4.22: Variagio da freqiéncia natural com a aplicagdo do torque na diregio vertical.
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Figura 4.23: Variagdo da freqiiéncia natural com a aplicagdo do torque na diregio horizontal.
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Figura 4.24: Variagdo do fator de amortecimento com a aplicagdo do torque na dire¢do vertical.
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Figura 4.25: Variagdo do fator de amortecimento com a aplicagdo do torque na diregdo
horizontal.
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O grafico sobreposto das curvas de resposta em freqiiéncia na diregdo vertical (figura
4.26) e horizontal (figura 4.27) indica que o efeito da existéncia de um neutralizador dindmico na
freqiiéncia de 300 Hz ( a qual é mais efetivo na diregdo horizontal) se confirma, porém com
menor influéncia na medi¢éo, sendo provavel que com o uso do veiculo este efeito (proposital ou
ndo) foi reduzido pelo desgaste ou pela manutengdo periddica executada neste intervalo de
tempo (troca de coxins da barra estabilizadora e discos de embreagem).

b) Os resultados obtidos nas trés medigdes consecutivas efetuadas em diregdes distintas
apresentam a variagdo caracteristica da frequéncia natural (figura 4.28) e do fator de
amortecimento (figura 4.29) com uma variagdo da ordem de 10 Hz (4%) e de 2 % (30%),
similarmente as obtidas nas medi¢des anteriores. Novamente a freqiiéncia natural medida na
direg@o vertical apresenta valor inferior a medida na direg¢@o horizontal.

c) As curvas de resposta em freqiiéncia obtidas com excitagiio senoidal estdo graficadas na
figura 4.30, sendo ela precisa somente a ponto de permitir avaliar a alteragio na sua forma
decorrente da aplicagdo de niveis distintos de excitagdo ao ser executado o ensaio. Pode-se
visualizar clara altera¢@o na freqiiéncia natural, a qual reduz cerca de 13 Hz (6%) com o aumento
do nivel total de execugdo de 130 dB (aproximadamente 0,2 N) para 155 dB (aproximadamente
3,2 N), assim como no fator de amortecimento, o qual cresce com o aumento no nivel de
excitagdo de 4,0% para 14,8% (explicado pelo maior movimento relativo entre as partes moveis
das juntas e conseqiiente aumento de dissipagdo de energia).

Como este tipo de medi¢do so foi efetivada antertormente em condigdo livre-livre, uma
comparagdo direta torna-se inviavel.

d) A medicdo efetuada com o uso de excitagdo pseudo-randémica apresentou resultados
similares aos obtidos com excitagdo senoidal descrita acima (figura 4.31), revelando uma redugéo
de cerca de 15 Hz (7%) na frequéncia natural (figura 4.32) e um crescimento de cerca de 4%
(60%) no fator de amortecimento (figura 4.33) com o aumento do nivel de excitagdo na mesma
faixa descrita anteriormente. Estes resultados mostram-se coerentes com os obtidos anteriormente

e com o ensaio usando excitagdo senoidal.
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e) Efetuando a comparagdo das medigdes anteriores para analisar a influéncia do uso de
tipos de excitagdo diferentes,obtem-se da excitagdo pseudo-randomica a variagdo na resposta em
freqiiéncia devido ao nivel de excitagdo apresentada na figura 4.34 que pode ser comparada com a
figura 4 30 obtida para a excitagdo senoidal. Sobrepondo estas medi¢des obtem-se a figura 4.35 .

Inicialmente, pode-se constatar a boa coeréncia entre as medigdes, sendo o
comportamento relativo ao nivel de excitagdo similar nos dois casos.

Para avaliar melhor as medi¢Ses, devemos levar em conta que o pardmetro adotado para
identificar o nivel de excitagdo ( nivel total do espectro de excitagdo) serve como um referencial
apenas, sendo a relag@o entre este referencial e outros parametros (que definem de maneira mais
adequada a excitagdo para fins de classificagio perante o nivel aplicado a cada freqiiéncia)
apresentada na tabela 4.7 abaixo, onde o nivel médio representa o valor aproximado da excitag¢do
aplicada em cada frequéncia do espectro.

Da tabela pode-se observar que a comparagdo correta sob o ponto de vista da energia
aplicada a cada frequéncia se limita aos dois niveis superiores de pseudo-random e dois niveis
inferiores do senoidal apresentados na figura 4.36. Nela observa-se que as curvas de resposta em
freqiiéncia obtidas para um mesmo nivel de excitagdo sdo distintas. Da figura 4.36 do anexo
pode-se concluir que se o ensaio for executado com um nivel de excitagdo médio senoidal cerca
de 10 vezes maior que a excitagdo pseudo-randomica, pode-se obter respostas em freqiéncia
similares.

Esta conclusio ja havia sido indicada anteriormente (apesar de que os experimentos foram
executados em condigdes de contorno distintas) e pode ser explicada pelo contetido energético
global do ensaio que, devido ao fato da excitagio pseudo-randomica apresentar espectro denso e
a excitacdo senoidal apresentar espectro discreto, so distintos nestes tipos de ensaio.

f) A analise modal efetuada com diferentes niveis de excitagdo gera valores de freqii€ncia
natural (figura 4.37) e fator de amortecimento (figura 4.38) que confirmam as conclusdes
apresentadas no item anterior, uma vez que estes valores agora representam ndo apenas uma
medi¢do isolada de valores, mas a média ponderada dos valores obtidos nos nove pontos de

medi¢io adotados na malha de discretizago.
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Tipo de excitacio Nivel total Nivel médio Nivel médio
F [dB] F [dB] F [N]
130 130 32
135 135 5,6
Senoidal 140 140 10
145 145 17,8
150 150 31,6
155 155 56,2
140 110 0,3
145 115 0,6
P. Random 150 120 1,0
155 125 1,8
160 130 3,2
165 140 10

Tabela 4.7: Relagdo entre parimetros de nivel de excitagio.

A superposi¢do dos autovetores obtidos para os diferentes niveis de excitagdo mostra uma
grande semelhanca entre eles (figura 4.39) e a analise de cada um deles apresenta novamente a
caracteristica basica de que o eixo encontra-se em ressonancia de flexdo, e as juntas apresentam
deslocamentos transversais de corpo rigido, sendo de maior amplitude na junta deslizante (figura
4.40).

Cabe salientar que nestas medigdes foi solucionado o problema de acesso ao ponto 17
(extreno da ponta de eixo sobre o qual esta acoplado o torquimetro de aplicagdo do torque)
possibilitando a medi¢do neste ponto, o que permite a obtengdo do movimento de translagio da

junta fixa de forma mais completa do que a executada anteriormente.
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Figura 4.26: Variagdo da curva de resposta em freqiiéncia na diregao

vertical com a aplicagdo do torque.

30

Figura 4.27: Variag¢do da curva de resposta em freqiiéncia na dire¢do

horizontal com a aplicagdo do torque.
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INFLUENCIA DA ORIENTAGAO DA MEDICAO
S.E.H. NO GOL, IMPULSIVO, 100 Nm

FREQ. NATURAL [Hz ]

260

268 |-

256

254

252

250
Q 50 100 180 200 250 300 350

ORIENTAGAO ANGULAR [ GRAUS ]

Figura 4.28: Variagio da freqii€ncia natural com a orientagdo da medigio.

INFLUENCIA DA ORIENTAGAO DA MEDIGAO
$.E.H. NO GOL, IMPULSIVO, 100 Nm

FATOR DE AMORTECIMENTO [% ]

10

0 50 100 180 200 250 00 350
ORIENTAQAO ANGULAR [ GRAUS ]

Figura 4.29: Variacdo do fator de amortecimento com a orientagdo da medigio.
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INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NOGOL, SENOIDAL, 100 Nm

Amplitude linear

7
6 ............................. iéb (-j-B- -----------------------------------
135 dB
5 ....................................................................
140 0B
il 58 NN L]
160 dB
3 .................................................................
155 dB
2 ................................................................
1 ............................................................

0
180 190 200 210 220 230 240 250 280 270 280 290 300 310 320
Freq. [Hz ]

Figura 4.30: Variacdo na curva de resposta em freqiiéncia com a amplitude da excita¢do senoidal.

20

152 352

Figura 4.31: Variagdo da curva de resposta em freqtiéncia com o nivel de
excitagdo pseudo-randomica. ‘
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INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, PSEUDO RANDOM, 100 Nm, VERTICAL

FREQ. NATURAL [Hz ]
260

255

250

245

240

235

230
140 142 144 146 148 150 152 154 156 158 160 162 164
NIVEL DE EXCITAGAO TOTAL [dB ]

Figura 4.32: Variagdo da freqiiéncia natural com o nivel de excitagdo pseudo-randdmica.

INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, PSEUDO RANDOM, 100 Nm, VERTICAL

FATOR DE AMORTEQIMENTO [% ]
10

0
140 142 144 146 148 150 152 154 156 188 160 162 164
NIVEL DE EXCITAGAO TOTAL [dB ]

Figura 4.33: Variagdo do fator de amortecimento com o nivel de excitagdo pseudo-randémica.
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INFLUENCIA DO NIiVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, P.RANDOM, 100 Nm

Amplitude linear

140 dB 145 dB

0
180 180 200 210 220 230 240 260 260 270 280 290 300 310 320
Freq. [Hz ]

Figura 4.34: Variagdo da curva de resposta em freqiiéncia com o
nivel de excitagdo pseudo-randdmica.

INFLUENCIA DO TIPO DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, P.RANDOM & SENO, 100 Nm

LINHA CHEIA : MEDIGOES COM SENO
Amplitudelinear | INHA PONTILHADA: MEDICOES COM PSEUDO-RANDOM

0 “\_;’
180 190 200 210 220 230 240 250 280 270 280 290 300 310 320
Freq. [Hz ]

Figura 4.35: Variagdo da curva de resposta em freqiiéncia com o
tipo de excitagdo adotada.
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INFLUENGIA DO TIPO DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, P.RANDOM & SENO, 100 Nm

LINHA CHEIA : MEDIGOES COM SENO
Amplitudelinear  LINHA PONTILHADA: MEDIGOES COM PSEUDC-RANDOM

7
6 .......................................................................
P.RANDOM0.3N o fi——> SENO3.2N
3 PR > SENOSEN
PRANODOM O BN g
4 ......................................................................
IR PRANDON 3 2R 4y i e

P.RANDCM 10, ONd—-——

0 ”\_f’
180 1290 200 210 220 230 240 250 260 270 280 290 300 310 320
Freq. [Hz ]

Figura 4.36: Variagdo da curva de resposta em freqiiéncia com o
tipo de excitagio adotada.

INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, PSELIDO RANDOM, 100 Nm, VERTICAL

FREQ. NATURAL [Hz ]
260

255

250

245

240

235

230
140 142 144 146 148 150 152 154 156 158 160 162 164
NIVEL DE EXCITAGAO TOTAL [dB ]

ANALISE MODAL

Figura 4.37: Variagio da freqiiéncia natural com o nivel de excitagdo pseudo-randdmica.
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INFLUENCIA DO NIVEL DE EXCITAGAO
S.E.H. NO GOL, PSEUDO RANDOM, 100 Nm, VERTICAL

FATOR DE AMORTECIMENTO [% ]
10

0
140 142 144 146 148 150 152 154 156 158 160 162 164
NIVEL DE EXCITAGAO TOTAL [dB ]

ANALISE MODAL
Figura 4.38: Variagio do fator de amortecimento com o nivel de excitagio pseudo-randémica.

Figura 4.39: Superposicdo dos autovetores obtidos com diferentes niveis de excitagio.

Figura 4.40: Autovetor tipico do semi-eixo instalado no veiculo.
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4.3.5.3) Conclusio final
Todas as medigOes efetuadas apresentaram uma boa coeréncia com as anteriores, tanto
qualitativa como quantitativamente, € indicam que nfio ocorreu alteragio sensivel nos parimetros

dindmicos do semi-eixo com o desgaste proveniente de 22.419 Km de uso.

4.4) Conclusdes finais da analise.

Resumindo todos os resuitados obtidos neste capitulo, tém-se as seguintes conclusdes

genéricas sobre o comportamento dindmico do semi-eixo homocinético:

4.4.1) A configuragdo espacial obtida para este primeiro modo de vibragdo transversal do semi-
eixo homocinético indica que o componente que domina as caracteristicas dindmicas do conjunto
€ o eixo de conexdo, sendo ele o mais indicado a sofrer altera¢Oes estruturais no intuito de
melhorar o desempenho do conjunto (alterando o seu desenho ou acoplando sistemas que alterem

0 seu comportamento, como ,por exemplo, absorvedores dinamicos ou dessintonizadores).

4.4.2) O amortecimento do semi-eixo homocinético advém, em sua maior parte, das juntas
homocinéticas, sendo provavelmente decorrente do atrito e das folgas existentes entre as suas
partes moveis. Fontes externas de amortecimento existem e influenciam no comportamento

dindmico do semi-etxo homocinético.

4.4.3) O fendmeno dindmico que envolve este componente, quando na sua aplicagdo veicular, é
complexo, em especial porque os pardmetros dindmicos estio em continua variagdo. Salienta-se o
efeito identificado da variagdo consideravel da frequiéncia natural do sistema com a variagdo da
amplitude da excita¢do na analise efetuada com excitagdo senoidal, a qual é mais indicada para
este estudo, uma vez que ela ndo efetua uma linearizagdo do fendmeno ( que é o caso da pseudo-

randomica ou impulsiva) e temos um controle mais completo dos seus parimetros.
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Foi observado que um aumento de 25 dB na excitagdo pode causar uma redugdo de cerca
de 6% na freqiiéncia natural. Considerando-se os dados obtidos em teste de campo, constata-se
que na faixa de operagido do motor, com aumento da rotagdo ocorre esta variagdo na excitagio,
portanto o semi-eixo homocinético apresenta um comportamento distinto para cada regime de
rotagdo do motor.

Soma-se a isto o efeito da variagio da freqiéncia natural com o torque aplicado a ele, o
qual ¢ diferente a cada rotagdo do motor, que atinge variagGes de 30% numa variagdo de 0 a 240

Nm.

4.4.4) Devido a 6tima repetibilidade e estabilidade em relagdo aos fatores influentes do ensaio (em
medigdes executadas em dias diferentes, apos o veiculo ter rodado alguns quilémetros, obteve-se
uma repetibilidade de cerca de 0,5 Hz — 0,3% da freqiiéncia natural e de 0,2%-—> 0,7% do fator
de amortecimento), assim como a sua influéncia na freqiiéncia natural, conclui-se que o
experimento mais indicado para a verificagdo dos pardmetro dindmicos do componente € com a
sua instalagdo no veiculo (o qual deve estar apoiado sobre as proprias rodas) e sob um valor
médio de torque aplicado sobre ele (100 Nm).- Deve ser observado que a orientagdo angular
utilizada na medi¢do tem influéncia no resultado, sendo indicada uma avaliagdo mesmo que
superficial (pelo menos nas diregdes horizontal e vertical). Esta influéncia foi observada em outros
veiculos como sendo bem mais efetiva do que o valor de 3% de variagdo observada neste veiculo
analisado, possivelmente em decorréncia de condigdes de contorno bem diversas em orientagdes

diferentes.

4.4.5) Como um resumo geral dos ensaios executados, podem ser resumidos os resultados
obtidos com as diversas montagens utilizadas na tabela 4.8.

Este quadro expressa a variagdo dos pardmetros dinimicos do componente decorrente da
alteragdo das condigdes de ensaio, salientando a importancia de um controle adequado dos

parametros. Na fase de projeto do experimento, estas informagdes devem ser observadas para que
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O ensaio seja representativo da aplicagdo real do componente e seus resultados validos para

embasar decisGes de engenharia.

4.4.6) Em relacdo ao desgaste do componente devido ao seu uso normal no veiculo, os ensaios
efetivados apds 22.419 Km rodados indicam que ndo ocorreram alterages sensiveis nos

parametros dindmicos do semi-eixo homocinético.

4.4.7) O parametro externo que apresenta maior influéncia no comportamento dindmico do semi-
eixo (a aplicagdo de torque) pode ser explicado pela definigio de um momento de articulagdo das

juntas homocinéticas baseada na teoria de contato de corpos elésticos de Hertz (vide anexo 2).
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Condigio Tipo de Excitagao Torque Orientagdo
de contorno excitagio F[N] (pico) [Nm} Angular (°) Fn [Hz] En [%])

Impulso 0,03 ’ 277 6,3

0,03 288 42

0,10 282 4,5

Pseudo- 0,32 266 43

Rand6mico 1,00 258 2,3

Livre- 3,20 254 2,1
Livre 10,00 251 2,6
32 310 15,4

4,5 300 14,0

10,0 280 12,8

Seno 17,8 257 7,1

31,6 252 9,3

57,5 248 11,0

1,0 . 203 44

1,8 0 90° 199 5,9

32 194 6,8

5,6 190 9.1

1,0 254 2,4

Pseudo- 1,8 100 90° 253 2,5

Randdmico 32 252 2,6

5,6 249 2,7

1,0 257 2,4

1,8 200 90° 256 2,4

3,2 255 2,5

5,6 252 2,9

0° 201 8,8

45° 202 6,5

90° 203 5,3

. 135° 199 6,8

0 180° 199 9,2

225° 203 6,0

270° 201 5,4

315° 199 7.7

0° 260 5,0

45° 256 43

Instalado 90° 253 43
no 135° 259 6,0
Veiculo 100 180° 261 4.8
225¢ 256 4,1

270° 253 42

315° 261 5,5

0 207 43

40 242 43

80 249 5,4

Impulso 0,03 120 0° 254 6,3

160 251 4,7

200 267 6,9

240 272 6,3

0 203 42

40 240 4,4

80 248 4.4

120 90° 252 4,5

160 255 7,0

200 258 4,7

240 260 4,4

32 253 2,0

5,6 252 2,8

10,0 250 34

Seno 17,8 100 90° 248 37

31,6 245 5,3

56,2 240 7.4

Tabela 4.8: Resumo dos resultados obtidos com experimentos diferentes.
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CAPITULO 5

DESENVOLVIMENTO DE UMA BANCADA DE TESTE

S.1) Introducio.

Devido as conclusdes obtidas no capitulo quatro, constata-se a importincia de construir
uma bancada de teste que possa conferir as mesmas condigdes de fixacdo ao semi-eixo
homocinético que as impostas pelo veiculo. Este equipamento permite uma maior repetibilidade
dos resultados, uma vez que o veiculo é um sistema complexo e o seu uso altera gradualmente os
seus pardmetros, e o custo de alocar um veiculo dedicado para desempenhar o papel de uma
bancada de teste para analise modal em laboratério € proibitivo. O controle dos pardmetros
envolvidos no teste € mais preciso, pois sistemas de medigdo sdo projetados para fornecer a
precisdo adequada a cada parametro envolvido no teste. Por fim, a variagdo dos pardmetros da
bancada de teste permite a simulagdo de diferentes veiculos, reduzindo custos e prazos para
realizar avaliagdes em aplicagGes diferentes, além de permitir a execugdo de estimativas no caso
de veiculos novos ndo disponiveis para testes (em fase de projeto na montadora) ,porém com os
dados basicos da sua estrutura definidos (motorizagdo, coxinizagio, sistema de suspensio, cubo

de roda e distribuig@o de peso).

5.2) Fundamentos.

De acordo com os resultados obtidos no capitulo anterior, tém-se que os pardmetros
externos (ou seja, ndo inerentes a0 componente mas decorrentes da sua aplicagdo no veiculo) que
regem a dindmica do semi-eixo s3o, em ordem de importancia: o torque aplicado, as condi¢des de
contorno (comportamento dindmico do cubo da roda e da saida do diferencial do veiculo), o nivel
de excitagdo, o tipo de sinal usado para gerar a excitagio e a configuragdo espacial do

componente (angulos aplicados as juntas e deslocamento existente na junta deslizante). A
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influéncia dos efeitos giroscopicos e cinematicos das juntas em movimento (rotagdo) sdo aqui
desconsiderados devido a sua influéncia ser de segunda ordem em relagdo aos acima listados no
enfoque deste trabalho, e serem de dificil implementagdo pratica devido a complexidade dos
acionamentos envolvidos.

De todos os pardmetros mencionados como importantes, apenas a defini¢do das condigdes
de contorno do veiculo carece de uma analise mais detalhada, uma vez que os demais ou foram
abordados nos capitulos trés (nivel e tipo de excitagdo) e quatro (torque aplicado) ou encontram-

se disponiveis em desenho do produto (configuragdo espacial). Esta anilise é apresentada a

seguir.

5.3) Definicao das condicoes de contorno no veiculo.

Para a defini¢do das condi¢des de contorno impostas pelo veiculo ao semi-eixo foram
utilizadas, como dados praticos, as curvas de resposta em frequéncia (H(f)) obtidas no cubo da
roda e na saida do diferencial para estimar pardmetros dindmicos efetivos que a bancada de teste
devera apresentar (Kg,Mg,CE). S3o considerados dois graus de liberdade perpendiculares no
plano vertical transversal do semi-eixo para a medigio das condi¢Ges de contorno (eixos Y € Z na

figura 5.1 abaixo).

5.3.1) Procedimento experimental para medicio das condigées de contorno.

Para quantificar os pardmetros envolvidos no fendmeno, deve-se ter o conjunto de curvas
de resposta em freqiiéncia que se deseja simular na bancada de teste. Com este objetivo, foram
medidas curvas de resposta em freqiiéncia nas duas dire¢Ges apresentadas na figura 5.1, em cada
uma das condigdes de contorno (cubo de roda e flange do diferencial), definindo-as de vertical
(eixo Z, de baixo para cima) e horizontal (eixo Y, de tras para a frente).

Foi adotado o seguinte procedimento:

a) Utilizando o veiculo de teste, foi feita a avaliagio do comportamento dindmico das

condigdes de contorno no eixo vertical Z (H,(f)) com o uso de excitagdo pseudo-randémica,
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90 graus VERTICAL

ASSENTO

SUSPENSAO

0 graus
HORIZONTAL

Figura 5.1: Sistema de orientagdo adotado para as medigdes.

simulando diferentes regimes de rotagdo do motor (lenta, 1000, 2000, 3000 e 4000 RPM) usando
como referéncia os dados obtidos no capitulo trés com e sem torque aplicado ao sistema. Para tal,
foram aplicados os niveis conhecidos de excitagdo no centro do eixo e mediu-se a aceleragdo
decorrente no ponto de medi¢do da resposta que foi adotada para avaliar o comportamento
dindmico. Com esta referéncia, pode-se estimar o nivel adequado de excitagio a ser utilizada no
ponto de excitagdo adotado para avaliar a H,(f) no cubo de roda e no flange do diferencial. Esta
segunda etapa foi realizada com e sem o semi-eixo acoplado ao veiculo.

b) Utilizando o martelo excitador, mediu-se a H,(f) das condi¢des de contorno pelo
método impulsivo e compararam-se estes resultados com os obtidos com a mesa vibratoria em
5.3.1.a para avaliar a validade deste tipo de medig3o.

c) Baseado na conclusdo obtida em 5.3.1.b, efetuou-se a medigdo da Hy(t) nas condi¢c3es
de contorno pelo método impulsivo (por ser impossivel o acesso com o uso da mesa vibratéria

nesta dire¢do) e estimou-se as condigdes de contorno ali existentes nesta diregio.
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5.3.2) Resultados e conclusdes parciais sobre as condi¢des de contorno.
5.3.2.1) Determinacio do nivel de excitacio existente nas condicées de contorno.

a) As medicOes realizadas com acelerdmetro fixado ao flange do diferencial na diregio
vertical abrangeram uma faixa de 0 a 800 Hz com o veiculo em marcha neutra, sem torque, nas
rotagdes: lenta, 2000, 3000, e 4000 RPM. Os espectros de vibrag@o estdo superpostos na figura
5.2. Deles pode-se extrair os parametros basicos conforme a figura 5.3, gerando a tabela 5.1 e a

figura 5.4.

30

300

Figura 5.2: Comparagéo dos quatro niveis de vibragdo medidos no diferencial.

Sa(D)y
[db]
Pico

&\Iivel e

Total

0 800 flHz

Figura 5.3: Nomenclatura dos pardmetros que definem o espectro.
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Rotagdo (RPM) | Pico (dB) Total (dB) Nivel (dB)
Lenta 119,0 140,0 85
2000 131,0 140,5 90
3000 138.5 144.5 95
4000 1440 147,5 100 B

Tatela 5.1: Valores de vibra¢do no flange do diferencial.

Nivel de vibragao nas condigdes de contorno.
Diferencial

ACELERAGCAOC ( dB)
160

150

140
130
120} -
110
100

S0

80
750 1,250 1,750 220 2750 3,280 3,750

ROTACAOC DO MOTOR ( RPM )

= Nivel +Pico K Total

Figura 5.4: Nivel de vibragdo medido no flange da junta deslizante.

Como o fendmeno em analise neste trabalho encontra-se na faixa de 200 a 300 Hz, o valor
definido como nivel de vibragdo € adotado para efetivar experiéncias em laboratorio para avaliar
as condigdes de contorno do semi-eixo.

No caso da analise executada com o semi-eixo desconectado do veiculo, a curva de
resposta em freqii€ncia apresenta um comportamento aproximando-se a uma linha de rigidez, com

apenas duas freqiiéncias naturais se sobressaindo-(F1=312 e F2=575 Hz)(vide figura 5.5). Com o
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acoplamento do semi-eixo, ocorre o aparecimento de mais um pico nas baixas freqiiéncias
(F1=200 Hz) decorrente da sua freqiiéncia natural transversal, além de influir nas duas frequéncias
naturais ja existentes, reduzindo seus valores (F2 baixou de 312 para 295 Hz e F3 baixou de 575
para 431 Hz) e tornando-as mais proeminentes (vide figura 5.6). A aplicagéo de torque faz com
que a freqiiéncia natural do semi-eixo suba de 200 para 250 Hz, influenciando nas demais, no
sentido de empurra-las para frequiéncias superiores (F2 sobe de 295 para 300 Hz e F3 de 431 para
450 Hz), (vide figura 5.7).

b) Para o cubo de roda efetuou-se a mesma analise de nivel de excitagdo, executada para o
diferencial, acrescendo a aplicagio de 100 Nm como alternativa para o caso sem torque. Os
resultados obtidos estdo tabelados na tabela 5.2 abaixo e graficados nas seguintes figuras :

- espectros de vibragdo sem torque: figura 5.8

- espectros de vibragdo obtidos com 100 Nm: figura 5.9

- graficos dos valores da tabela 5.2: figura 5.10

Condigdo Sem Torque 100 Nm
Rotagio Pico (dB) | Total (dB) | Nivel (dB) | Pico (dB) | Total (dB) | Nivel (dB)
(RPM)
Lenta 89,7 120,8 80 89,3 123,0 85
2000 93,1 122,2 85 92,8 124,4 90
3000 96,5 124,8 90 95,8 128,1 95
4000 98,3 129,4 95 97,2 132,2 100

Tabela 5.2: Valores de vibragédo no cubo da roda.

Pode-se observar a influéncia da primeira freqiiéncia natural do semi-eixo nas medigOes,

cuja identificagdo pode ser feita pela variagdo no espectro de excitagdo em torno de 250 Hz.

Com a aplicagdo do torque observa-se claramente a alteragdo no espectro devido a

translag@o da ressondncia do semi-eixo de 200 para 250 Hz.
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Figura 5.5: Curvas de resposta em frequiéncia obtidas no diferencial sem semi-eixo, sem torque.

20

300

Figura 5.6: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas no diferencial com semi-eixo, sem torque.
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Figura 5.7: Curvas de resposta dindmica obtidas no diferencial com semi-eixo, com torque.

10

800

Figura 5.8: Espectros de vibragdo obtidos no cubo da roda com semi-eixo,sem torque.
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Figura 5.9: Espectros de vibragdo obtidos no cubo da roda com semi-eixo,com torque.

Nivel de vibracao nas condi¢des de contorno.
Cubo da roda ( excitagao aplicada no eixo)

ACELERACAO ( dB)

140

A0+ o e o e e e

(100 ) R AR AR R LR [T e

750 1,20 1,780 220 2750 3,20 3,790

ROTAGAO DO MOTOR ( RPM )

= Nivel S/T “+Pico S/T K Total S/T ® Nivel C/T % Pico C/T ¥ Total C/T

Figura 5.10: Nivel de vibragdo medido no cubo da roda ( excitagdo no eixo ).
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No caso da analise executada com o semi-eixo desconectado do veiculo, a curva de
resposta em freqiiéncia apresenta um comportamento tendendo para uma linha de rigidez, porém
tém-se pelo menos trés freqiiéncias naturais nitidas: F1=275 Hz, F2=390 Hz e F3=500 Hz (vide
figura 5.11). Com o acoplamento do semi-eixo ocorre um efeito inverso ao observado no caso do
diferencial. A curva de resposta em freqii€ncia torna-se mais proxima a uma linha de rigidez, com
o crescimento da resposta na regifio das altas freqiiéncias e o desaparecimento do primeiro pico
mencionado anteriormente, restando trés picos menos proeminentes: F1=605 Hz, F2=640 Hz e
F3=770 Hz, sendo este ultimo o mais saliente e apenas observavel a medida que a excitagio
torna-se maior (vide figura 5.12). A aplicagdo do torque faz com que as freqiiéncias naturais
crescam de forma quase imperceptivel na freqiiéncia e tornem-se mais suaves, tornando a curva

de resposta em frequiéncia mais similar a uma linha de rigidez (vide figura 5.13).
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Figura 5.11: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas no cubo da roda

sem semi-eixo, sem torque.
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Figura 5.12: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas no cubo da roda

com semi-eixo, sem torque.
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Figura 5.13: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas no cubo da roda

com semi-eixo, com torque.

135



136

5.3.2.2) Influéncia do nivel de excitacio na obtencio das H,(f) das condicdes de contorno.

Com o objetivo de avaliar a influéncia do nivel de excitagdo na curva de resposta em
freqiiéncia H,(f) obtida para as condigdes de contorno, o experimento anterior foi repetido com e
sem o semi-eixo acoplado ao veiculo. Neste caso a excitagdo foi realizada junto a posi¢do do
acelerdmetro, obtendo a curva de resposta em freqiiéncia puntual das condigdes de contorno.

a) Para o diferencial, a medigdo foi realizada no flange de saida e os resultados obtidos
para os diferentes niveis de excitagdo estdo apresentados superpostos nas figuras 5.6 (com semi-
eixo, sem torque), 5.7(com semi-eixo, 100 Nm) € 5.5 (sem semi-eixo) ja apresentadas.

Em todos estes trés casos tem-se uma Otima repetibilidade da curva de resposta em
freqiéncia medida em relagio ao nivel de excitagdo, provando uma forte estabilidade do
comportamento nesta condi¢do de contorno, excegdo a ser feita para a medigdo executada com
um valor extremo de excitagdo (impondo uma situagdo de excitagdo em que 0 motor ndo tem
condi¢des de gerar em banda larga) onde ocorre uma leve translagdo de todas as freqiéncias
naturais em dire¢do as baixas frequéncias.

b) Para o cubo da roda o procedimento descrito acima foi aplicado e obteve-se os
espectros apresentados nas figuras 5.12 (com semi-eixo, sem torque), 5.13 (com semi-eixo, 100
Nm) e 5.11 (sem semi-eixo) ja apresentadas.

Em todos os casos tem-se uma Otima repetibilidade em relagdo ao nivel de excitagdo,
observando, também nesta condi¢do de contorno, uma forte estabilidade do comportamento
dindmico, exce¢io novamente para a medigdo executada com um valor de excitagdo
extremamente alto em relagdo ao nivel efetivamente observado no veiculo durante as medigdes,
onde ocorre um aumento no nivel de resposta do sistema de maneira homogénea na freqiiéncia e

uma leve migragdo dos picos em direcdo as baixas freqiiéncias.

5.3.2.3) Definicao da condicdo de teste representativa.
Como curva de resposta em freqtiéncia a ser adotada como referéncia para este estudo,
define-se que a influéncia do acoplamento do semi-eixo na condig@o de contorno e a aplicagdo de

torque no sistema ndo podem ser desconsideradas, sendo esta condi¢do (semi-eixo acoplado e
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torque de 100 Nm aplicado) uma boa representagdo da condi¢do existente quando o veiculo
encontra-se em uso, trategando em regime estacionario em uma rodovia reta e plana. Devido a
excelente repetibilidade da resposta dinamica obtida com diferentes niveis de excitagdo (dentro
dos limites que ocorrem na realidade), tem-se que qualquer regime de funcionamento do motor
poderia ser utilizado sem maiores restrigdes. A carater de referencial, adotou-se a condi¢do de
aplicagdo de 100 Nm de torque com o semi-eixo acoplado ao veiculo e um nivel de excitagdo

referente ao regime de 3000 RPM do motor.

5.3.2.4) Obtencio da resposta dinimica na direcio vertical com o uso do método impulsivo.

Devido a grande flexibilidade e rapidez do uso de martelo excitador para a obtengdo da
curva de resposta em freqli€ncia, foi executada a medigdo da H,(f) das condigdes de contorno
para confrontar com os resultados obtidos com a mesa vibratoria. As condigdes foram as
seguintes:

- com semi-eixo acoplado, sem torque e com 100 Nm.

- sem semi-eixo acoplado.

As curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o diferencial estdo plotadas no grafico
5.14 e para o cubo da roda no grafico 5.15.

No caso do diferencial constatou-se claramente que todas as observag@es feitas, no caso
do uso de excitagdo estaciondria, continuam validas com o uso de excitagdo impulsiva, ou seja,
sem o acoplamento do semi-eixo tem-se um comportamento semelhante a uma linha de rigidez,
com o acoplamento do semi-eixo a sua influéncia € observada pela sua freqiiéncia natural (~200
Hz) e a translagdo do grafico em diregdo as baixas freqiiéncias, salientando em especial um pico
em 430 Hz. A aplicagdo do torque translada o grafico em diregao as altas freqiiéncias, salientando
‘em especial a freqiiéncia natural do semi-eixo agora em torno de 250 Hz (vide figura 5.14). Nao
obstante, comparando estes resultados com os obtidos com a excitagdo estacionaria (figura 5.16),
observa-se um acréscimo na resposta do sistema (translagdo vertical da curva) de cerca de 13 dB,
além de unlla suavizagdo da curva (picos menos proeminentes) no caso do semi-eixo acoplado sem

o torque aplicado, sendo este fato explicavel pela dissipagdo de energia nos contatos entre as
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partes moveis internas das juntas homocinéticas, que € muito maior no caso sem torque do que no
caso com torque aplicado (conclusdo apresentada no capitulo 4).

No caso do cubo da roda, constatou-se pouca alteragdo na forma da curva de resposta em
freqiiéncia em relagio a instalagdo do semi-eixo e a aplicagdo do torque de 100 Nm, apenas uma
leve translagdo na amplitude da resposta em torno de 3 dB (vide figura 5.15). Comparando-se
estas curvas obtidas com excitagdo impulsiva com as obtidas com excitagdo estacionaria (figura
5.17) observa-se que a primeira causa uma fdrte suavizagdo dos picos existentes, porém a
caracteristica mais importante do comportamento, que define o comportamento similar a uma
linha de rigidez na faixa de interesse (0-400 Hz), é mantida nesta medi¢do. Novamente ocorre um
acréscimo na amplitude de resposta do sistema de cerca de 13 dB nesta faixa (0-400Hz), porém
esta diferenca reduz-se na medida que subimos na frequiéncia, chegando a inverter a situagdo
acima de 700 Hz.

Tendo em vista as observagdes feitas sobre as discrepancias entre as curvas de resposta
em freqiiéncia, obtidas com excitagdo estaciondria e impulsiva na diregdo vertical, conclui-se que
esta ultima ¢ uma aproximagdo valida para a faixa de interesse (0-400 Hz) para ambos os casos
(sendo valida em todo o espectro para o caso do diferencial) se for descontado cerca de 13 dB de
amplitude na resposta da excitagdo impulsiva. Esta diferenga pode ser atribuida a grande diferenga
de nivel de excitagdo existente nos dois casos, for¢ando uma comparagio entre o comportamento
dindmico das condigdes de contorno em niveis bem distintos, sendo cerca de 125 dB para a
excita¢do estacionaria e de 100 dB para a excitagdo impulsiva no caso do diferencial (vide figura
5.18). No caso do cubo de roda, a excitagdo obtida com o shaker apresenta uma forma complexa
(em parte devido ao dificil acesso ao local da excitagdo, o que determinou a execugdo de um
complexo dispositivo para efetuar a excitagdo) que varia a amplitude da ordem de 23 dB na faixa

de interesse (vide figura 5.19).
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1) Sem semi-eixo, sem torque 2) Com semi-eixo, sem torque
3) Com semi-eixo, com torque

Figura 5.14: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o diferencial.
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1) Sem semi-eixo, sem torque 2) Com semi-eixo, sem torque
3) Com semi-eixo, com torque

Figura 5.15: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o cubo da roda.
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1) Martelo Excitador 2) Mesa Vibratoéria
Figura 5.16: Comparagdo da curva de resposta em freqiiéncia do diferencial na dire¢do vertical,

com semi-eixo instalado, usando mesa vibratoria e martelo excitador.
40.0

L40.0

1) Martelo Excitador 2) Mesa Vibratoria
Figura 5.17: Comparagio da curva de resposta em freqiiéncia do cubo da roda na diregdo vertical,

com semi-eixo instalado, usando mesa vibratdria e martelo excitador.
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1) Martelo Excitador 2) Mesa Vibratoria
Figura 5.18: Comparagio das curvas de espectro de excitagdo das medi¢Ges

apresentadas na figura 5.16.

120

70 L { 1 1 1 1 1 X 1

0.00 800.
1) Martelo Excitador 2) Mesa Vibratoria
Figura 5.19: Comparagdo das curvas de espectro de excitagio das medi¢Ges
apresentadas na figura 5.17.
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5.3.2.5) Obtencdo da resposta dinimica na direcio horizontal com o uso de método
impulsivo.

Devido ao dificil acesso, somente pode-se medir a Hy(f) com o uso do martelo excitador.
Com o conhecimento obtido nas etapas anteriores pode-se julgar a validade destas informagdes
assim obtidas. As condigdes de teste foram as mesmas adotadas anteriormente. As curvas de
resposta em freqiiéncia obtidas para o diferencial estdo plotadas na figura 5.20, e as obtidas para o
cubo da roda estdo na figura 5.21.

Em relagdo ao diferencial, as curvas de resposta em freqiiéncia apresentam um
comportamento semelhante aos casos anteriores no que tange a aplicagdo de torque e ao
acoplamento do semi-eixo. Comparando com as medigOes efetuadas na diregdo vertical, observa-
se uma grande semelhanga entre as curvas, excetuando uma leve redugdo na amplitude da
resposta (cerca de 6 dB), a influéncia menor da ressondncia do semi-eixo € o surgimento de um
ressondncia na freqiiéncia de 190 Hz.

Em relagdo ao cubo da roda, as curvas de resposta em freqiiéncia obtidas nesta direcdo
sdo extremamente diferentes das obtidas na dire¢do vertical. Isto pode ser explicado pela grande
assimetria apresentada na configuracao fisica desta condi¢do de contorno (sistema de suspensio,
de dire¢do, bandeja estabilizadora,...). As alteragdes na curva de resposta em freqiiéncia,
decorrentes da aplicac@o de torque e instalagdo do semi-eixo, ndo fogem as regras observadas nos
demais ensaios: no caso sem semi-eixo (e sem torque) tém-se a presenca de duas frequéncias
naturais basicas: F1=317 e F2=414 Hz.. Com a instalagdo do semi-eixo ocorre a translagdo destas
freqiiéncias naturais para freqii€ncias mais baixas: F1=271 e F2=496 Hz, sendo que a freqliéncia
natural do semi-eixo néo chega a ser notada, provavelmente devido aos fatores locais do cubo da
roda e a inexisténcia de um vinculo rigido entre o eixo e o cubo da roda (sistema sem torque). No
momento que aplica-se o torque de 100 Nm, a freqiiéncia do semi-eixo aparece (F1=250 Hz),
provavelmente pela introdu¢do de uma rigidez de articulagdo na junta devido a aplica¢do do
torque e ,conseqiientemente, maior efetividade entre os contatos das partes moveis internas na
junta fixa, e as demais freqii€ncias naturais sobem levemente na freqiiéncia: F1=290 e F3 =497

Hz. Nesta situagio, a adogdo de um modelo de rigidez ndo € mais possivel e 0 tratamento desta
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1) Sem semi-eixo, sem torque 2) Com semi-eixo, sem torque
3) Com semi-eixo, com torque
Figura 5.20: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o diferencial na dire¢&o horizontal.
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1) Sem semi-eixo, sem torque 2) Com semi-eixo, sem torque
3) Com semi-eixo, com torque

Figura 5.21: Curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o cubo da roda na diregio horizontal.
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condi¢@o-de contorno nesta dire¢do deve ser similar ao caso do diferencial.

5.3.3) Conclusdes finais sobre as condi¢des de contorno.

Resumindo todas as observagdes feitas sobre as medidas de comportamento dindmico das
condi¢des de contorno, tém-se as seguintes afirmagdes:

a) Linearidade em relag@o ao nivel de excita¢do:

Ambas condigdes de contorno comportam-se de forma linear, dentro da faixa de excitagdo
a qual sdo submetidas pela vibragdo do motor.

b) Comportamento dindmico e dire¢do da medigéo:

O diferencial apresenta um comportamento dominado por uma ressonincia com alto
amortecimento nas duas diregdes (vertical e horizontal), ocorrendo uma redugio na amplitude de
resposta no caso horizontal de 6 dB em relaco ao vertical (vide figura 5.22).

O cubo da roda apresenta comportamento radicalmente distinto nas duas direg:.()es: para a
direg@o vertical seu comportamento assemelha-se a uma linha de rigidez ( KE3,2x107N/m) e para
a dire¢do horizontal apresenta trés freqiiéncias naturais com alto amortecimento, definindo um
espectro bem irregular (vide figura 5.23).

c¢) Acoplamento do semi-eixo:

O acoplamento do semi-eixo influi de forma distinta para cada condi¢do de contorno: no
caso do diferencial ele faz aparecer uma ressonédncia na faixa de freqiiéncia em analise, enquanto
que no caso do cubo da roda ele torna o espectro similar a uma linha de rigidez. Devido a isto ,
torna-se necessaria a presen¢a do semi-eixo, instalado no momento de verificar o comportamento
dindmico das condi¢Ges de contorno.

d) Aplicagdo de torque:

A aplicagiio de torque ocasiona sempre a mesma influéncia de empurrar as ressonancias
para a faixa mais alta de freqii€ncia, em especial no caso da ressonincia do semi-eixo. Devido a
este fato, torna-se necesséria a aplicagdo de um torque representativo (100 Nm) para estimar o
comportamento dindmico das condigdes de contorno na condigdo normal de utilizagdo do veiculo

em regime estacionario de movimento.
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Figura 5.22: Comparagdo da curva de resposta em freqiiéncia do diferencial, com semi-eixo

instalado e utilizando martelo excitador, nas diregdes vertical e horizontal.
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Figura 5.23: Comparagio da curva de resposta em freqiiéncia do cubo da roda, com semi-eixo

instalado e utilizando martelo excitador, nas dire¢Ges vertical e horizontal.
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e) Tipo de excitagdo:

A utilizagdo de excitagdo impulsiva pefmite a introducdo de apenas baixos niveis de
energia, aquém da faixa de excitagdo do motor, tornando a curva de resposta em freqiiéncia das
condigdes de contorno mais suaves, restringindo a proeminéncia dos picos de vibragdo e
reduzindo em cerca de 13 dB a resposta do sistema em toda a faixa em analise. Ndo obstante,
mostra o seu valor pratico para estimar, de forma rapida, o comportamento das condigles de
contorno se levarmos em conta estas suas caracteristicas inerentes. Algumas comparagdes basicas

podem ser visualizadas nas figuras 5.16 e 5.17 ja apresentadas.

5.4) Projeto da bancada de teste.

5.4.1) Introducao.

Devido a auséncia de literatura técnica especifica sobre a confec¢do de bancadas de teste
para a area de vibragdes (énfase em analise modal experimental), o projeto da bancada de teste
teve de partir de um nivel bastante rudimentar, em relagio a concep¢do de funcionamento e
solugdes de manufatura. As propostas evoluiram com o aprofundamento do estudo e a troca
valiosa de informacdes com colegas da area experimental e projetistas experientes na area de
projeto e automacio industrial da empresa.

Nio obstante a evolugdo que a bancada sofreu ainda a nivel de projeto, partiu-se para a
sua confec¢do com a certeza de que melhorias deveriam surgir com o inicio dos trabalhos
praticos. Portanto, deve-se considerar este projeto como um prototipo a ser otimizado para

culminar em uma bancada de teste apta a desempenhar plenamente a sua fungio.
5.4.2) Parametros de controle na bancada de teste.
Baseado nas analises efetuadas no capitulo quatro, foram idealizados os seguintes sistemas

para atender aos requisitos necessarios ao funcionamento adequado da bancada de teste.

5.4.2.1) Aplicacao de torque.
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0 torque deve ser aplicado de forma gradual a fim de permitir sua estabiliza¢gdo sem
flutuagdes (valor continuo e estavel). Para tal, sistemas servo-hidraulicos ou pneumaticos s3o
desaconselhaveis. Adotou-se, devido as caracteristicas de robustez, estabilidade, facilidade de
controle ¢ manufatura, um sistema de mancalizagio com rolamentos de acionamento manual via
torquimetro desacoplavel, o qual permite a aplicagdo e medi¢do do torque, simultaneamente. Uma
vez atingido o valor de torque desejado, um sistema de freio por atrito seco mantém este valor

estavel.

5.4.2.2) Excitac¢ao vibratoria.

O atuador escolhido para fornecer a excitagdo vibratoria, necessaria para efetivar a
medi¢do da resposta dindmica do componente, é um atuador eletro-mecdnico de porte médio
(mesa vibratoria) comandado por um gerador de fungdes e respectivo amplificador de poténcia.
Desta maneira é possivel controlar a forma e a amplitude da excitagdo, de maneira a torna-la
representativa da gerada pelo motor do veiculo. A instalagio deste sistema € efetivada numa
se¢do do erxo de conexdo equidistante das juntas homocinéticas, favorecendo a excitagdo do
primeiro modo de vibragio transversal do semi-eixo. Um transdutor dindmico de forga permite a

avaliag@o da excitagdo imposta pelo atuador ao semi-eixo.

5.4.2.3) Configuragio espacial.

A disposi¢do espacial do semi-eixo ("lay-out") € obtida através de movimentos dos
suportes que simulam o diferencial € o cubo da roda. No caso do primeiro, tém-se condi¢des de
ajustar sua posicdo nas dire¢Ses transversal-vertical (eixo z), transversal-horizontal (eixo y) e
longitudinal (eixo x). No caso do segundo, tém-se condi¢Ges de ajustar sua posigdo nas dire¢les:
transversal-horizontal (etxo y), longitudinal (eixo x) e rotagdo sobre o eixo vertical (giro 6.).

Com isto, pode-se aplicar angulos nas juntas homocinéticas e deslocamento na junta
deslizante, de forma a simular a posi¢8o relativa existente entre o diferencial € o cubo da roda no

veiculo considerando movimentos de suspensio e estercamento da roda.
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5.4.2.4) Condicdes de contorno.

As condi¢Ges de contorno impostas pelo veiculo ao semi-eixo sio definidas pelo
comportamento dindmico do diferencial e do cubo da roda. Na etapa inicial deste estudo, foi
observado a existéncia de comportamentos dindmicos distintos para diferentes planos de medigao,
ou seja, as condi¢es de contorno existentes no veiculo nio sio axissimétricas, mas definem dois
planos bésicos de comportamentos distintos. Este fato é facil de aceitar quando observa-se que 0s
elementos de rigidez e massa, acoplados ao diferencial e ao cubo da roda, nio estdo distribuidos
de forma simétrica em relagdo ao semi-eixo (amortecedores, molas, coxins, barra estabilizadora,
etc...).

No caso da bancada de teste, as condigdes de contorno siao consequéncia dos parérrietros
dinamicos dos suportes (massa, rigidez e amortecimento efetivos). Para permitir o controle destes
parametros em duas dire¢Ses perpendiculares (horizontal e vertical), ambas transversais ao eixo
de simetria do semi-eixo, deve-se desacoplar estas duas dire¢des de movimento. Para tal, uma
subestrutura com guias verticais e horizontais foi projetada para permitir o controle individual
destas diregdes.

O parametro "massa efetiva" (ME) tem um valor minimo dado pelo flange de acoplamento e
pode ser aumentado com a adigdo de pesos mortos, sendo impossivel desacoplar totalmente os
seus efeitos, uma vez que a massa efetiva na dire¢do horizontal (My) sera sempre inferior a
existente na dire¢do vertical (M;), sendo esta ultima igual a primeira mais a influéncia da
subestrutura e os pesos adicionais acoplados a subestrutura (AM ).

O pardmetro de "rigidez efetiva" (Kp) € controlado por vigas biapoiadas que funcionam como
molas a flexdo, tanto na diregdo horizontal (Ky) como na vertical (K;). A defini¢io do
dimensionamento destas molas depende da massa efetiva (M) sustentada por ela, e da
frequéncia natural de sustentagido (Fp5) desejada.

O formulario basico que rege este dimensionamento é dado pela equagdo que define a

frequéncia natural de um sistema de um grau de liberdade:
1 |K;

ns :Zz_ ME

(5.1)
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sendo a equagdo da rigidez de uma viga biapoiada dada por [36];

K, - a2
(5.2)
onde: I ¢ o momento de inércia da seg¢do
E € o modulo de elasticidade
1 € o vdo entre os apoios.
Para uma barra de se¢do retangular temos )
I b’
12
(5.3)

onde: b € a dimensdo da base
h € a dimensdo da altura
Substituindo-se a (5.3) em (5.2), obtém-se a relagdo que define o dimensionamento da mola:
Ebh’

Ky =4~

5.4

O pardmetro de "amortecimento efetivo" (¢,) é o mais complexo de ser controlado. Devido a
dificuldade de prever o nivel de amortecimentd que o suporte apresentard, ainda na fase de
projeto, optou-se por executar a confecgdo do mesmo e proceder empiricamente as necessarias
corregdes  numa abordagem experimental. Cabe salientar que quase a totalidade do
amortecimento presente na bancada provém das conecg¢des entre os componentes, € espera-se que
a complexidade da estrutura (nimero de componentes) fornega valores de amortecimento de
mesma ordem de grandeza que os existentes no veiculo, além de permitir um certo ajuste no valor
final do amortecimento com a variagdo da tensdo aplicada nas unides parafusadas (torque nos

parafusos).

5.4.3) Memorial descritivo.

Para a confecgdo da bancada de teste foi montado um memorial descritivo, sendo ele o
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documento oficial de definigo do servigo a ser or¢ado por empresas de construgdo mecanica.

Este documento encontra-se transcrito no anexo 3.

5.4.4) Confec¢ao da bancada de teste.

A confecgdo da bancada de teste foi efetuada num prazo de 90 dias e o desenho final esta
apresentado de forma esquematica na figura 5.24.

A seguir s@io apresentadas algumas solugGes construtivas que foram utilizadas, suas

limitagGes e os resultados obtidos com os primeiros ajustes efetuados na bancada.

VISTA LATERAL VISTA FRONTAL

Nomenclatura:

1) Suporte 2) Flange de acopiamento da junta

3) Sistema de freio por atrito 4) Flange de acoplamento do torquimetro
5) Guias verticais 6) Guias horizontais

7) Suporte de massa vertical 8) Suporte de massa horizontal

9) Mola de flex3o vertical 10) Mola de flexdo horizontal

Fig 5.24: Esquema simplificado da bancada de teste.

5.4.4.1) Dimensionamento das molas de sustentacio.
Cada cabegote da bancada apresenta uma mola que define a rigidez vertical e duas molas
que definem a rigidez horizontal do flange de acoplamento. Para o dimensional inicial das

mesmas, foram utilizados os resultados obtidos nas analises anteriormente apresentadas.
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Das medigGes executadas no veiculo foram selecionadas as mais representativas, obtidas
com excitagdo proveniente de mesa vibratoria com nivel de excitagdo simulando a do motor, a
3000 RPM com o semi-eixo acoplado ao veiculo e torque de 100 Nm aplicado. Uma vez que
existem grandes restrigdes de espago disponivel para fazer a medi¢do na diregdo horizontal,
utilizou-se excitagdo impulsiva para estimar as caracteristicas dindmicas nesta dire¢do.

Segundo Ewins [9] numa regido satisfatoriamente inferior & ressondncia, a curva de
resposta em frequéncia de inertancia de qualquer sistema mecanico comporta-se como uma linha
de rigidez com inclinagdo de 40 dB / década (visualizada como uma reta em escala logaritmica
para as freqiiéncias).

Nas curvas de resposta em freqiiéncia obtidas (figuras 5.25, 5.26, 5.27 e 5.28) tem-se que
esta inclinagdo ndo ¢ obedecida, provavelmente devido a existéncia de ressonédncias na faixa
observada, apesar de seu comportamento apresentar-se basicamente como uma linha de rigidez
em trés dos quatro casos em analise (a medi¢do horizontal do cubo de roda € a excegdo
observada). Para obter-se uma estimativa inicial do dimensionamento das molas, adotou-se como
critério a determinagio de uma rigidez geradora de uma linha de inclinagdo adequada que
represente, aproximadamente, a curva de resposta em frequiéncia desejada na faixa de 200 a 300
Hz (onde ocorre a freqiiéncia natural em estudo).

A intersec¢do desta reta com o eixo das amplitudes na frequéncia de 1Hz fornece a
informagdo necessaria para estimar o valor da rigidez efetiva (K) através da formula da
inertancia..

A(w) = 2log(w) - log(K})
(5.5)
substituindo f =1Hz = w =2z rad/s
temos
A(27)=2log(27)—log(K})
(5.6)
Com o valor de X, obtemos as dimensées da mola com a equagio (5.4) que servem de

primeira estimativa a ser ajustada, de forma experimental, apds a confecg¢do da bancada.
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Figura 5.26: Diferencial, horizontal, martelo excitador.
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Figura 5.28: Cubo da roda, horizontal, martelo excitador.
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Os valores obtidos estdo tabelados abaixo (tabela 5.3):

Local | Vertical . Horizontal Excitador
Diferencial 2,22x1 0’ 2,49x1 0’ Martelo
Cubo de roda 7,02x100 7,02x107 Excitador
Diferencial 7,88x107 (8,84x107) Mesa
Cubo de roda 3,20x107 (3,20x108) Vibratoria

Tabela 5.3: Valores de (K;) obtidos experimentalmente.

( ) = valores estimados.

Devido & sua melhor representatividade, os dados obtidos com o uso de mesa vibratéria
sdo considerados os mais adequados para o projeto da bancada. No caso das medi¢Ges
horizontais, as quais ndo foram realmente efetuadas com o uso da mesa vibratoria, foi adotada
uma estimativa direta, utilizando como referéncia a relagdo das medigdes efetuadas na vertical
pelos dois métodos. Estes valores devem ser substiduidos na equagdo (5.1) juntamente com a
massa efetiva M, da bancada, na direg¢do considerada para avaliar se a freqii€ncia de sustentagdo
(Fpg) obtida € adequada, caso contrario novos ajustes s2o necessarios.

Apds a confecgdo da bancada, os cabegotes foram pesados e obteve-se a seguinte tabela

(tabela 5.4):

Local Vertical Horizontal
Cabecgote de junta deslizante 57,35 Kg 31,95Kg
Cabecote de junta fixa 45,66 Kg 23,06 Kg

Tabela 5.4: Peso dos cabegotes da bancada.

Aplicando o critério de utilizar a mesma rigidez observada no wveiculo para o
dimensionamento das molas de flexdo, obtém-se os seguintes valores estimados para as

frequiéncias naturais de sustenta¢do da bancada de teste (tabela 5.5): °




Local Vertical Horizontal
Cabecote da junta deslizante 187 Hz 265 Hz
Cabecgote da junta fixa 133 Hz 593 Hz

Tabela 5.5: Frequéncia natural de sustentac?o.
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Estes valores encontram-se aquém do desejado. Devido a este fato, adotou-se o critério de

estipular a freqiiéncia natural de sustentag¢do para definir a rigidez das molas. Adotando-se o valor

de 400 Hz obtém-se os valores de rigidez e respectivo dimensional para cada mola, apresentados

na tabela 5.6 abaixo (dimensdes representadas na figura 5.29 abaixo).

Local Quantidade | Direcio h (m) b (m) I (m) k (N/m)
Cabecote lado J.D. 1 Vertical 0,0323 0,120 0,210 3,62.108
Cabegote lado J.D. 2 Horizontal 0,0159 0,030 0,100 9.98.107
Cabecote lado J.F. 1 Vertical 0,0240 0,120 0,160 3,37.108
Cabegote lado J.F. 2 Horizontal 0,0144 0,030 0,100 7,50.107

Tabela 5.6: Dimensional das molas de flexdo.

VISTA SUPERIOR

VISTA FRONTAL

Figura 5.29: Desenho esquematico do dimensional das molas de flexdo.
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5.4.4.2) Eficiéncia do sistema de aplicacio de torque.

O sistema de aplicagdo de torque coﬁstmido consta de um eixo mancalizado por
rolamentos de esferas com um engate para torquimetro manual em seu extremo posterior € com
un;x disco de freio e o flange de acoplamento em seu extremo anterior. Com o auxilio de
torquimetro manual, um torque estatico pode ser aplicado com medi¢do simultinea (precisdo de 1
Nm), sendo este valor mantido com o acionamento de um sistema de freio por atrito seco (uma
presilha é prensada ao disco de freio por meio de parafuso).

Devido a simplicidade e robustez do sistema, ndo devem ocorrer oscilagdes no valor de
torque durante a execugdo do ensaio, porém uma limitagdo inerente deste sistema € o alivio de
torque que ocorre ao retirar o torquimetro.

Para vertficar a magnitude desta alteragdo do torque (torque aplicado em relagdo ao
mantido pelo sistema), um semi-eixo similar ao em analise foi instrumentado com strain gauges
para medigdo de torque existente no semi-eixo antes e apos a remog¢éo do torquimetro.

| A concepgdo inicial do sistema de freio apresentava apenas um parafuso M10 para a
aplicacdo da forga de aperto. Este sistema foi testado e os resultados estio apresentados na tabela
5.7 abaixo. |

Dos resultados obtidos, constata-se que este sistema dotado de um parafuso apenas
apresenta uma queda de torque em torno de 15%. Acrescida a este fato a incerteza gerada pelo
procedimento manual da aplicagdo do torque, temos erros de até 23% (sempre no sentido de
reduzir o torque existente no espécime durante o ensaio).

Frente a este resultado pouco satisfatorio, o sistema de freto foi otimizado com o uso de
dois parafusos M10 e o aumento da area de contato em cerca de 30%. Com esta nova versio,
obteve-se os resultados apresentados na tabela 5.8 abaixo.

Dos resultados obtidos constata-se que ocorreu uma sensivel melhoria na queda de torque,
decrescendo a valores da ordem de 2,5% do valor aplicado. Neste caso, temos um erro na
aplicacdo de torque em torno de 3% devido a queda de torque e a qualidade do torquimetro

usado.
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Torque aplicado lido no | Torque aplicado lido | Torque sustentado lido Queda de torque
Torquimetro pelos Strain Gauges pelos Strain Gauges
[Nm] [Nm] [Nm] [%]
0 0 0 0
20 223 19,5 12,5
40 37,3 31,6 15,2
60 56,3 | 46,9 16,3
80 77,3 65,6 15,1
100 98 4 84,9 13,7
120 1204 104,2 13,5
140 134,6 1154 14,3
160 158,1 1323 16,3
180 175,6 150,8 14,1
200 1922 163,9 14,7
220 2229 183,8 18,7
240 235,0 195,9 16,6

Tabela 5.7: Queda de torque no sistema de freio original (média de trés valores).

5.4.4.3) Eficiéncia das guias lineares de esferas recirculantes.

Um dos componentes mais importantes para a estrutura da bancada de teste € o sistema de
guias lineares que permite o movimento dos cabegotes em duas diregdes bem definidas (vertical e
horizontal) e, teoricamente, deveria restringir os demais movimentos.

A solug@o proposta que prometia a melhor relagéo custo/efici€ncia foi o uso de guias de
esferas recirculantes com segdo cilindrica. Por questdo de robustez, foram utilizadas quatro guias
para cada direg@o definida.

O primeiro inconveniente observado foi o dificil ajuste do paralelismo relativo entre as
pecas. Foram necessarios varios ajustes na superficie de aparafusamento do eixo das guias e

montagem seletiva para atingir um movimento suave e com forga de deslocamento baixa.
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Toraue aplicado lido Torque aplicado lido 'Torque sustentado lido Queda de torque
no Torquimetro pelo Strain gages pelo Strain Gages
[(Nm] [Nm] [Nm] (o]
0 0 0 0
20 22,5 22,5 0
40 40,5 39,5 2,5
60 59,5 58,5 1,7
80 82,5 80,5 2,4
100 102,0 99.5 2,5
120 122.0 118,0 3,3
140 139,5 136,0 2.5
160 161,5 ' 1575 2,5
180 182,0 177,5 2,5
200 200,5 195,0 2,7
220 220,0 216,5 2,5
240 241,5 235,5 2,5

Tabela 5.8: Queda de torque no sistema de freio otimizado (média de trés valores)

O maior problema identificado foi a performance aquém do esperado, no aspecto de
restringir folgas de movimento em diregdes diferentes da desejada. A gaiola pouco rigida permite
folgas aos rolamentos e esta é uma das causas que limita o desempenho destas pegas.

Para contornar esta limitagdo, a qual € muito séria, pois o cabegote da bancada se apoia
sobre um pino centrado em relagdo 4 mola vertical que gera uma grande instabilidade se as guias
n3o cumprem a sua funcdo adequadamente, instalou-se quatro parafusos em pontos o mais
distantes possivel do centro de simetria vertical do suporte, para aplicar uma pré-tensio a mola
vertical e remover a instabilidade anteriormente mencionada

Acredita-se que as limitag3es apresentadas pelas guias lineares com esferas recirculantes
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foram contornadas adequadamente, porém recomenda-se o uso de guias com mancais de

deslizamento para este tipo de aplicagdo.

5.4.4.4) Rigidez da estrutura de desacoplamento.

A estrutura da bancada de teste foi toda construida em chapas de aco de 1/4" de
espessura, atingindo um total de 750 Kg. No cas<.) da estrutura de desacoplamento de movimento
vertical e horizontal nos cabegotes, esta espessura de chapa ndo foi suficiente para proporcionar
uma rigidez superior as molas de flexdo dimensionadas pela analise apresentada anteriormente.
Para evitar que esta estrutura funcionasse como uma mola acoplada em série a mola projetada,
reforgos constituidos de guias de ago temperado de perfil quadrado com espessura de 2" foram
parafusados em locais estratégicos. Isto solucionou a falta de rigidez, porém ocasionou um efeito
colateral indesejado de aumentar significativamente o peso dos cabegotes, reduzindo
sensivelmente as frequéncias naturais horizontal e vertical nas condigdes de contorno da bancada

de teste.

S.5) Resultados obtidos com a bancada de teste.

A seguir sdo apresentados os resultados experimentais obtidos com a bancada de teste em
duas condi¢des distintas. A primeira € a condi¢do de recebimento da bancada e a segunda é apos

as melhorias estruturais descritas serem implementadas.

5.5.1) Bancada de teste antes de implementar melhorias estruturais.

A primeira verificag@o a ser feita na bancada de teste é em relagdo as condi¢Ges de
contorno que ela proporciona ao semi-eixo. Para tal, uma vez instaladas as molas descritas
anteriormente, foi executada a medi¢@o da curva de resposta em freqiiéncia nos eixos axial (X),
transversal-horizontal (Y) e transversal-vertical (Z) em cada um dos flanges de acoplamento. Os
resultados estdo apresentados na figura 5.30 para a flange da junta deslizante, e na figura 5.31
para o flange da junta fixa. Em ambos os casos o semi-eixo ndo estava conectado, de forma a

permitir avaliar o comportamento dindmico da bancada de teste em separado. Pode-se verificar
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Figura 5.30: Curvas de resposta em freqiiéncia do flange da junta deslizante.
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Figura 5.31: Curvas de resposta em freqiiéncia do flange da junta fixa.
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que a premissa de que a primeira ressonéncia das condigdes de contorno deveria ser superior a

400Hz foi desrespeitada, obtendo-se frequéncias naturais apresentadas na tabela 5.9 abaixo.

Local Fx (Hz) Fy (Hz) Fz (Hz)
Flange da junta deslizante 134 100 66
Flange da junta fixa 144 110 72

Tabela 5.9: Frequéncias naturais obtidas nos flanges.

Uma analise rapida indica que a causa desta ressonancia abaixo do previsto é que os
cabegotes sdo pesados demais, de modo que os suportes ndo apresentam rigidez suficiente para
manter a ressondncia na faixa esperada. Em resumo, os suportes nio sdo suficientemente rigidos e
funcionam como molas em série com as molas de sustentagio.

Apesar disto, a resposta dindmica obtida nas condi¢Ses de contorno com o semi-eixo
acoplado aos flanges e sob um torque de 100 Nm apresenta-se numa faixa de amplitude similar ao
que ocorre no veiculo quando observada a faixa de frequéncias de interesse (150 a 350 Hz). Isto
pode ser observado nas figuras: 5.32 (flange da jimta deslizante, dire¢@o horizontal), 5.33 (flange
da junta deshzante, dire¢do vertical), 5.34 (flange da junta fixa, diregdo horizontal) e 5.35 (flange
da junta fixa, diregdo vertical).

A curva de resposta em frequéncia obtida para o semi-eixo, medida na seg¢@o central do
eixo com 100 Nm aplicados e angulo e deslocamento nulos nas juntas, apresenta-se destoante da
obtida no veiculo, indicando uma ressonancia em freqii€ncia superior ao esperado. Na figura 5.36
temos, superpostas, as curvas obtidas na bancada de teste e no veiculo, na diregdo horizontal , e
na figura 5.37 temos a comparag@o feita para a direcdo vertical. Para investigar o motivo desta
grande diferenga, foi efetuada a analise modal de toda a bancada com o semi-eixo instalado, com
100Nm aplicado, nas diregdes transversais vertical e horizontal utilizando a mesa vibratoria,
instalada no centro do eixo, como fonte de excitagio. O modelo de discretizagdo da bancada de
teste com o semi-eixo acoplado esta apresentado na figura 5.38. O resultado destas analises esta

apresentado na figura 5.39 para a diregdo vertical, e 5.40 para a diregdo horizontal. Em ambos os
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Figura 5.32: Comparag@o da resposta dindmica para a condi¢do de contorno

no lado da junta deslizante, dire¢do horizontal.
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Figura 5.33: Comparagdo da resposta dindmica para a condi¢do de contorno

no lado da junta deslizante, dire¢do vertical.

161



162

Veiculo
~

- /

Bancada

Lt ¢ ¢l L vyt [N | 111
-60

1 150 350 800

Figura 5.34: Comparagdo da resposta dindmica para a condi¢do de contorno

no lado da junta fixa, dire¢do horizontal.
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Figura 5.35: Comparagdo da resposta dindmica para a condigdo de contorno

no lado da junta fixa, diregdo vertical.
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Figura 5.36: Comparagédo da curva de resposta em freqiiéncia obtida para

0 semi-eixo na dire¢do horizontal.
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Figura 5.37: Comparagdo da curva de resposta em freqiiéncia obtida para

0 semi-eixo na dire¢do vertical.
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VISTA EM PERSPECTIVA ISOMETRICA

(Cabegote lado
junta deslizante

P\ Semi-eixo homocinético
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/ junta fixa

Figura 5.38: Modelo de discretizagda adotado para efetivar analise modal

s
Suporte lado
junta deslizante

da bancada de teste com o semi-eixo instalado.

Figura 5.39: Modo de vibragio na diregdo vertical da bancada de teste

com 0 semi-eixo instalado.
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Figura 5.40: Modo de vibragdo na diregdo horizontal da bancada de teste

com 0 semi-eixo instalado.

casos observa-se que os suportes dos cabegotes permanecem estaticos, portanto a sua falta de
rigidez ndo impde maiores empecilhos & analise nesta faixa de freqiiéncia, porém os cabegotes
apresentam movimentos amplos que distorcem o modo de vibragdo do semi-eixo e prejudicam, de

sobre-maneira, a medig3o.

5.5.2) Bancada de teste ap6s a implementacio de melhorias estruturais.

Com os resultados obtidos na analise modal da bancada de teste, definiu-se as seguintes
melhorias estruturais para tentar reduzir a influéncia indevida dos cabegotes:

a) Instalagio de reforgos estruturais (guias de ago temperado, de perfil quadrado de 2",
aparafusadas aos cabegotes), com o objetivo de enrijecé-los.

b) Instalagio de quatro parafusos M10 em cada cabegote, distribuidos de forma a aplicar
uma pré-tensdo a mola de flexdo vertical e reduzir a instabilidade gerada pelas folgas nas guias

lineares verticais.
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c¢) Reaperto, com méximo torque admissi.vel, nos parafusos que efetuam a unido entre os
componentes dos cabegotes.

Apos a implementagdo destas melhorias, a analise modal da bancada de teste foi refeita e
gerou os resultados apresentados na figura 5.41 para a diregdo vertical e 5.42 para a diregdo
horizontal. | |

Observa-se claramente a melhoria obtida no comportamento dinimico dos cabegotes,
tornando o modo de vibragdo do semi-eixo similar ao que ocorre no veiculo (vide figura 5.43),
assim como o autovalor obtido.

A influéncia da aplicag@o do torque para a medigdo da curva de resposta em freqiiéncia na
diregdo vertical esta apresentada na figura 5.44, e a variagdo ocorrida no autovalor esta
apresentada na figura 5.45.

A verificagdo das condi¢Ses de contorno, frente ao referencial adotado (veiculo de teste),
esta apresentada nas figuras: 5.46 (flange da junta deslizante, dire¢do horizontal), 5.47 (flange da
junta deslizante, diregdo vertical), 5.48 (flange da junta fixa, diregio horizontal) e 5.49 (flange da
junta fixa, dire¢@o vertical).

A curva de resposta em frequéncia obtida para o semi-eixo na\diregdo vertical esta
apresentada na figura 5.50.

Com o intuito de verificar a influéncia de adicionar massa aos cabegotes, pesos adicionais
num total de 80 Kg foram instalados sobre os mesmos e a anilise modal foi refeita gerando os
resultados apresentados na figura 5.51 para a diregdo vertical e 5.52 para a dire¢do horizontal.
Observa-se uma diminuigdo do movimento dos cabegotes apenas na diregdo vertical, com a

respectiva altera¢do no autovalor e autovetor do semi-eixo.

5.6) Conclusio.

Apesar do fato de que a premissa basica proposta no projeto do sistema de controle da
resposta dindmica dos cabegotes da bancada de teste (condigdes de contorno) néo ter sido

implementada com sucesso devido ao peso excessivo dos cabegotes (acarretando freqiiéncias de
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Figura 5.41: Modo de vibragZo na diregdo vertical da bancada de teste

melhorada com o semi-eixo instalado.

Figura 5.42: Modo de vibragdo na diregdo horizontal da bancada de teste

melhorada com o sémi-eixo instalado.



Figura 5.43: Autovetor obtido para o semi-eixo instalado na bancada de teste

apos melhoramentos sob um torque de 100 Nm.
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Figura 5.44: Influéncia da aplicag@o do torque na medig¢@o da curva de

resposta em freqiiéncia, na direcdo vertical.
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Variacao do autovalor com o torque.
Semi-eixo acoplado a bancada de teste.
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Figura 5.45: Influéncia da aplicagdo do torque na medi¢do do autovalor, na dire¢do vertical.
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Figura 5.46: Comparagdo da resposta dindmica para a condigdo de contorno

no lado da junta deslizante, dire¢do horizontal.
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Figura 5.47: Comparagdo da resposta dindmica para a condi¢do de contorno

no lado da junta deslizante, dire¢do vertical.
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Figura 5.48: Comparagdo da resposta dindmica para a condi¢do de contorno

no lado da junta fixa, direcéo horizontal.
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Figura 5.49: Comparag@o da resposta dindmica para a condi¢do de contorno
no lado da junta fixa, dire¢do vertical.
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Figura 5.50: Curva de resposta em frequéncia do semi-eixo instalado na bancada de teste

sob um torque de 100 Nm e na diregdo vertical.
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Figura 5.51: Autovetor obtido para o semi-eixo instalado na bancada de teste com pesos
adicionais, sob um torque de 100 Nm e na diregdo vertical.

Figura 5.52: Autovetor obtido para o semi-eixo instalado na bancada de teste com pesos
adicionais, sob um torque de 100 Nm e na dire¢do horizontal.
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ressondncia abaixo do esperado), o ajuste das molas de flexdo e o uso de pesos adicionais
permitem a obtengdo de respostas dindmicas proximas as desejadas na faixa de frequéncia em
analise, obtendo uma simulag@o razoavel das condigées encontradas no veiculo. A variagdo do
autovalor, em relagdo ao torque aplicado, demonstra um comportamento analogo ao encontrado
no veiculo.

Portanto, podec-se creditar um nivel aceitdvel de sucesso ao estagio atual do
desenvolvimento da bancada de teste apresentada nas figuras 5.53, 5.54 e 5.55. Apesar disto,
novas melhorias deverdo ser implementadas no futuro préximo. Estas melhorias deverdo
ocasionar alteragGes substanciais nos cabegotes da bancada de teste, extrapolando a abordagem
de pequenas melhorias adaptadas ao conceito original desenvolvido neste projeto. Basicamente, o
objetivo serd o de reduzir radicalmente o peso dos cabegotes, utilizando mancal de deslizamento
ao invés de rolamento de esferas e suprimindo as guias lineares de esferas recirculantes (as quais
apresentaram eficiéncia aquém do esperado). A nova proposta apresentard o conceito de
substituir as molas de flexdo unidirecionais por uma unica mola de flexdo bidirecional (ou seja,
que atue efetivamente definindo a rigidez em duas dire¢Ges: transversais vertical e horizontal, e
restringindo a0 maximo os movimentos na direcdo axial horizontal). Este sistema devera
simplesmente substituir os cabegotes atuais sobre o0s suportes ja existentes, 0s quais representam a
maior parcela do custo do equipamento, tornando a alteragdo simples e com baixo custo de
implementagao.

Um esquema simplificado, e ainda em estagio embrionario de projeto, est4 apresentado na
figura 5.56, onde pode ser claramente observada a simplicidade e a robustez desta nova
concepgdo que acarretara uma redugdo sensivel do peso. Cabe salientar que a mola bidimensional,
representada na figura 5.56 como uma VUnica viga em balango, sera, na pratica, dividida em
quatro vigas idénticas, fixadas nos extremos do mancal de deslizamento de maneira a
proporcionar um apoio mais estavel ao sistema .(maior rigidez ao movimento de péndulo, tanto
no sentido transversal como axial, favorecendo o movimento de translagio do mancal, em

detrimento do movimento de rotagdo).
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4: Detalhe da base lado roda da bancada de teste.
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()] Mora2D

d e A e

Nomenclatura:
1) Conecgao para torquimetro. 2) Mancal de deslizamento.
3) Sistema de freio por atrito. 4) Flange de acoplamento.
5) Base de sustentagao.

Figura 5.56: Nova concepgao de cabegote da bancada de teste.
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CAPITULO 6
OTIMIZACAO DE MODELOS ESTRUTURAIS DINAMICOS

6.1) Introducio

Existem duas fontes distintas de obtengdo de um modelo matematico para representar a
dindmica de estruturas:

- abordagem teodrica ou analitica (A)

- abordagem experimental (X)

A abordagem analitica ¢ construida sobre premissas, simplificagdes e modelos teoricos
que representam, no final de seu desenvolvimento, uma aproximagio do comportamento real da
estrutura enfocada. Utiliza-se métodos analiticos do tipo: Trabalhos Virtuais, Principio de
Hamilton, Elementos Finitos, Diferengas Finitas, Matrizes de Transferéncia e outros. Como
caracteristicas basicas, o modelo assim obtido apresenta-se completo (pode-se calcular todas as
grandezas envolvidas no fendmeno em qualquer ponto da estrutura modelada), porém incorreto
(as aproximagdes inerentes aos métodos tornam o resultado final uma aproximagdo as vezes
grosseira do fendmeno real em analise).

A abordagem experimental ¢ desenvolvida sobre dados obtidos com a estrutura em
analise, os quais fornecem pardmetros para ajustar um modelo genérico que representa o
fendmeno real com uma precisio tdo boa quanto forem corretos os dados obtidos e a
metodologia utilizada, porém apenas os pardmetros medidos podem ser determinados na analise
(modelo ndo é completo).

Destas caracteristicas inerentes das duas abordagens existentes, surge a seguinte
metodologia para otimizar modelos: usar modelos analiticos como base para representar a
dindmica de estruturas (devido ao seu modelamento completo) e usar dados experimentais para

validar e corrigir este modelo (devido a sua fidelidade com o fendmeno real).
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Portanto, pode-se definir o processo de otimizagio de um modelo estrutural dinimico
como o processo de ajustar um modelo matematico de uma estrutura, usando dados
experimentais de forma que o modelo ajustado represente de forma mais correta o

comportamento dindmico da estrutura.

6.2) Revisio Teorica

Segundo Ewins [37], uma caracteristica importante para quantificar a qualidade de um
modelo dindmico € o nivel de corregdo. Por definigdo, existem os seguintes niveis:

- Nivel 1 - os autovetores e autovalores experimentais e analiticos conferem nos graus de
liberdade e modos analisados.

- Nivel 2 - os autovetores e autovalores experimentais e analiticos conferem nos graus de
liberdade ndo medidos nos modos analisados.

- Nivel 3 - as curvas de resposta em freqiiéncia experimentais e analiticas conferem na
faixa de freqiiéncia analisada.

- Nivel 4 - as curvas de resposta em freqiiéncia medidas e as nio medidas conferem na
faixa de frequi€ncia analisada.

- Nivel 5 - todas as curvas de resposta em freqiiéncia conferem (em todos os graus de
liberdade e em todas as freqiiéncias).

Para comparar resultados analiticos com experimentais existem varios enfoques que

definem 5 geragdes de metodologias de crescente complexidade.

6.2.1) Geracao zero: validacio do modelo tedrico.

Leva este nome por ndo se configurar um método de otimizagdo de modelo propriamente
dito, pois apenas compara resultados gerados pelas duas metodologias sem dar indicios ou
significado fisico para as correcdes necessarias no modelo. Serve como uma simp_les verificagdo
do grau de proximidade entre os resultados analiticos € os experimentais.

Este procedimento é usualmente denominado de validagdo do modelo tedrico € é a
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aplicagdo mais simples ¢ popular do uso da analise modal experimental.

Baseia-se na comparagdo direta de propriedades modais, quantificando a magnitude das
diferengas nos resultados obtidos pelas duas abordagens.

Devido ao complexo processo necessario para obter os resultados finais da analise modal
tanto tedrico como experimental, a comparacdo entre elas deve ser da forma mais completa
possivel, envolvendo preferivelmente os trés niveis do modelo dindmico ("espacial", "modal" e
"resposta") conforme apresentado no capitulo 2. .Ewins [9] expressa claramente a necessidade de
efetuar esta comparagdo de forma completa, utilizando tantos tipos diferentes de comparagdo

quantos forem possiveis.

6.2.1.1) Comparacio de propriedades de "resposta':

Esta comparagdo mostra-se a mais apropriada para ser inicialmente feita devido &
disponibilidade direta desses parametros pela abordagem experimental (a curva de resposta em
freqiiéncia é o dado inicial desta analise) e, apesar do longo processo de analise dispendido até
este nivel, a abordagem analitica incorre em menos incertezas através dos processos
computacionais € matematicos. Sobrepondo-se as curvas de respostas em freqiiéncia obtidas pelas
duas abordagens, pode-se observar as discrepincias nas estimativas de freqiiéncias naturais,

. amortecimento € anti-ressonancias.

6.2.1.2) Comparacgio de propriedades ""'modais":

Devido ao nivel de modelo modal exigir um esfor¢co similar de analise nas duas
abordagens (em ambos os casos trata-se de um segundo nivel na analise), esta é a forma mais
comum de comparagio.

Procedimentos usuais:

a)comparar graficamente os ‘autovalores (Wy versus wy)

Os pontos deste grafico devem formar uma reta de 459, sendo facil identificar

discordancias entre as abordagens. Caso a inclina¢do seja diferente de 459, a causa provavel do

erro € o uso de propriedades inadequadas do material no modelo teorico. Caso ocorra uma
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pequena dispersdo randomica de valores em torno da inclinagdo de 459, provavelmente existem
erros inerentes do processo experimental.

Caso seja detectada uma divergéncia nos autovalores dos modelos tedricos e
experimental, ndo pode-se determinar se esta divergéncia decorre duma diferenca entre as
matrizes de rigidez, de massa ou ambas entre os modelos.

b) comparar graficamente os autovetores (¢ . versus ¢, )

A tendéncia natural é de apenas sobrepor as representagdes graficas dos autovetores para
observar as discrepancias. Outra forma, talvez mais conveniente para avaliar a causa das
discrepancias, ¢ usar um grafico X-Y similar ao utilizado para comparar os autovalores. Cada
ponto deste grafico representara um nodo da malha de discretizagdo adotado para representar o
objeto e deverdo todos localizarem-se proximos a uma linha de 459 para autovetores
normalizados em relagdo a massa. O uso da mesma discretiza¢@o e idéntico posicionamento dos
nodos nas duas malhas € crucial para fornecer uma comparagio valida.

Esta analise é ideal para verificar se modos considerados correlatos nas abordagens
experimental e analitica realmente o s3o, além de facilmente identificar locais no modelo onde o
refinamento da malha de discretizagdo deve melhorar (no caso de ocorrer uma discrepincia
persistente entre valores, para especificos nodos em diferentes modos analisados).

A maior limitagdo desta comparagio é que o autovetor teérico € real e o experimental é,
via de regra, complexo. Segundo Ewins [37], tentar compensar esta discrepincia através de
complicados artificios numéricos nio trazem, na grande maioria dos casos, ganhos reais para a
analise. Deve-se apenas ter ciéncia desta limitacdo e aproveitar a parcela 1til desta comparagao.

Existem formulas que geram valores representativos de propriedades estatisticas simples
do par de autovetores em andlise, permitindo uma avaliagio quantitativa da discrepancia entre os
mesmos. A seguir, sdo apresentados dois exemplos tipicos.

c) O "Modal Scale Factor" (MSF) representa a inclinagdo da melhor estimativa de linha
reta tragada sobre os pontos plotados pela comparagdo dos autovetores (note que ndo indica a

qualidade do ajuste dos valores obtidos com a reta).
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S (8.),(8.)]
MSF (x,a)= &—u——
Y. (4.),(4.);

6.1)

d) O "Modal Assurance Criterion" (MAC) indica o desvio quadratico minimo dos pontos

obtidos com a linha reta, ndo indicando o tipo de disperséo (randémica ou sistematica).

(6.2)

ou

2

o fekie,
paact{a), (6.1,)]- TRACARTARTE}

(6.3)
Gerando uma matriz my X my, onde m, € o nimero de modos teédricos e my é 0 nimero
de modos experimentais considerados.

Na pratica, tem-se que se os autovetores obtidos pelas duas abordagens s3o idénticos
MSF = MAC = 1. Uma matriz graficando os valores de MAC entre todos os autovetores tedricos
e experimentais indica claramente quais autovetores sdo relacionados entre si. Valores baixos de
MAC sdo atribuidos aos seguintes fatores usuais: nio linearidades na estrutura, ruido nos dados,

modelo teorico inadequado ou autovetores ndo correlacionados.
Segundo Wright et al (38] mesmo em estruturas complexas (no caso uma barragem de

usina hidroelétrica) o uso desta técnica permite a avaliagdo da qualidade do modelo analitico.

6.2.1.3) Comparacio de propriedades "espaciais'':
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Para localizar onde se concentram erros no modelo analitico, utiliza-se os seguintes
métodos:
Verificar amplitude dos elementos das matrizes erro definidas abaixo:
[E,]=[M,]-[M,]
(6.4)
[£.]=[K.]-[K.]
6.5)
Neste caso, o modelo experimental deve ser capaz de descer ao nivel espacial e
apresentar as matrizes [M_] e [K, ] completas, considerando todos os modos existentes no
modelo (igual ao numero de graus de liberdade; na pratica, raramente passiveis de obteng3o).
a) Comparagdo das Matrizes Pseudo Inversas de Massa e Rigidez.
Autovalores e autovetores podem ser combinados em um unico conjunto de dados que
podem ser comparados relacionando varios modos simultaneamente [39].
Para um sistema completamente definido por "n" graus de liberdade temos "n" autovalores

e "n" autovetores. No caso de autovetores normalizados pela massa, temos as relagdes:

[o],[M],[@], =[1],

(6.6a)

[®1.(KL. (@], =] W,

(6.6b)

onde n é o nimero total de graus de liberdade no modelo. Rearranjando:

(6.7)
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(6.8)

onde: [M]-! - matriz inversa de massa do sistema
[K]-! - matriz inversa de rigidez do sistema

Caso tenha-se apenas m modos considerados na analise, porém sendo o autovetor

completo (vetor nx1), obtém-se a matriz modal reduzida [CI)R] . Para o caso de considerar-se

nxm

apenas um modo temos o vetor { ¢R} g
Portanto, para apenas um modo, tem-se:
. -1
R T
3] {1,007,

(6.9)

(6.10)

*

-1
onde: [M J - pseudo matriz inversa de massa.
« 71
[K ] - pseudo matriz inversa de rigidez.

Uma pseudo matriz tem as mesmas dimensdes que a matriz completa (ou seja, nxn) mas

com elementos diferentes, pois seja para a matriz de rigidez:
\

& =fr | & | [

nn

(6.11)
O termo "pseudo” ¢ aplicado para a matriz quadrada (nxn) obtida com o uso de matriz de

autovetores retangular (nxm).
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Devido ao fato de que m<n, o "rank" da pseudo matriz inversa € m, portanto devera haver
colunas e linhas que sdo combinagGes lineares das demais, tornando a pseudo matriz singular. No

caso de considerar-se um modo apenas (m=1) pode-se verificar facilmente esta afirmacio:

¢
Seja: {(D'}nlz ¢:2
9,
Tem-se: I:I} :{q)R},,I%{(DR}fn
¢
P
wy | e
\¢n
¢1¢1 ¢1¢2 ¢1¢n
=__1_ ¢2¢1 ¢2¢2 ¢2¢n
wil : : 3

&5 Gt - 4.9,
(6.12)
Observa-se que as linhas e colunas da matriz s3o relacionadas entre si (por exemplo o
fator comum na primeira coluna é ¢ e na segunda é ¢). Portanto, o "rank" da matriz é um.
Devido a dependéncia das colunas e linhas, o determinante da matriz é nulo e ela ndo pode ser

invertida de maneira usual.

Para o caso de matriz modal reduzida [CDR]M, tem-se:
(4] =[o]_[o'T,

(6.13)

(6.14)
Estas relagdes fornecem um meio para comparar propriedades modais analiticas e

experimentais da seguinte forma:



185

(6.15)

(6.16)
Onde [Eq,] e [Ei] sdo as matrizes erro das pseudo matrizes inversas de massa e rigidez
respectivamente.

Em termos de propriedades modais, tem-se:
[E.),, =[@f], [of], - [ez] [o1],

(6.17)
\ \
T T
Bl =[of], ) 5 | [of],[ef],) = | [of],
R O\ R AL,
(6.18)

para n graus de liberdade e m modos e autovalores.

As matrizes erro podem ser plotadas em graficos tridimensionais para facilitar a
visualizagdo dos elementos onde ocorrem as maiores discrepancias. Caso o objetivo seja o de
apenas identificar os elementos com maiores discrepancias entre as pseudo matrizes inversas, o
uso do valor absoluto dos elementos das matrizes facilita a analise visual.

O resultado obtido com esta metodologia depende grandemente do nimero de modos (m)
considerados para a comparac¢do. No caso de todos os modos do modelo serem considerados
(m=n), a magnitude dos elementos das matrizes indicam a correcdo a ser feita no modelo. No
caso extremo de ser usado apenas um modo (m=1), temos que esta técnica apresentara a
discrepancia dos modelos em relagdo a apenas este modo considerado, sendo as corre¢des
indicadas validas apenas para adequar o modelo tedrico ao modo experimental usado e
provavelmente ndo serdo corretas em relagdo aos modos desconhecidos, sendo desprovidas de
representatividade fisica com a estrutura real.

Por fim, Sidhu [39] demostra que esta técnica pode somente ser usada para comparar
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propriedades modais e ndo identifica 4dreas de modelamento deficiente na estrutura em analise,
fornecendo um indicativo da discrepéncia entre os modelos teédricos e experimental ([E] tende a
ser uma matriz nula quando os modelos sdo idénticos).

b) Usando Matrizes de Massa e Rigidez.

Devido a dificuldade na interpretacdo e éplicag:ﬁo dos resultados obtidos em a), tem-se
que a mesma derivagdo para matrizes de massa e rigidez € mais util. A simples inversdo do
resultado obtido em a) ndo € exeqiiivel por serem estas matrizes singulares, exceto no caso raro
de considerar-se um numero idéntico de modos e graus de liberdade no modelo.

Por definigdo: [E,]|=[K.]-[K,]

P a

donde:
(K] =1+ BT

(6.19)

expandindo em uma série:
K] =[] KT BT K] E)

Caso se considere as divergéncias entre as matrizes de rigidez tedrica e experimental

2

K] +... (6.20)

pequenas (matriz erro pequena), tem-se que os termos de terceira e maior ordem podem ser

negligenciados:

(6.21)

Segundo Sidhu et al [40] a vnica matriz conhecida a principio é [Ka] proveniente da
analise teodrica e deve ser reduzida para a dimensdo da matriz de rigidez experimental (ordem n)
através de uma redugdo de Guyan [41], obtendo [KRa]nxn- A matriz [Kx]‘1 deve ser obtida, na

pratica, por:

(6.22)

onde: [CDRX] . autovetor normalizado em relagdo a massa reduzida
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— : matriz diagonal com autovalores experimentais invertidos

\gl\) —

m : nimero de modos medidos
n : numero de DOF's medidos

donde;

(6.23)
O mesmo procedimento € aplicavel a matriz massa:
[£,]=[M,]-[M,]
donde:
] = ()4 (M) [, m,]
(6.24)
obtendo:
(E,),, =[M2]_ (M -T2 M7
(6.25)

Plotando a matriz erro pode-se observar onde no modelo tem-se a maior discrepincia
entre as abordagens e, no caso extremo de considerar-se todos os graus de liberdade e modos da
estrutura, tem-se o valor da corregdo que deve ser executada. Sidhu et al [40] mostra que O uso
de um numero de nodos € modos inferior ao existente na estrutura na andlise teorica incorre em
aproximagdes que reduzem grandemente a precisdo e validade desta comparagio, servindo, no
entanto, ainda como bom indicativo da regifio no modelo onde ocorrem maiores discordancias. E
interessante avaliar diferentes combinagdes de autovetores para esta analise e observar os graficos
da matriz erro para cada uma, utilizando-se todas as informagdes possiveis para formar uma

conclusdo mais abrangente.

6.2.2) Primeira Geraciio: baseados em propriedades modais.

Para a corregdo de modelos via propriedades modais, tém-se as duas metodologias
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basicas:

6.2.2.1) Propriedades de ortogonalidade dos modos em relacio a massa.

O uso da propriedade de ortogonalidade dos modos indica que, se modos normalizados
pela massa forem usados, tem-se: |

[0, [M,]®.]=[5.]=[1]
(6.25)

Sendo [I] a matriz identidade.

O uso dos mesmos nodos para a malha de discretizagdo tedrica e experimental é
necessario para possibilitar esta avaliagdo, sendo necessario usar uma matriz de massa teorica
condensada caso o nimero de pontos medidos nio seja 0 mesmo dos nodos do modelo teodrico.

a) Corregédo do autovetor.

Caso seja necessario um ajuste no modelo tedrico (considerando a analise experimental
uma boa aproximagdo da realidade), temos que, segundo Baruch [42] e Targoff [43] para
pequenas corregdes nos modelos: :

1
CARCH(CRIITACN S
(6.26)

Nesta abordagem, a matriz de massa teorica é considerada correta (por ser relativamente
facil de obtengdo analitica) e € essencial incorporar todos os nodos do autovetor em analise.

b) Ajuste da matriz de rigidez teorica:

Seguindo esta linha de raciocinio, tem-se que a matriz de rigidez teérica provavelmente
apresenta erros que podem ser corrigidos com o uso dos autovetores obtidos na etapa anterior,
ou seja, a obtencdo da matriz de rigidez que, junto com a matriz de massa teorica, gera os

autovalores medidos e autovetores otimizados.

(6.27)
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6.2.2.2) Matriz erro do sistema.
O objetivo desta abordagem ¢ identificar regides no modelo onde tém-se discrepancias
sensiveis entre as abordagens teérica e experimental. Para tal, existem duas abordagens:

a) usando matrizes inversas de massa e rigidez:

\
[K=[e]"| s [ol
\
. (6.28)
[M]=[0] "[@]"
(6.29)
donde {¢} {g} ={41}
-w%w},{q»}f -8},
donde derivam-se as matrizes erro:
[£.]=[4,]-[4.]
(6.30)
[£,]=[8.]-[5.]
(6.31)

Graficando estes valores podem-se identificar regides no modelo onde um refinamento ou
revisdo do modelo trara beneficios para aumentar a qualidade do resultado final.

Segundo Ewins et al [44] a matriz de rigidez analitica [K;] € mais vulneravel a erros
devido as simplificagGes inerentes a abordagem tedrica, sendo ela merecedora de ateng@o especial
no processo de corregdo. Apesar disto, caso existam erros de modelamento, tanto na matriz de
rigidez [K;] como na de massa [M,], deve-se corrigir ambas sob pena de que o resultado da
correcido efetuada sobre apenas uma delas seja um modelo otimizadb ndo refletindo a realidade
fisica da estrutura.

Inicialmente deve-se definir o que seria considerado um bom modelo, possibilitando, desta

forma, estabelecer metas a serem alcangadas com o estudo.
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Pode-se considerar que o modelo ideal deveria apresentar as seguintes caracteristicas:

a) representa, de forma correta, as conetividades fisicas

b) os autovetores analiticos concordam cdm 0s experimentais

c) deve predizer corretamente os modos ndo medidos experimentalmente.

Segundo Ewins et al [44], a condigio minima que um modelo valido deve respeitar é a
condigdo b), sendo ideal que, baseado na condi¢fio a), a imposi¢do da condigio b) gere um
modelo que atenda a condigdo c).

Uma premissa usualmente adotada em processos de otimizagdo do modelo analitico é que
0s maiores erros existentes no modelo sio localizados, sendo que a corregio destes erros fornece
uma grande melhoria na qualidade do modelo.

Uma caracteristica deste processo de otimizagdo € que ele ndo presume ou exige que a
matriz de massa analitica [M,] seja correta para melhorar a matriz de rigidez [K;], usando um
grupo de autovetores medidos como base para a otimizagdo. A mesma afirmagdo pode ser feita
para o processo de otimizagido da matriz de massa [M,].

Devido a limitag@o pratica no nimero de autovetores obtidos na abordagem experimental,
tem-se que o numero de autovetores obtidos (my) ¢ menor que o nimero de graus de liberdade
(ny) considerados.

No caso critico de ter-se apenas um modo medido, ainda assim pode ser executada uma
otimizagdo no modelo utilizando uma relagio conhecida entre as matrizes do modelo e este

modo:

(6.32)

ou:

(6.33)

onde [®D4] € a matriz modal incompleta experimental.
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No caso de ter-se apenas o autovetor {¢x}, tem-se a seguinte relagao:

[E 8.} =M, )8, %} -[K,){8,}
(6.34)

ou:

\

ESHe )=o) w2 o) -[&1{2.}s))

\

(6.35)

Utilizando-se este processo de forma iterativa obtém-se a quantificagdo do erro no modelo

de forma muito mais satisfatoria. Para avaliar se o processo € convergente, deve-se avaliar
(utilizando-se os métodos da "geragdo zero") a coeréncia existente entre os modelos antes e

depois de cada iteragdo.

6.2.3) Segunda geracio: baseados em propriedades modais.

O uso da técnica de analise de sensibilidade no problema de autovalores e autovetores
permite a identificagiio da ordem de importéncia dos graus de liberdade do modelo analitico na
definicio das propriedades modais da estrutura. Este estudo pode servir de orienta¢do para a
adequagdo do modelo analitico em relagio ao experimental, gerando as relagSes matematicas
abaixo. To et al [45] apresenta uma revisio dos métodos baseados na perturbagdo de primeira

ordem e uma nova abordagem utilizando o método de iteragio do quociente de Rayleigh.

6.2.3.1) Método da Minimizacao das Restricoes (CMM - Constraint Minimization
Method).

He [46] apresenta este método desenvolvido por Baruch e Bar Itzhack, inicialmente
considerando o sistema levemente amortecido, ou seja, com autovetores reais.

O método baseia-se na premissa de que a matriz de massa analitica [M,] € correta (ou

seja, [Ey] = [0]) e a matriz de rigidez otimizada deve satisfazer as seguintes restri¢Ges fisicas:
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—
.

(6.36)
i) [K,]" =[K.] (simetria).
Para avaliar a diferenca entre a matriz de rigidez teorica [K;] e a experimental [K] tem-se

a norma Euclidiana:

S DARIARIS AR

(6.37)
As restrigdes fisicas sdo incorporadas, por multiplicadores Lagrangianos, numa fungdo de

Lagrange, a qual ¢ minimizada para derivar a matriz de rigidez otimizada [Ky]:

\
(£.] [Ka]—[Ka][d’x][q’x]T[Mx]-[Mx][Q][d’x]’[Ka]+[Mx][®x]{ AN CRAUZATIEZA LR CAREA C R CRIEA
\

(6.38)
Donde obtém-se a seguinte defini¢do para a diferenga entre matrizes de rigidez analitica e

otimizada:

: \
[AK]=-[Ka][m,][Q,]T[MX]-[Mx][q’x][@x]T[Ka]+[Mx][<Dx]( w; J[Q,]T[Mx]+[M,][mx][MT[Ka][@J[@x]’[Mx]
(6.39)

Este método apresenta a caracteristica de ndo requerer os parametros modais do modelo
analitico, uma vez que ele propde a otimizagdo da distribuigdo de rigidez (que é um parimetro
fisico) usando diretamente os parimetros modais experimentais.

Outra caracteristica é sua premissa basica de considerar a matriz de massa analitica
correta, o que limita a aplicagdo pratica deste método, e que sua aplicagdo ndo é iterativa, ou seja,
o uso desta metodologia otimiza o modelo analitico em uma s6 operagdo. O uso deste método
sempre gera o mesmo resultado, descartando o uso do mesmo de forma iterativa.

Uma metodologia similar foi desenvolvido por Bergman para a otimizagdo da matriz de

massa analitica. Pode-se impor a condi¢do de ortogonalidade durante o procedimento de

otimizagdo e derivar a matriz de massa otimizada através da minimizagdo da seguinte norma
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Euclidiana:

(6.40)
Obtendo a matriz de massa otimizada [My]:
[M,]=[M,]+[M, ] @, ]m, ] (] [m, ), ] ' [@.] [ M,]
(6.41)
onde a matriz [my] é a matriz modal de massa definida por:
[m,]=[®.][M,]®.]
(6.42)

6.2.3.2) Método da Matriz de Erro (Error Matrix Method-EMM) - Comparacio de

Propriedades Espacias.

6.2.3.2.1) Descricio do método.

Caso as matrizes completas de rigidez e massa do modelo tedrico e do experimental
fossem disponiveis, entdo a diferenca entre estas duas matrizes fornece nio apenas a corre¢do a
ser feita no modelo tedrico como indica os graus de liberdade onde os maiores erros ocorrem
(onde o modelamento é precario e necessita de melhorias).

Sidhu [39] apresenta a seguinte dedug@o para o caso da matriz de rigidez.

Seja [Ey] a matriz erro de rigidez:

[E]=[K.]-[K.]
(6.43)

[Ex] pode ser apresentada na forma de um grafico tridimensional onde ¢é facil visualizar
onde ocorrem as maiores discrepancias entre os modelos e a corregdo a ser feita.

Na pratica, a matriz experimental é raramente completa devido ao grande mimero de
medicOes necessarias para tal, sendo mesmo tecnicamente inviavel medir certos graus de liberdade
(rotagdes e graus de liberdade internos da estrutura). Neste caso, pode-se calcular uma

aproximagdo da matriz erro da seguinte forma:
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Sendo [Ky]=[Ka]+{Ek]

(6.44)
Invertendo ambos os lados da igualdade:
K =[K+[E]
=(&J+ T EY)
=[N+ (& E]] (&)
(6.45)
Considerando que a multiplicago ([K,]~![Ei]) é pequena, ou seja:
(T[] =l0]
(6.46)
Pode-se expandir usando uma expanso binomial:
[+ KT =K EIETE] [ E] -
' (6.47)
Substituindo na equagio (6.45) e po6s multiplicando por [Ka]‘l, tem-se:
K] =[] KT EIKT K] E] ) - [KT B
(6.48)

Caso os modelos apresentem apenas pequenas divergéncias, ou seja, as poténcias

superiores de ([Ka]'l[Ek]) sdo pequenas quando comparadas com a matriz [K,], temos:
(& =[&] -[K][EJK]

X

(6.49)
ou seja:
(KT BN =[&] - [K]
(6.50)
Pré e p6s multiplicando por [K,], tem-se:
(E)=[KJ K] - [K]]K.]
(6.51)

Esta equagfio fornece a matriz erro aproximada [E] em termos das matrizes [Ka]'l,

[Kx]'l e [Kal.



Nela, a inica matriz conhecida a priori € [K,], pois nem sempre é possivel inverté-la para

« -1
obter [Ka]‘1 (matriz de rigidez singular), porém € possivel obter as pseudo-matrizes [K a] e

« -1
[K xJ conforme ja aprcsentado neste capitulo:
« -1
_ [ xR rR17
] =l o,

(6.52)
\

k] =for),| L | o)

nn

o

11

(6.53)

o L/
Porém precisa-se da inversa de [Ka] (I:Ka]) Como ja apresentado, ndo é possivel

inverter pseudo matrizes pelos métodos convencionais. Para contornar este problema, é assumido

que a pré e po6s multiplicagdo pode ser feita usando-se [K,] diretamente conhecida:

=l [&] [k e,

nn nn

(6.54)
onde:
"\ -
(K], = (@] W [@.]...
L \mem
(6.55)
"\ .
k], =2(®.].| W [@.]..
- \-mxm
(6.56)

substituindo em (54), tem-se a expressdo da matriz erro de rigidez em termos de parametros

modais:
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\ 1 \
[El=lk]@l % [el el % | [@].[K]
\ \
(6.57)
Usando a mesma metocologia, obtém-se para a matriz erro de massa:
Por defini¢do: [E]=[Mx]-[M,]
Obtém-se: [Em]=[M,]([Ma]-1-[My]-1)[M,] (6.58)
ou, em termos de pardmetros modais:
CARSIEA (CAMCY SRR 174
(6.59)

Sidhu [39] apresenta em seu trabalho a confirmagdo que as premissas usadas (matriz erro

*

pequena, uso de pseudo matrizes em lugar das matrizes completas e uso da matriz l:K a] em lugar

de [K,] na equagdo (10)) sdo validas e obtém as seguintes propriedades da matriz erro:

a) A matriz erro ¢ aditiva em relagdo aos modos usados no seu calculo, ou seja, a matriz
erro obtida considerando os modos 1,2 e 3 ([Eq 3 3]) representa a somatéria das matrizes erro
obtidas com os modos 1,2 e 3 em separado:

[E1,2,3]1=[E1] + [E2] + [E3]

b) A ordem na qual os modos s3o considerados no calculo da matriz erro ndo influi no seu
resultado:

[E1,231=1[E2 3 11 =[E3,2,1] =[Eq 3 2] =etc...

O resultado desta metodologia é dependente do nimero de modos usados no processo.
No caso extremo de considerarmos o mesmo numero de modos que os presentes no modelo
(numero de modos = numero de graus de liberdade) obtém-se na matriz erro resultante ndo
apenas a localiza¢@o na estrutura dos graus de liberdade onde ocorrem as maiores discrepéancias,
como também o valor da corregdo a ser efetuéda. No caso de usar-se um numero de modos
inferior ao existente, tem-se que o processo for¢a uma adequagdo do modelo tedrico com o
experimento exclusivamente em relagdo ao modos considerados, podendo prejudicar a preciséo

do modelo em relagdo aos demais modos e mesmo propor alteragdes no modelo teorico
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desprovidas de base fisica.

Caracteristicas basicas deste método:

O processo de melhoria da matriz de 'rigidez ndo pressupde ou necessita que a matriz de
massa 2nalitica seja correta ([My] = [My]), valendo a mesma observagido em relagdo 4 methoria
da matriz de massa, onde ndo ha exigéncia que [K,]=[Ky]. Isto se deve ao fato de que a matriz de
rigidez ndo ¢ determinada usando como referéncia direta a matriz de massa, mas sim os modos
obtidos experimentalmente (embora deva ser observado que ocorre uma relagdo implicita, pois
deriva-se [® 4] e [w,a] de [M,] e [KzD).

Este método usa matrizes de flexibilidade ([K]-1) durante os calculos, nas quais os modos
de baixa frequéncia dominam e so os usualmente mais faceis de medir na pratica [46].

Este método pode ser usado de forma iterativa para melhorar o resultado da anlise até
um valor aceitavel de discordancia entre os modelos.

Segundo He [46] o uso de um conjunto incompleto de modos experimentais ocasiona a
perda das caracteristicas de conetividade do sistema e torna a localizagdo de erro no sistema
menos clara, embora ela permanega aceitavel se o numero de modos usado € suficientemente
grande. Para reduzir este efeito negativo, um processo iterativo pode ser adotado com o objetivo
de obter uma matriz erro de rigidez ou massa cada vez menor, indicando que a matriz teérica
melhorada € cada vez mais proxima a matriz experimental. A ilustragdo deste processo esta na
figura 6.1.

Como critério de convergéncia, He propde varios pardmetros que se baseiam tanto nos
pardmetros modais (autovalores e autovetores) como nos pardmetros espaciais (elementos das
matrizes de rigidez e massa), dos quais foram selecionados os seguintes:

a) Erro percentual dos autovalores:

p

x 100%

(6.60)

b) Erro percentual do p-ésimo autovetor:



Modelo experimental incompleto
\

[®:]] w,

Modelo analitico completo
' \

[Ma}[Ko}[Ra)| W, ' |

v v

Uso do método da matriz de erro para
estimar correcdo em [Kj].

v

Modificar modelo analitico
[Kal

Precisdo adequada?
(nivel de coeréncia entre os modelos)

Processo falho!

Modelo analitico otimizado!

Figura 6.1:Processo iterativo para otimizar modelo analitico.

x 100%

c) Razdo percentual dos elementos das matrizes de rigidez:
(%)
22« 100%
(%,)

rPq

onde r identifica modelo otimizado na r-ésima iterag3o.
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(6.61)

(6.62)

He mostra que o processo iterativo normalmente diverge caso ndo sejam considerados um

numero aceitavel de modos, se o processo ¢ aplicado com o objetivo de corrigir todo o modelo.

Localizagdo de regiGes com modelamento deficiente.

Em seu trabalho, He [46] mostra que o uso das técnicas CMM e EMM, de forma a otimizar o
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modelo como um todu, ndo atinge um sucesso aceitavel e o processo iterativo usado para o
método EMM ndo converge caso o modelo experimental ndo considere quase a totalidade dos
modos considerados na abordagem analitica.

Para contornar este problema, é proposto o procedimento de inicialmente identificar os
locais no modelo onde ocorrem as maiores discrepancias, visto que usualmente tém-se erros de
modelamento concentrados em regides que apresentam certos tipos de complexidades (por
exemplo, juntas de ligagdo e mudangas de materiél).

Para localizar as regies com maiores erros na matriz de rigidez [K,], apdia-se na
premissa que a matriz de massa [M,] é adequadamente correta ([M,] = [My]).

Por definigdo: [Ex] = [K«] - [Kq4]

(6.63)

P6s-multiplicando ambos os lados da igualdade péla matriz de autovetores experimental

(incompleta):
[EJo.]=[K]o.]-[K ][] (6.64)
Apesar de ndo ser conhecido [K«], tem-se a seguinte relagdo:
\
[K]o.]=[M]o.] w
\
(6.65)
Como considera-se [My] = [My], tem-se na equagio (6.64):
\
[EJe.]=[Mm]o.] wi |-[K]2]
\
(6.66)

Po6s-multiplicando ambos os lados da equagdo pela matriz incompleta de autovetores

experimental transposta, tem-se:
ENoJo.T)=[mJo) w  [o]-[x)[e]e.])

(6.67)
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Devido ao fato da matriz [®,] ser incompleta, ndo pode-se obter a inversa de
([®.][®.]") para calcular o valor de [Ej]. Apesar disto, o valor de [Exl(®@,][®.]) serve como
indicativo de regides com modelamento deficiente.

A equagio (6.67) pode ser transposta gerando a equagao:

(6.68)

As equagdes (6.67) e (6.68) estdo representadas na figura 6.2, ond= uma regido hipotética

de modelamento deficiente é representada pela 4area achurada. E facil de verificar que a equagio
(6.67) define as linhas onde ocorrem erro de modelamento, enquanto a equagio (6.68) define as
colunas referéntes a erros de modelamento. Multiplicando-se estas duas equagBes obtém-se a

indicagdo correta da 4rea em questdo pela sobreposi¢do das linhas e colunas indicadas (figura

6.3).
72 r | [z
a) | g o
- % 117
[, ]@,]" ] [2:] =

Figura 6.2: Ilustragdo do processo de localizagio de regifo mal modelada.

7 %
%

]

Figura 6.3: Ilustragio da localizagdo final de regido mal modelada.

Toda esta metodologia pode ser aplicada para o caso de se considerar um autovalor

isolado {¢x}i (referente ao i-ésimo modo medido). Para tanto, tem-se da equagdo (6.64):

[E ¢}, =K.} -[K.){4.],
(6.69)

Seguindo o mesmo procedimento, obtém-se:
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(E{g.HaY ) =w (M, )ig. Mo Y - (K. {o.HoF)

(6.70)

Da equagio (6.70) conclui-se que apenas um modo medido é necessario para efetuar a
localizacZo de regides modeladas de maneira deficiente, desde que este modo seja sensivel as
divergéncias [Ek] que se deseja corrigir.

Uma forte vantagem deste método ¢ sua independéncia quanto ao nivel de discrepancia
entre a abordagem analitica e experimental ([E] ndo deve necessariamente ser pequeno).

Uma desvantagem € que este processo ndo pode ser usado iterativamente, pois nem
mesmo pode ser usado para otimizar a matriz teorica [K,], sendo o seu objetivo puramente de
indicar regiGes onde deve-se usar um outro método para otimizar [K,]. Cabe salientar que pode-
se usar mais de um modo ou combinagio dos mesmos para obter maior precisio e confian¢a na
localizagdo destes erros na matriz [Kg4].

De forma analoga, pode-se desenvolver um método similar para o caso da matriz de massa
analitica [My], apesar de que na pratica sdo raros os casos onde as incertezas envolvidas na matriz
[M;] sdo superiores as referentes & matriz [K,].

Neste caso, a premissa assumida € de que a matriz de rigidez analitica é correta (ou seja,
{K.}={&.}

Definindo a matriz erro de massa: [Epy] = [M, ] - [M,] (6.71)

Analogicamente ao caso desenvolvido para [Ej], obtém-se:

\ \
(E][e.] w  [o] |=[k]eJo.) -[Mm}le]) v [o]

(6.72)

(@] w [o] [El=[eJo.J[k]-|[e.] w» [o] [M]

6.73)

Donde obtém-se, para o caso de um unico modo:
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(510000 ) = (KN HoY - [, w2 {8 Ho.T)

(6.74)

Para o caso genérico de se necessitar a otimizacdo tanto da matriz de massa analitica

[M3] como a matriz de rigidez analitica [K,], tem-se que as premissas [Mz]=[ M, ] ou [K,]=[K ]
ndo sdo mais validas. Para contornar este problema, ¢ usada a defini¢io de [Eq,] (equagdo (6.71))

na equagdo (6.66), obtendo:

\
[Ek][q)x] = ([Ma]+[Em])[q)x] w)?; —[Ka ][q)x]
\
6.75)
Po6s-multiplicando a equag@o pela transposta da matriz experimental de autovetores obtém-se:
\
ENeJe.T)-[E].] W [T |
\
\
=)0 w (o] FKleJe.])

(6.76)

Na equagio (6.76) tem-se a coexisténcia de [Ei] e [Epl,cujas influéncias devem ser
separadas.

A grande vantagem deste procedimento ¢ identificar regides no modelo analitico onde
melhorias localizadas trazem grandes beneficios ao modelo como um todo, evitando executar
alteragOes em regides onde o modelamento é adequado e respeitando a conetividade fisica no
modelo, pois apenas elementos com representagdo fisica no modelo sio alterados. A
implementagdo da corre¢do do modelo passa pela quantificagdo das matrizes [Ei] e [Ep,].

Para o caso de considerar-se [Ma]=[Mx], obtém-se uma metodologia para estimar [Ei]
da seguinte forma:

- utilizando-se um modo isolado {¢y};, a equagdo (6.66) torna-se:

(£ g}, =(w2) [M.){4.},-[K. 0.},

i

(6.77)
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Este sistema de 2quagdes, segundo He [6.11] pode ser resolvido para 3 regides contiguas
identificadas com erro de modelamento relevante se forem usados B modos experimentais,
tornando o sistema de equagdes referentes a estas regides determinadas.

No caso de existirem regides ndo contiguas, ou seja, independentes, pode-se resolver cada
grupo de regides contiguas individualmente com os mesmos modos experimentais. Por exemplo,
para o caso onde temos 7 regides identificadas com erro que nfo apresentam inter-relagdo fisica
direta no modelo, pode-se utilizar apenas um modo medido y vezes para resolver cada equagio de
forma isolada.

O mesmo procedimento pode ser adotado para o caso de desejar a otimizagdo de [Mjy]
considerando [K]=[ K ], porém esta situagdo € muito rara na pratica.

Com o uso da identificagdo das regiGes de erro, pode-se usar as técnicas CMM e EMM de
forma a utilizar apenas as melhorias indicadas para regiGes identificadas pelo método como sendo
carentes de melhorias, descartando as outras melhorias propostas como erros inerentes ao uso de
poucos modos para a otimizagdo do modelo analitico. Desta forma, pode-se adotar um processo
iterativo com o calculo de nova [K,] a cada itera¢@o incluindo as melhorias propostas. He [46]
mostra o sucesso deste método.

Enfim, pode-se concluir que o processo iterativo ocasiona uma melhoria na relagdo entre
os modos tedricos e os experimentais usados no processo, apesar da corre¢do perder significado

fisico e a relag@o entre os modos ndo considerados usualmente piorar.

6.2.4) Terceira Geragio: baseados em funcdes de resposta.

Meétodos baseados em propriedades modais apresentam algumas limitag3es, tais como:

a) dificuldade de comparar modos reais e completos [®,] com modos complexos,
incompletos e ndo completamente corretos [P _].

b) necessita da expansdo dos modos incompletos e dos dados para determinar as variaveis
desconhecidas nas equacdes.

c) existem mais variaveis desconhecidas que conhecidas nas formulas de determinagio dos

fatores de corregdo; tendendo a gerar um sistema de equagdes subdeterminada.
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Estas limita¢Ges orientaram a criagdo dos métodos de 3* geragdo, onde utilizam-se fungdes
de resposta para otimizar o modelo dindmico. Algumas vantagens sdo:

a) fun¢des de resposta sdo dados mais proximos aos realmente medidos na abordagem
experimental, sendo, portantn, menos contaminados por aproximagdes decorrentes do método de
analise modal.

b) premissas sobre o amortecimento no s30 necessarias.

c¢) comparagio de modos ndo € necessaria.

d) como sempre existe uma grande quantidade de dados (curvas de resposta medidas), as
féormulas ndo precisam permanecer subdeterminadas.

A formulag@o basica do método Response Function Method ( RFM) reduz-se a:

[R] {p} ={EH(W)}
(6.78)
onde [R]: contém propriedades das respostas em frequéncia do modelo analitico e do
experimental.
{EH (w)}: divergéncia entre as abordagens
{p}: contém os fatores de correcdo (Emj,Ekj).
Lin e Ewins [47] apresentam a derivacdo deste formulario, baseados na seguinte
identidade matematica:
([4]+[BY]" =[4]" ~[[4]+[B]] "[BY4]"
(6.79)
onde [A] e [B] sdo matrizes complexas ndo singulares.

A verificagdo desta equacdo pode ser feita pré-multiplicando ambos os lados por ([A] +

[B]):
[1)={1]+[BIA]" -[B] 4] =[/]
(6.80)

Considerando que [A] seja a matriz de impedancia analitica do sistema [Z4(w)] e que [A]

+ [B] seja a matriz de impedéncia experimental do sistema [Z (w)], obtém-se:
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(6.81)
Reescrevendo em forma de matriz de erro de recepténcia e impedancia, tem-se:
[Ealw)] = [, w)] [, 0)] = { . W] EZ(w) [, ()]
(6.82)

Caso uma coluna { ax(w) }i (ou linha, uma vez que [ax(w) i ¢ simétrica) completa tenha

sido medida:
{a. )} ~{a.m} ={a.(m}[E2(0)] e, ()]
(6.83)
Na otimizagdo de modelo analitico tem-se que a conetividade fisica do modelo analitico
deve ser respeitada e mantida durante o processo, ou seja, os erros podem apenas ocorrer onde 0s
elementos da matriz de massa ou rigidez sdo diferentes de zero, sendo que geralmente a
conetividade fisica da matriz de amortecimento [H] é assumida como sendo a mesma da matriz de
rigidez [K]. Substituindo [ E£,(W)] na equagdo (6.83) em termos de [Em], [Ek] e [H], e efetuando
a sua transposta, obtém-se:
{aa(w)}i —{ax(w)}i = [aa(w)](—wz[Em]+[Ek]+i[H]){ax(w)}i
(6.84)
Considerando a conectividade fisica do modelo analitico e definidas as mudangas nas
varidveis da matriz de massa como Ep,; (sendo r=1, L{; onde L1 ¢ o niimero total de variaveis
independentes na matriz de massa que podem ser nio nulas), na matriz de rigidez como
E, (s=1,L7) e na matriz de amortecimento como hg(s=1,L7), pode-se mostrar que cada elemento
bj(w)(j=1,N; onde n, ¢ o nimero total de graus de liberdade no modelo analitico) da solugdo
direita (right hand soluction) da equagio (6.84), a qual é um vetor, pode ser expresso como uma

combinagdo linear das mudang:as de todas as variaveis:

b,(w) = zc' )Em, +Zc )Ek, +Zc h={C,(w)} {P}

s=1

(6.85)

Onde {Cj(w)} é o conhecido vetor de coeficientes formado com o uso de {a_ (W)} e

[ag(W)] e {P} é um vetor desconhecido de mudangas nas varidveis. Para uma freqiiéncia
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especifica w, bj=bj(w)(j=1,N) s30 conhecidas como as diferengas entre as receptancias analitica e
experimental da coordenada x; (com excitagdo sendo aplicada em x;). Portanto, da equagdo (6.84)
pode-se formar as seguintes equagdes algébricas lineares em termos do desconhecido vetor de
mudangas nas variaveis {P}:
[com){(P}={B(w)}
(6.86a)

onde:

[cw)]= {Cz(:w)}T 1P| ¢ lelBw)}=| " SW)

Na presenga de amortecimento no sistema, [C(w)] e {B(w)} tornam-se complexos

enquanto {P} ¢ real, obtendo:

Re{[C(w)]) Re{{B(w)})
e i)
(6.86b)
A equagdio (6.86a)(ou (6.86b)) € obtida usando dados de receptancia analitica e
experimental de uma freqiiéncia especifica.
Quando usamos dados de j freqiiéncias distintas, o nimero total de equagdes lineares
algébricas torna-se j vezes maior, tornando a equagdo (6.86a)(ou (6.86b)) um conjunto sobre-

determinado de equagdes algébricas. Com o objetivo de obter {P}, a melhor técnica numérica
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disponivel € a Decompusi¢do do Valor Singular (SVD). Uma vez que nenhuma aproximagio foi
feita durante a formulagao do problema, {P} pode se resolvida diretamente. Uma vez obtido {P},
utilizando-se o modelo analitico, pode-se determinar de forma t\nica o sistema otimizado de
matrizes. Deve- se observar que nenhuma consideragéo sobre a magnitude das matrizes erro [E,]
e [Ek] foi feita e ndo existe, conseqientemente, nenhuma restrigdo quanto a amplitude na
discrepancia entre os dois modelos. Prova disto € o excelente resultado obtido com o uso desta
técnica com uma discrepéancia de 25% entre as matrizes [A,] e [My], [K,] e [K;] em um sistema
de 8 graus de liberdade apresentado no trabalho de Lin et al [47], salientam que o uso de mais de
um autovetor ndo promoveu melhoria significativa nos resultados.

Caso o conjunto de coordenadas medidas experimentalmente seja menor que o usado no
modelo analitico (modelo incompleto), deve-se adotar o uso de processo iterativo para a
convergéncia do processo a resultados corretos.

Considerando que as matrizes erro de massa e de rigidez do sistema ([Ep,] e [Ex]) podem
ser expressas pela combinagdo linear das matrizes de massa e rigidez dos elementos do sistema
([mg] e [kg] para um s-ésimo genérico elemento) utilizando-se de fatores de alteragdo das
variaveis de modelamento associadas a cada elemento (B e v5 para um s-ésimo elemento), tem-

S€.

[£,]= 3 Alm) e [£)= 3 rifk]

(6.87)

para N1 elementos do sistema.

Substituindo a seguinte relagao:
[E2(")] = (- W2(Em] + [Ex])

(6.88)

na equagao

{a, )}, ~{a.(w)}, =[a.W]-w*[E, ] +[E ]+ B e ()},

(6.89)

tem-se:
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r 3\

By
Oy (W) & (W) an (W) A, (W) e al(z.Nl)(W) :
<%y (W) %o (W) _ |9 (W) ar (W) Tt Gy (W) J B
. . = . . . . 7, r
xani(w) a am'(w) a, (w) a, (W) e an(Z.Nl)(w) :
V4%y

(6.90)

Onde, para uma especifica frequéncia w, [A(w)] e {a(w)} sdo conhecidos.

No caso de que as coordenadas experimentais sejam incompletas, utilizando os termos de
receptancia analiticas {oz(W)}; faltantes e deletando as linhas em ambos os lados da equagio
(6.90) onde Xocji(w) ndo forem medidos gera o seguinte sistema de equagdes lineares algébricas
de ordem reduzida:

[AW)] (P} = {Eau(w)}
(6.91)

Neste método, devido a liberdade de escolha das freqiiéncias cujos valores da curva de
resposta em frequiéncia serdo usados para a melhoria do modelo analitico, o uso de frequiéncias
afastadas das freqiiéncias naturais do sistema permite que as influéncias de varios modos sejam
levadas em consideragdo simultaneamente, rompendo com a dependéncia de que o modo em
analise domine na faixa de freqiiéncia utilizada e permite avaliar a influéncia dos modos fora da
faixa de freqiiéncias medidas. Devido a facilidade de obter informagdes em um grande nimero de
freqiiéncias (com o uso de excitagio impulsiva ou estacionaria do tipo ruido de banda larga, por
exemplo) tem-se uma grande quantidade de dados que tornam este método sobre determinado em
quase todos os casos reais.

Este método ndo apresenta nenhuma limitagdo quanto a existéncia de amortecimento no
sistema (magnitude e distribuigdo), sendo inclusive que as informagdes decorrentes do
amortecimento sdo fornecidas como subproduto desta anilise. Outra conseqiiéncia desta
metodologia € a sua utilidade para analisar estruturas nio lineares, pois o uso de informagdes
extraidas diretamente da curva de resposta em freqiiéncia evita o uso da técnica de propriedades

modais, a qual é baseada em comportamento de estruturas lineares.
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6.2.5) Quarta Geracéo - baseados em séries temporais.

Existe um consenso de que, apos o devido dominio dos métodos pertinentes a terceira
geragdo, o proximo passo sera a comparacdo direta de séries temporais obtidas no métode
experimental (ou resposta impulsiva do sistema h(t)) com as obtidas pelo método analitico. Isto
exigira muito da abordagem analitica, uma vez que ela devera desenvolver os modelos partindo
do espacial (distribuicdo de massa e rigidez na estrutura), passardo pelo modal (parimetros
modais: wp, [@p]) até atingir o de resposta (fungBes de resposta em freqiiéncia e no tempo),
permitindo a correlag@o entre todos estes modelos. A maior vantagem destes métodos sera o uso
dos dados experimentais mais puros e livres de erros: séries temporais que representam o
movimento da estrutura medido por sensores eletronicos, dispensando a execugdo da
transformada de Fourier para o campo da freqiiéncia (que ja é uma aproximagdo do valor real,
uma vez que, na verdade, os equipamentos disponiveis efetuam a chamada Transformada Rapida
de Fourier (FFT) que exige, entre outras coisas, o uso de janelas na amostragem temporal para
suavizar efeitos indesejaveis como o "leakage") e todo o processo de ajuste de um modelo linear

de vibragdes ao fenomeno medido (analise modal experimental).

6.3) Particularidades da Otimizacio de Modelos Analiticos Dinimicos.

6.3.1)Comparacio de autovetores reais e complexos

Quando existe um nivel significante de amortecimento distribuido de forma ndo
homogénea na estrutura, os autovetores obtidos experimentalmente tornam-se complexos,
enquanto a abordagem teodrica usualmente desconsidera o amortecimento, gerando apenas
autovetores reais. A abordagem basica para contornar a dificuldade de comparar autovetores reais
com complexos € de extrair os reais dos complexos para serem comparados diretamente com 0s
obtidos teoricamente. Segundo Ewins et al [44], varias restricdes e a impossibilidade de estudar o
amortecimento poresta abordagem tornam-na ndo muito atraente.

Outra abordagem € usar os autovetores complexos diretamente para aprimorar o modelo

tedrico e construir uma matriz de amortecimento experimental. Uma vez que o amortecimento
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encontra-se, via de regra, concentrado em regides da estrutura (juntas, elementos
absorvedores,...) torna-se relativamente facil localizar e quantificar o seu valor, obtendo uma
matriz de amortecimento aceitavel que pode ser utilizada no modelo teorico.

Neste caso, o processo de otimizagdo do modelo tedrico baseia-se na localizagdo dos
erros no modelo tedrico e dos elementos mais expressivos de amortecimento na estrutura e
posteriormente estimando-os sob a orientagdo dos resultados de um método de comparagdo entre
os modelos teodrico e experimental.

Uma alternativa para a otimizagdo do modelo tedrico € o uso das informagdes acima
obtidas para estudar em maior detalhe, refazendo medigdes de forma mais direcionada e acurada,
e revisando o modelo tedrico procurando por' uma melhor representagdo da estrutura. N&o
obstante, cabe lembrar a observagdo j4 mencionada feita por Ewins [37] de que a pratica de
sofisticar este processo de comparagido raramente acarreta melhorias sensiveis na andlise, sendo

mais pratico aproveitar a parcela 1til desta comparago sob a luz das suas limitagGes inerentes.

6.3.2)Limitacées do Modelo Experimental.

Devido a varios fatores praticos (equipamentos, custos, tempo, viabilidade técnica,...), o
modelo obtido com a abordagem experimental normalmente apresenta duas limitagoes basicas:

a) E incompleto: o niimero de modos obtidos experimentalmente € menor do que o de
modos analiticos, sendo usualmente insuficientes para melhorar o modelo analitico ou mesmo
localizar, de forma conclusiva, os erros existentes no modelo analitico.

A pratica de se utilizar de processo iterativo para melhorar o processo de corregdo nem
sempre torna-se convergente, sendo interessante o uso da localizagdo, mesmo que duabia, dos
erros no modelo como direcionamento no processo iterativo.

b) E incompativel com o modelo analitico: ¢ comum o uso de um nimero de graus de
liberdade no modelo analitico muito maior do que no experimental para descrever adequadamente
a estrutura em analise. A maioria dos processos de melhoria de modelo analitico baseia-se na
compatibilidade entre os modelos (mesma malha de discretizagdo da estrutura), existindo

basicamente duas abordagens para contornar este problema:
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i) Reduc@o do modelo analitico para os graus de liberdade do experimental, utilizando a
redugdo de Guyan [41] a qual preserva a energia potencial do sistema que é governada pela
matriz de rigidez e aliera a matriz de massa, ou “redugdo dinimica" [48] a qual preserva as
propriedades de massa (energia cinética do sisterﬁa) e altera a matriz de rigidez. Uma abordagem
mais completa pode ser feita utilizando-se a matriz de rigidez obtida pela redugdo de Guyan e a
matriz de massa obtida vela redug@o dindmica, a qual nfo preserva a energia do sistema mas gera
melhores resultados que as analises tomadas individualmente. Segundo Ewins et al [44] caso este
processo de redugdo seja efetuado de forma a compatibilizar modelos bem distintos quanto ao
numero de graus de liberdade, podem gerar erros na otimiza¢do usando o método da matriz de
erro (E.M.M.) que usualmente colocam em davida a validade do modelo assim obtido. Segundo
Lieven et al [49] existem varias desvantagens em adotar esta redug@o, tais como: as propriedades
modais do modelo analitico ndo sdo preservadas completamente, a conetividade das matrizes
reduzidas ndo refletem as propriedades fisicas do modelo analitico completo, a energia total do
sistema nio € mantida e compromete os esforgos de um refinamento ou detalhamento do modelo
analitico.

i) Expansio do modelo experimental para os graus de liberdade do analitico, usando as
matrizes do modelo analitico de forma a aumentar o nimero de graus de liberdade considerados
no modelo experimental, estimando-os. Interpolando os graus de liberdade medidos para obter
um modelo compativel com o teérico. Este ultimo ¢ 1til para suavizar erros de medi¢do, porém
causa problemas com mudancgas abruptas de geometria na estrutura. Uma terceira abordagem
assume que os autovetores medidos sdo combinagGes lineares dos autovetores teoricos,
calculando uma matriz de transformac@o relacionando estes modelos para estimar os graus de
liberdade faltantes no modelo experimental.

Segundo Lieven et al [49], esta abordagem (expansdo do modelo experimental) ¢ mais
interessante pois, uma vez que seja implementada de forma precisa, obtém-se uma indicagdo mais
precisa e localizada dos erros existentes nos elementos do modelo analitico, ao invés de uma mera
orientagdo vaga obtida pela redugdo do modelo. Uma vez que nenhum processo de expansio

pode compensar de forma completa a falta de dados experimentais, aconselha-se a medi¢ao do
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maior numero de informagGes para evitar a dependéncia demasiada nestes métodos.

A técnica de interpolar os graus de liberdade ausentes no modelo experimental usuaimente
utiliza uma fungdo de spline cubico através dos valores medidos e extrai os valores necessarios
das curvas resultantes, sendo sua maior limitagdo pratica a representagdo de regibes com
mudangas abruptas de geometria.

O método que se baseia na premissa de que cada modo experimental pode ser considerado

uma combinagao linear dos modos analiticos é derivado da seguinte forma:

{x¢l} :[a¢1l' a¢12:|{v1}
x¢; , P PV ,

Tem-se:

(6.92)
Onde x¢; sdo os graus de liberdade escravos.
Pré-multiplicando os dois lados da equagao, tem-se:
n} =[] Lo+ (o2 Lad,
(6.93)
Dad =[adn] o), +[a] Lo},
(6.94)
Para obter as trés varidveis, necessita-se de mais uma equagao:
{v,}r={0}
(6.95)

Esta truncagem da matriz modal invertida significa que a partigdo direita da matriz é
considerada sem influéncia. Isto ndo implica que os modos mais altos ndo tém contribui¢do na
expansio, pois a sua influéncia é¢ espalhada pela porgéo esquerda da matriz invertida.

Obtem-se, desta forma, a seguinte equagdo para os graus de liberdade escravos:

{x¢;}=[a¢m][a¢ﬁ]“l{x¢l}

(6.96)

Esta técnica pode ser estendida com o objetivo de suavizar os dados experimentais:
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AR R
{x¢;}r_l:a¢21j|[“¢”] {x¢l}r

A validade destz suavizagdo, que tende a reduzir os erros inerentes ao processo

(6.97)

experimental, depende da confianga existente nos dados disponiveis.

Como a suavizagdo obtida é conseqiiéncia do truncamento no nimero de modos analiticos
usados devido a impor valor nulo a {VZ}, um outro método foi desenvolvido para considerar os
modos mais altos: a expansdo do coeficiente de confianga modal.

Este método envolve o calculo do [MAC] entre os my modos experimentais e 0s m,
modos analiticos para fornecer uma medida quantificada da correspondéncia entre os modos:
[MACx)a]Ma

Desta forma, os elementos de cada linha da matriz [MAC] podem ser interpretados como
sendo a contribui¢do do modo analitico para o modo experimental dado pelo mimero da coluna.
Entretanto, este calculo d4 apenas uma medida da semelhanga entre os autovetores, ndo levando
em conta a fase entre os modos experimentais e analiticos ou a sua magnitude. Para considerar
estes aspectos de forma que a matriz [MAC] obtida fornega a combinagio linear dos modos
analiticos para cada modo experimental, existe o seguinte procedimento (Lieven et al [49]):
inicialmente deve-se selecionar os pares de modos correlacionados da matriz [MAC] e ajustar a

fase de cada modo analitico para coincidir com o experimental, seguido pela adequagio da

magnitude dos autovetores analiticos em relagdo aos experimentais.

{a¢’lk} ={a¢l} XXmm,
a¢; r a¢2 r a‘rum,

m,1

> (bu),,
(ot),,

(6.98)

onde

Xoum,

3 =

a

a

sum,
i=

—

Por fim, aplica-se a transposta da matriz [MAC] para os graus de liberdade ajustados em

fase e magnitude para gerar os graus de liberdade desejados:
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T

[x¢;] ’ —[a¢21a¢2z ]mazmxo[mcx,a]

m,2m 0 - m, Om, 0
(6.99)
O terceiro método mencionado, usualmente chamado de "expansio fisica", é derivado de

uma redugio de Guyan inversa.

Da equag@o dindmica basica: '
[{akll aklljl_wf_[aMll aMl2j|){¢l} :{O}
ak21 ak22 aM21 aM22 ¢2 r

Pode-se mostrar que, substituindo os autovalores e autovetores medidos obtém-se os

(6.100)

graus de liberdade faltantes por:
{x¢; }, = —([akzz]'wrz[aMzz ])_1([ak21]’wr2[aM21 ]){x¢l}r
(6.101)
Este método apresenta a vantagem de usar as matrizes particionadas do modelo analitico
completo, impondo diretamente as propriedades de conetividade fisica. A implicagdo disto é que a

validade deste processo depende da validade do modelo analitico original.

6.3.3)Identificacio das Propriedades de Amortecimento em Estruturas.

A abordagem analitica usualmente considera sistemas ndo amortecidos devido,
basicamente, ao fato de ser dificil de estimar teoricamente os mecanismos e niveis de
amortecimento associados a estruturas complexaé. Desta abordagem obtém-se modos reais.

A abordagem experimental obtém as caracteristicas dinimicas reais da estrutura
(considerando o caso de uma analise bem executada) que apresentam intrinssicamente o
amortecimento existente em todas estruturas reais.

Caso este amortecimento apresente uma amplitude pequena, a abordagem mais direta é
de despreza -lo, considerando os modos reais e facilitando a comparagio com os resultados
tedricos.

Caso o nivel de amortecimento ndo permita o seu desprezo, o procedimento usual é
atribuir uma relagdo direta entre a sua distribuigdo na estrutura e a das caracteristicas de massa e

rigidez, configurando o modelo de amortecimento proporcional:
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- para o caso de amortecimento histerético:
[H] = o[K] + B[M]

(6.102)
- para »n caso de amortecimento VisCoso:

[C] =v[K] +8[M]

(6.103)
onde a, B, v e 6 sdo constantes ajustadas para representar a distribui¢io de amortecimento no
modelo.

Neste caso, os autovetores permanecem reais (idénticos ao caso sem amortecimento) e 0s
autovalores alteram-se levemente.

Porém, em estruturas reais, ¢ mais comum observar distribui¢des de amortecimento bem
diferente dos dois modelos acima, onde ¢ comum existir amortecimento distribuido de forma
irregular na estrutura, cujas maiores parcelas de contribuigdo édvém das juntas e interfaces dos
componentes basicos da estrutura que apresentam um amortecimento histerético quase
desprezivel (este € o caso exato do semi-eixo homocinético em analise neste trabalho).

Neste caso, adota-se para representar o comportamento do sistema o seguinte sistema de
varios graus de liberdade discretos descrito pela equagdo para o caso de amortecimento
histerético:

(-w?[M,]+[K. ] +i[H]){qle™ ={F}e™
(6.104)
Para o caso de amortecimento viscoso, tem-se:
(—wz[Mx]+iw [C]+[Kx]){q}eiw’ ={F}e™

(6.105)
sendo {q} um vetor de amplitudes harmonicas complexas.

Para o caso de excitagdo de um s6 ponto; temos que a receptincia entre dois pontos j € k

do sistema sera:
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- para amortecimento histerético:

(6.106)
- para amortecimento viscoso:
[ w
rAjk +l(w—r) le:
* = N2
w, w,
(6.107)

Onde A e B sdo as parcelas real e imaginaria da constante modal Hy ou C; e 1 e £ sdo os
respectivos fatores de perda.

O primeiro passo consta da identificagdo do tipo de amortecimento observado pela
abordagem experimental.

Considerando que a constante modal H seja real, para o amortecimento histerético, tem-

fml L |2
aH Hr

S€:

(6.108)
Para o amortecimento viscoso C, tem-se:
Im(—l—) _ 2w,w
a, C,
(6.109)

Portanto, utilizando o gréfico da inversa da receptincia pode-se observar o amortecimento
histerético numa linha horizontal e o viscoso como uma linha inclinada (como comentado no
capitulo 2).

No caso de niveis de amortecimento mais altos, a constante modal C, serd um valor

complexo. Neste caso deve-se inicialmente remover esta complexividade:

e 2o ) -
a a a
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=[Re 1 + Im| 1 i [(cos&—isen@)]
a a

(6.110)
onde 6 ¢ o 4ngulo de rotagdo observado no grafico de Nyquist de o e o é a receptincia com
valor da constante modal real.

Usando esta relagdo, obtém-se:

Re 1 :Re(l cos9—1m(l)sen0 (6.111)
a a >
1 1 1

Im| — |=Im| — cosH+Re(—)sen0 (6.112)
a a a

Onde interpreta-se Im(1/a) da mesma forma descrita anteriormente.

A segunda etapa consta da localizagdo dos elementos de amortecimento existentes na
estrutura. Devido & caracteristica observada na grande maioria de estruturas reais, onde o
amortecimento global do sistema recebe a maior parcela de contribuigio das juntas e elementos de
ligagdo, pode-se considerar que o amortecimento encontra-se localizado em regiGes isoladas no
modelo. Gragas a este fato, pode-se adotar um procedimento de localizar as regides onde o
amortecimento apresenta valores expressivos para, numa segunda etapa, avaliar quantitativamente
cada contribuigdo, obtendo a matriz de amortecimento da estrutura.

6.3.3.a)Modelo de amortecimento histerético.

1)Localizagio dos elementos de amortecimento

Para a localizagdo dos elementos de amortecimento, no caso de amortecimento estrutural
histerético [H], considera-se a defini¢do da "matriz de rigidez complexa ":

[K.]=[K.]+iH]
(6.113)

Numa primeira anélise, considera-se que o modelo analitico ¢ correto ([K,]=[K.]) e
[M,]=[M.].

A equag@o (6.113) pode ser pos-multiplicada pela matriz de autovetores complexa [<I>x]:
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(6.114)
Uma vez que existe a relagdo
\
(K] ]=[M]Jo.] W
\
(6.115)
pode-se rearranjar a equagdo (6.113) para obter:
\
[HeJo.] =[m]o.] w» [o]-[K]Je.Jo.]
\
(6.116)
\
Deve ser observado que os autovetores [® ] e autovalores w? experimentais sdo

\
complexos enquanto as matrizes de rigidez [K, ], massa [ M, ] e amortecimento [H] séo reais.
Portanto, a equacio (6.116) pode ser dividida elﬁ duas equagdes, representando as partes real e
imaginaria. A equagdo da parte imaginaria permite a localizagdo dos elementos de amortecimento
da matriz [H]. Esta equagdo pode ser escrita para o caso de considerar-se apenas um autovetor.

Matematlcamente
CDx]+Im J(Re[@, ] +1m[@,]") = [ M, |Re[ @, ]+ Im[®, )

H } W2 H(chb +1nf@,[')~[k, (RY®, |+ Inf®, J YR D, ] +1n 0, )

(6.117)
Parte imaginaria:
i[H](Re[®, |Re[®, ] +Im[®, [iTm[®,]") =
\ \
=[M,] Re[®,]Rel w! |m[®,]i+Re[®,Jim w2 |Re[®,]" |-[K,]Im[D,]i
\ \
(6.118)

Para o caso de um n-ésimo autovetor solitario:
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i[H)(Re{g,}, Re{g,} +Im{g,}, ilm{4,}7) = [0, (Re{g,}, Re(w?) 1m{p,}Ti +Re{g,} 1m(w?) Re{g,}’)
(K, Jim{g, } i
(6.119)
Desta equagdo pode-se ter uma indicagdo dos locais com maior influéncia no
amortecimento do modelo caso o modo em observagio seja adequadamente sensivel ao

amortecimento.
Para o caso genérico de considerar-se que o modelo analitico ndo ¢ correto ([Mz]#[M, ]
e [K;]#[K.]), a equagdo (6.1 13) torna-se:
[Kc] = [Kqal + [Ex] +i[H]
(6.120)
Derivando-se de forma analoga, obtém-se:

[EJo.Jo.] +ia]e.Jo.] =[m]o,] i [o]-[k]o.]o.]
\

(6.121)
Portanto, neste caso genérico tem-se que a influéncia das parcelas desconhecidas da

equagdo [Ey] e [H] estardo presentes simultaneamente nas parcelas real e imaginaria da equagéo:
(£, (Re[@, |im[®, i + Im[®, i Re[®, ') + {{ H | Re[ @, |Re[®, " +Im[®, }i Im[ @, ]")
\ \
=[M,| R{®,JRd W’ |IM® ] i+RdD,|Im w? |R{D,] |-[k JInfD,]i
\ \

(6.122)

Para o caso de considerar-se o n-ésimo modo isoladamente:;

5, Re{4.}, Im{g, )i+ Im{,} iRe,}] ) +il HYRe{$.}, Re{g. )} +Im{g.}, i1m{,} )=
~[M.](Re{g.}Re(w?) im{g. i +Re,{4,], Im(w?) Re{g.}")-[K. Jim(g.],
(6.123)
Entretanto, segundo He [46], geralmente o efeito da matriz erro [Ex] domina a parcela
real da equagdo (6.121) e a matriz de amortecimento histerético [H] domina a parcela imaginaria,
permitindo a localizagdo das regides de maior contribui¢do para o amortecimento global.

Apbs a localizagdo, parte-se para a quantificagdo dos elementos de amortecimento do
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modelo com o uso do numero limitado de modos experimentais complexos.
Para tanto, uma extensdo do método da matriz de erro (EMM) foi desenvolvida por He
[46] definindo a matriz de erro de rigidez complexa experimental [K.] (considerada correta) e a
matriz de rigidez analitica [K4]:
[Ek.]=[K.]-[K.]

(6.124)

(6.125)
= [K]+ilH]
A parte real de [Ek.] é a matriz erro de rigidez ja apresentada neste capitulo enquanto a
parte imaginaria representa a matriz de amortecimento histerética.
Da equagio (6.124), tem-se que a matriz de rigidez complexa correta pode ser escrita

como:

[K.]=[K.]+[ER.]

(6.126)
Invertendo ambos os lados, tem-se:
K] = (K. ]+[Bx) " =
(4K k) K] =
{n-ere) (& w) - Jix] -
=& - (& e KT (KT KD TR -
(6.127)

Uma vez que [Ek.] e [H] podem ser consideradas pequenas comparadas com [K,], tem-se
que o produto matricial ([K,]-1[Ek:]) tende a zero com n crescente, ou seja:
((Kal"! [BkcD® —[0] com n — co.
| (6.128)
Portanto, da equagdo (6.127) obtém-se:

(K] =[] -[KT B K]

a

(6.129)
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portanto (K] [ER K] [k - [K.]

(6.130)

(6.131)
Uma vez que a parte real de [Ek.] é definida como [Ek] e a parte imaginaria como [H],
pode-se separar a equagio (6.131) nas suas parcelas real e imaginaria para obter a matriz erro de

rigidez [Ek] e a matriz de amortecimento histerético [H]J:
[£K]= Re([EX, )

= e[, (&, - (K] )IK. ]

=[K.J([k.]" -re{[£.T K]

(6.132)
[H]=1m([Ek,])
=t [, - (K] K. )
= [, {im([&.]" .
(6.133)

Portanto, pode-se estimar independentemente [Ek] e [H].

ii) Considerando um modelo experimental incompleto:

No caso de ser usado um conjunto incompleto de modos para estimar [Ek] e [H], a matriz
de flexibilidade analitica [Ka]'1 € a matriz compiexa de flexibilidade experimental [Kc]'l devem

ser aproximadas pelos respectivos pardmetros modais reais e complexos:

\
K] =[2.]..| w [®.]...
\-mxm
(6.134)
\ -1
(K] =[2.],.| [.],.
\

(6.135)
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Substituindo nas equagdes (6.132) e (6.133), tem-se:
\ | \ -
=K [0,] v [ Ref[o,]
\ \

® o
—
=
®
[E—
~
~
—

(6.136)

(6.137)
Deve ser salientado que, devido ao uso de um nimero limitado de modos no calculo da
matriz de amortecimento, [H] obtida por este procedimento serd uma matriz cheia,
contradizendo a premissa inicial deste estudo (amortecimento concentrado em poucos locais da
estrutura). Isto se deve a aproximagfo efetuada nos calculos, sendo que no caso de ser usado um
namero crescente de modos tem-se a defini¢do de locais com amortecimento maior € outros com
tendéncia a se anular, indicando uma matriz com elementos representativos em poucas posi¢des e
que devem confirmar a localizagio efetuada no procedimento desenvolvido anteriormente.
ii)Considerando dois modos préoximos:

Uma observagdo importante deve ser feita sobre o caso de considerar-se dois modos

proximos. Uma vez que a matriz [H] é pequena comparada com [X, ], ela pode ser considerada
como uma perturbagdo complexa de [K, ]. A matriz complexa de rigidez [K] (=[K, ]+[H]) ¢ o

resultado desta perturbag@io. De acordo com a teoria da perturbagdo, a conseqiiéncia de uma

perturbagdo i[H] na matriz de rigidez [K ] é que cada autovetor complexo {®_},(r=1,2,...,n)

X
pode ser expresso, depois da perturbagio, como uma combinagio dos correspondentes

autovetores reais { @} antes da perturbagio mais a contribui¢do de todos os demais autovetores

reais, ou seja:

{8} ={s.}) +§(w3 ) Mg EK ) Had,

(6.138)
Caso dois modos r e s sejam proximos, entio, como (w;2-wg2) é pequeno, eles

contribuirdo de forma significativa para a modificag¢do de cada autovetor.
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Isto significa que modos proximos apresentam um efeito consideravel na perturbagio i[H]

em [K ] e devem conter informagOes significativas da perturbagio nos autovetores sendo,

X

portanto, especialmente interessantes para estimar a matriz de amortecimento.

iv) Método iterativo para estimagdo de [H]:

Uma vez que a localizagdo dos elementos significativos da matriz de amortecimento [H]
pode ser determinada antes da quantificagdo dos seus valores, os elementos estimados pela
equagdo (6.137) que apresentarem valores contraditorios a esta localizagdo podem ser
considerados erros introduzidos pelo numero insuficiente de modos experimentais usados na
analise e devem ser suprimidos artificialmente (esta metodologia ¢ similar a adotada pelo
processo iterativo da matriz de erro de rigidez apresentada no inicio deste capitulo). O mesmo
argumento pode ser usado para a estimagio da matriz de erro de rigidez obtida pela equagio
(6.136). As matrizes [H] e [Ek] assim obtidas sdo grosseiras aproximag¢des, uma vez que O
numero de modos complexos usados sdo geralmente bastante limitados. Portanto, com o
conhecimento da localizagdo dos locais de maior amortecimento, pode-se utilizar um processo
iterativo para obter uma matriz de amortecimento razoavelmente correta. Este processo esta

ilustrado na figura 6.4.

6.3.3.b) Modelo de amortecimento viscoso:

Lawrence [30] desenvolveu, baseado no trabalho de Sidhu et al [40] uma abordagem
onde considera amortecimento viscoso na analise, estendendo as vantagens inerentes desta
metodologia: indica qualitativa (local no modelo) e quantitativamente (amplitude da corregéo a
ser feita) as discrepancias entre as abordagens analitica e experimental retendo as caracteristicas
fisicas da estrutura real, nio sendo um mero artificio matematico para obter autovalores e
autovetores teodricos préoximos aos medidos.

1) Procedimento proposto na bibliografia:

Partindo da equagdo de movimento para um sistema amortecido linear:
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Modelo experimental complexo Modelo analitico real completo

\ b
Wy J (MoK B )| w
\
¥ v

a
Estimativa de
[H] -e [Ex]

Localizar Modificar modelo analitico e construir
[H] e [E.]- matriz de amortecimento

Nivel de coeréncia &
adequado?

incompleto: [@ ],

%

sim

sim
Determinac3o de [H] e
modelo analitico otimizado {Kg].

Iteracg@o falhat!

Figura 6.4: Processo iterativo para estimar [H] e otimizar [K,].

[MYa}+[CHat+[Ku}={o}
| (6.139)
Estando o amortecimento presente, tem-se que a solugdo desta equagdo resulta em
autovalores e autovetores complexos que aparecem em pares conjugados, tornando a matriz
modal de dimensdes nx2n (dobro de raizes da equagio em relagio aos graus de liberdade no
modelo).
Esta equagdo pode ser reescrita na forma de vetor de estado:
[4}y}+{10}= (0

(6.140)

onde:

(6.141)
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(6.142)

(6.143)

Esta formulagdc permite usar a matriz modal para desacoplar as equagdes. Assumindo a

solucido { y} = {Cb}es’, obtendo-se o problema de autovetores:

{[4]s+[B]H{g}={o}
(6.144)
Para amortecimentos subcriticos, a solugdo desta equagio gera 2n autovalores complexos
Sy € respectivos autovetores:
5, =~w,{, £iw,
(6.145)
onde : w; = frequiéncia naturai
wpr = freqiiéncia natural amortecida
Cr = fator de amortecimento do modo r

Substituindo a matriz modal [®] na equagdo acima e pré multiplicando por [®]T tem-se:

[o] (4] @]s]+[@] [B][@]= {0}

(6.146)
da propriedade de ortogonalidade dos modos, obtém-se:
"\ .
[of [4]@]=| a
e \_
(6.147)
"\ -
(o] [Bl@]=| &
\

(6.148)
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Normalizando os autovetores em relagdo a [A], obtém-se:

(@] [4][@]=[/]

\

(6.149)

A diferenga entre as matrizes [B] obtidos pela abordagens analiticas [B,] e experimental [Bx] é

dada por:
[E,], =[B.]-[5.]
(6.150)
ou seja:
(B.]=[B.]+[E),
(6.151)
invertendo ambos os lados:
(8. ={[B.]+[E.]}
8.1 ={B1+[8.]"[5]}}
8] ={1+[B.]"[E.]} [B.]"
(6.152)

A equagio entre colchetes pode ser estendida em uma série de Taylor. Caso considere-se
as diferencas entre as abordagens teorica e experimental pequenas, pode-se considerar apenas a

primeira parcela da série, obtendo:

BT ={[11-[8.] & ))B.]" (6.153)

ou seja:
[B.]" =[B.]" - [B.]'[E]8.]"
(6.154)
rearranjando:
(B +[B.]" = [B][E]B.]
(6.155)
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e resolvendo para [Eg]:

(£)=18)[8.)" -[B.]" Ji5.]

(6.156)
Substituindo a equagdo (6.149) na equagio, obtém-se finalmente:
\ -1 \ -1 l
[EB]E[Ba] [(Da] s [q)a]Tn[(Dx] S [(Dx]T [Ba]
\, oo
(6.157)
Utilizando a mesma metodologia para [A], obtém-se:
£zl 0.2, -[o.Jo.] ][4]
(6.158)

Uma vez calculados [EA] e [ER] tém-se identificadas as discrepéancias entre os modelos
tedrico e experimental, sendo possivel utilizar estes valores nio apenas para localizar onde o
modelo deve ser melhorado (a representagdo grafica destas matrizes é especialmente 1til para
localizar as discrepancias nos nodos da malha de discretizagdo) como indica a amplitude da
corregdo a ser executada, sendo possivel efetuar um processo iterativo de corre¢do onde o
modelo tedrico corrigido por esta metodologia (considerando-se as informagdes da abordagem
experimental adequadamente corretas e livres de erros grosseiros de medigdo) é novamente
avaliado e corrigido segundo os mesmos passos apresentados acima, de forma a gerar um modelo
tedrico mais coerente com o experimental a cada iteragdo. Lawrence [30] mostra em seu trabalho
que os dois fatores mais influentes na exatiddo deste processo sdo o uso de um numero adequado
de autovetores na analise (uma regra pratica encontrada ¢ que o nimero de autovetores deve ser
igual ou superior a metade de graus de liberdade usados no modelo; caso esta relagdo nio seja
satisfeita, tem-se que o resultado obtido pela analise sera subestimado) e o grau de discrepancia
entre os modelos tedrico e experimental, valendo notar as seguintes caracteristicas desta
influéncia:

a) Nado existe forte inter-relagdo entre os parimetros dindmicos (massa, rigidez e
amortecimento), ou seja, caso a discrepancia seja grande para o parAmetro massa, essa diferenga

ndo deteriora a precisdo obtida com este processo para a rigidez e o amortecimento.
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b) No caso especifico da massa, se a diferenca entre os modelos for maior ou igual ao
valor da massa modal analitica (neste modo em observagdo), tem-se que o resultado da analise
deve ser considerado apenas como orientagido qualitativa do local das maiores diferencas entre os
modelos.

¢) No caso da rigidez tem-se um comportamento idéntico ao observado para a massa.

d) No caso do amortecimento observa-se uma independéncia da precisdo da analise em
relacdo a amplitude da diferenga entre os modelos, sendo esta caracteristica muito animadora
uma vez que se sabe que 0 amortecimento ¢ o pardmetro dindmico mais dificil de se prever de
forma precisa no modelo analitico e de medir na abordagem experimental.

e) Em relagdo ao procedimento iterativo mencionado, observa- se que, caso seja usado um
numero adequado de modos na analise, a iteragdo converge rapidamente (1 ou 2 iteragdes sdo
suficientes) para a solugdo exata independente da amplitude das divergéncias entre as abordagens
tedrica e experimental.

Cabe salientar que a qualidade das e.stimativas obtidas na abordagem experimental é uma
condigdo basica necessaria para toda analise, sendo necessario o uso de julgamento por parte da

pessoa que utilizar esta técnica sobre até onde pode ser atribuida confianga nestes valores.

ii)Procedimentos propostos neste trabalho:

As limitagdes encontradas nesta abordagem desenvolvida por Lawrence [50] (a
necessidade de um numero substancial de modos experimentais para permitir a convergéncia do
processo iterativo) podem ser contornadas caso adote-se a filosofia que embasa a abordagem de
He [46]

Neste caso o método seria dividido em duas etapas distintas e interdependentes:
inicialmente uma avaliagdo com poucos modos experimentais (ou, no caso extremo, apenas um
modo experimental) poderia localizar os locais onde ocorrem as maiores contribui¢cdes para o
amortecimento global do sistema. Numa segunda etapa, um processo iterativo guiado pela
localizagio obtida na primeira etapa permite a avaliagdo quantitativa dos elementos da matriz de

amortecimento viscoso [C].
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Desenvolvendo matematicamente esta estratégia, tém-se das equagdes (6.157) e (6.158)

considerando um r-ésimo modo solitario:

£,1=(8.8 (a1 ) (81 -(8.( ys_t)rwf}[&]

(6.159)

(481 (8 -6 (8. 4]

n

[£.]
(6.160)

A utilizagdo de alguns modos distintos, um de cada vez, e mesmo algumas combinagdes
deles permite avaliar a validade desta metodologia.

Uma vez localizados os elementos mais importantes na matriz de amortecimento [C] (ou
seja, de maior amplitude), esta informagdo € usada para guiar o processo iterativo apresentado
anteriormente suprimindo artificialmente os elementos da matriz [C] otimizada onde ndo se espera
grandes contribuigdes de amortecimento, considerando estes valores como residuos da
aproximagio grosseira ocasionada pela utilizagdo de um niimero restrito e insuficiente de modos
experimentais. A parcela util da informagao € utilizada para melhorar as matrizes [A,] e [B,], as
quais fornecem novos modos analiticos que servem como entrada para a nova iteragdo. Deve-se
monitorar este processo com os pardmetros de qualidade da analise apresentados anteriormente
para verificar a convergéncia do processo e o atingimento dl‘e um nivel aceitavel de precisdo para
interromper 0 processo.

Com este procedimento pode ser executada a otimizagdo de um modelo analitico com
apenas alguns poucos modos (inclusive no caso extremo de apenas um modo, caso este em
questdo seja sensivel ao fendmeno de amortecimento em analise)

A maior diferenga em relacdo ao método apresentado por Lawrence [50] ¢ que naquele
ocorre a tentativa de corrigir todo o modelo de forma generalizada, considerando as informagdes
espurias no processo, gerando instabilidades na iteragdo caso o numero de modos nio seja
suficientemente grande (ou seja; fazendo uma analogia com instrumentacgio, a relagio sinal/ruido
do processo deveria ser boa para permitir o dominio da parcela saudavel da informagio no

processo de iteragdo, tornando-se convergente), enquanto que o desenvolvido aqui apresentado
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orienta o processo de forma a descartar a parcela da informagio que com certeza nio é correta,

melhorando a qualidade da informag@o que é usada para estimar um modelo mais correto.

6.4 Exemplos Numéricos.

Para verificar a validade e as limitagdes de alguns dos métodos apresentados
anteriormente, os mesmos foram aplicados em exemplos numéricos dispostos em trés niveis
distintos e crescentes de complexibilidade:

a) Exemplo numérico artificial, onde dois modelos teéricos levemente distintos sdo
comparados considerando um como um modelo analitico e outro como um modelo experimental
hipoteticamente obtido com medi¢Ges reais. Este exercicio permite tomar contato com 0S
métodos com um dominio maior do fendmeno em analise, permitindo a execugdo de uma espécie
de "benchmark" da metodologia.

b) Exemplo numérico real simplificado, onde uma estrutura simples, porém real, é
modelada de forma analitica e experimental, permitindo o contato com as limitagGes e
complexidades basicas inerentes ao processo de comparagdo destas duas abordagens. O modelo
em questdo apresenta as caracteristicas basicas de um caso real: amortecimento ndo
homogeneamente distribuido, incompatibilidade de modos (nimero de modos experimentais
inferior a0 de modos analiticos) e de graus de liberdade (nimero de coordenadas experimentais
inferior ao de coordenadas analiticas).

c¢) Exemplo numérico real complexo: semi-eixo homocinético. Neste exemplo utiliza-se o
objeto deste trabalho, o qual apresenta, de forma mais acentuada, as caracteristicas listadas
anteriormente, além de condi¢des de contorno complexas e comportamento ndo linear

identificado no capitulo 4 deste trabalho.

6.4.1) Exemplo numérico artificial.
Dentre os métodos de otimizagdo de modelos apresentados, o Método da Matriz Erro

(E.M.M) foi escolhido para ser implementado em uma rotina baseado no software MATHCAD
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4.0. O objetivo inicial desta otimizagdo de modelos analiticos era utilizar o trabalho desenvolvido
por Coutinho [8], porém por restrigdes de tempo, este trabalho, que foi desenvolvido utilizando o
método de matriz de transferéncia, ndo foi implementado a ponto de fornecer as matrizes de
rigidez [K,] e de massa [M,] globais do sistema na forma necessaria para localizar erros de
modelamento na malha de discretizagdo do modelo analitico, impedindo, por conseguinte, o uso
da metodologia adotada no presente trabalho diretamente com este modelo teorico.

A primeira opgao foi procurar um software de elementos finitos comercial para gerar o
modelo analitico. Foram avaliados os softwares ANSYS 5.0 e GAELI (Gerador e Analisador de
Estruiuras Lineares desenvolvido pela UFRGS), os quais atenderam plenamente as expectativas.

Por questdes meramente didaticas, optou-se por desenvolver uma rotina baseada no
método de elementos finitos dedicada ao caso em analise.

Inicialmente foi construida uma rotina em ATMATLAB baseado no trabalho de Jordan
[51]. Apesar do sucesso obtido com este software, procurou-se por um aplicativo que permitisse
uma maior flexibilidade e qualidade na apresentagio dos resultados.

Por fim, esta procura aportou no software MATHCAD 4.0, o quai permitiu uma
integrac@o de todas as etapas do processo, apresentando como tinica restri¢do o limitado tamanho
de matrizes disponiveis devido a limitagdo de hardware (IBM 486 DX 33MHz 4MRAM).

A rotina desenvolvida apresenta-se esquematizada na figura 6.5, onde observa-se as
etapas principais descritas por : entrada de dados, solugdo do problema de autovalores
associados, compatibilizagdo dos modelos, localizagdo da regido mal modelada , estimativa de
corregdo do modelo analitico e determinagio de indicadores de coeréncia entre os modelos.

Neste nivel inicial de exemplo numérico, foi adotado um modelo analitico de uma viga
biapoiada considerando apenas um grau de liberdade por nodo (translagdo perpendicular a
estrutura) representada na figura 6.6 juntamente com as matrizes consistentes de rigidez e de
massa de um elemento genérico. Efetuando a montagem das matrizes, segundo a conetividade dos
elementos, obteve-se as matrizes globais de rigidez [K;] e massa [M,]. As condi¢Ges de contorno
sdo impostas anulando-se os elementos referentes ao deslocamento do primeiro e do ltimo nodo

da malha de discretizagdo.
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Figura 6.5: Esquema da rotina computacional.
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Modelo de viga biapoiada para exemplo numérico artificial.

/{ /\2 /\3 /\4 /\5 /\6 /\7 /Ps /\9
8

1 (2 [3 1415 6 |7 $0,01m
< > &

0,3m 0,02m

Matriz consistente de rigidez de um elemento genérico i:

EI[12 -12
[M"]i'F[—lz 12]

Matriz consistente de massa de um elemento genérico i:
X mL|156 54
[Ka); = 420/ 54 156]
onde: E = mddulo de elasticidade do material =2,lx101 N/m?-
L i’
I = momento de inércia transversal da segdo = —.

L = comprimento de um elemento.
m = massa por unidade de comprimento.

Figura 6.6: Modelo de viga biapoiada.
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O modelo considerado "experimental" apresenta uma singularidade no nodo 5 (regido
central da viga) constituida de uma reducdo de cerca de 16,67% no valor de seu momento de
inércia transversal I (siinulando uma sec¢do de rigidez menor, representando uma junta parafusada,
por exemplo). |

O modelo considerado "analitico” representa uma viga homogénea, onde a singularidade
presente no modelo experimental ndo é considerada (simulando o desconhecimento, a priori, da
existéncia da junta na estrutura).

Os resultados desta comparagfo estdo apresentados em trabalho técnico publicado pela
SAE - Brasil [52] e mostram a estabilidade da convergéncia do método iterativo de corregdo do
modelo analitico, identificando com precisfo a divergéncia imposta entre os modelos.

A rotina desenvolvida para este exemplo esta apresentada no anexo 4 (antes de aplicar o
processo de otimizagio) e no anexo 5 (depois de aplicar a otimizagdo), através da qual deve-se
salientar o primeiro modo de vibragdo dos modelos antes do processo de otimizagdo

(visualizag@o sobreposta dos modos) e a representagdo grafica da divergéncia imposta entre os

modelos (figura 6.7).
[%:1- (%] 7
2,288.10
1 e nodo
nodo

Figura 6.7: Representagdo grafica da divergéncia imposta entre

os modelos experimental e analitico.

Para avaliar o comportamento da metodologia no caso extremo de existir apenas o
primeiro modo experimental para efetivar o processo de otimizagio do modelo, neste exemplo

apenas este modo experimental ¢ considerado.
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A identificagdo do local da regio mal modelada é obtida pela multiplicagdo da localizagio

da coluna pela localizagdo da linha na matriz de erro [E, |, apresentadas no anexo 4 (localizagdo

de regides mal modeladas).

O resultado do calculo da estimativa de corrego para a matriz de rigidez analitica [E, ] ¢
aplicada no inicio da rotina gerando novos valores de {@, }, w, ¢ E,. A convergéncia do processo
pode ser comprovada pelos graficos de erro percentual do autovalor (figura 6.8) e de E, (figura
6.9) em relagdo ao numero de iteragOes efetuadas. Para evidenciar, de forma mais clara, a
coeréncia entre os modelos antes e apds o processo de otimizagao ser aplicado, alguns indicativos

de coeréncia entre os modelos estdo apresentados no final dos anexos 4 (antes) e 5 (depois).

Af%

63,13 = faf;fx.mn%

A

18,27
0 \

+—= Iteragdes
0 1

Figura 6.8: Convergéncia do processo iterativo: autovalor.

[£:] 4
2,076.10°-
4,269.10°
1,837.106 e
I Iteragdes
0 1

Figura 6.9: Convergéncia do processo iterativo: corre¢do proposta.

O mesmo processo foi efetuado baseando-se no segundo modo de vibragio e o resultado
obtido foi que ndo foi possivel localizar e quantificar a divergéncia dos modelos. Este fato

explica-se devido a influéncia da singularidade ser minima neste modo (nodo 5 é um nd de
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vibragdo), fato este observado por He em seu trabalho [46].

Conclusio:

0 processo de otimiza¢do do modelo analitico mostrou-se bastante estavel e convergente
no sentido de aproximar o modelo dito analitico para o dito experimental.

A localizagdo da regido mal modelada é adequada e o nive! de precisio obtido com o
modelo otimizado depende apenas do numero de iteragSes efetuadas e da sensibilidade do modo

utilizado para o efeito da deficiéncia de modelamento em questéo.

6.4.2) Exemplo numérico real simplificado.
Para considerar as peculiaridades inerentes do uso de dados reais, foi aplicada a
metodologia, apresentada anteriormente, em um caso real onde o modelo experimental é uma

viga bipartida unida por uma unifio parafusada no seu centro (vide figura 6.10).

Viga bipartida com unifio parafusada.
Graus de liberdade medidos.

£ e N N
ﬁj $ 0,0lm

0,02m

< ]
0,14m 02m

N /N

\\'4

0,3m

2

Figura 6.10: Viga bipartida.

Neste caso, o modelo analitico adotado € similar ao apresentado anteriormente (viga
homogénea), porém foram considerados dois graus de liberdade por nodo (deslocamento
transversal e rotagdo angular) representados na figura 6.11 junto as respectivas matrizes
consistentes de rigidez [K;] e massa [M,] de um elemento genérico i [46] A adogio do segundo

grau de liberdade torna-se necessario para que o valor dos autovalores obtidos sejam adequados.
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No caso anterior, onde era executada apenas.uma andlise comparativa entre dois modelos
numéricos, este fato ndo apresentava nenhuma restrigéo ao objetivo da analise. No presente caso,
a adequada representagdo analitica da estrutura real é importante para a validade da analise de
otimizagdo do modelo analitico. A comparagio dos resultados dos autovalores obtidos com este

modelo com solugdes exatas [36] esta apresentada na figura 6.12.

Modelo de viga para exemplo numérico real.

l /
J§¢J&@ww@
1 4

2 |3

$ 0,01m

<
03m 0,02m

Matriz de rigidez de um elemento genérico i:

12 6L -12 6L
EI| 6L 41> —6L 2I*
Bl-12 -6L 12 -6L

6L 2I* -6L 4I*

[Ka ],‘ =

Matriz de massa de um elemento genérico i:
156 22L 54 -13L

mL| 220 4I) 13L -3I?
[M a ]i = A

420| 54 13L 156 -22L

-13L 31} -22L 4?
Onde E = modulo de elasticidade do material = 2,1. 1011 N/m2.
h3

I = momento de inércia transversal da segdo = 1—

L = comprimento de um elemento.
m = massa por unidade de comprimento.

Figura 6.11: Modelo analitico da viga.

Modo Modelo de 2g.d.1. Solucdo exata [6.17] erro %
1 604,41 Hz 605,09 Hz 0,11
2 1666,90 Hz 1666,69 Hz 0,01
3 3272,80 Hz 3268,55 Hz 0,13

Figura 6.12: Comparagio dos autovalores
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No caso anterior, a compatibilizagio dos modelos era automatica devido ao mesmo
namero de graus de liberdade e de modos de vibragdo nos dois modelos e da amplitude dos
modos serem em mesma escala.

No presente caso, o nimero de graus de liberdade presentes no modelo analitico é o
dobro do existente no experimental (devido a ndo medig:io das rotagdes nos nodos). A
compatibilizagdo foi inicialmente executada com o uso do método de expansio do modo
experimental baseado no modelo analitico apresentado por He [46] ("expansio fisica" apresentada
pela equagdo 6.101). Este método foi implantado com sucesso, porém, como o proprio autor
deste procedimento observa em seu trabalho, esta expansdo ndo cria novos dados para a analise,
uma vez que os valores de rotagdo obtidos serdo coerentes com o modelo analitico. Devido a este
fato, foi investigada a possibilidade de apenas descartar estes graus de liberdade do modelo
analitico para reduzir este modelo a0 mesmo nivel que o modelo experimental e concluiu-se que
ndo ocorre perda nenhuma de qualidade na analise, além de reduzir o tamanho das matrizes
usadas nos calculos a metade (fato este importante devido as limitagdes existentes de hardware).
Portanto, optou-se por reduzir o modelo analitico ao nivel do experimental utilizando [M,], [K4]
e - . oriundas do modelo de um grau de liberdadé por modo.

Nesta analise novamente adotou-se usar apenas um modo para efetuar a otimizagdo do
modelo, apesar de que os cinco primeiros modos foram medidos experimentalmente.

Para compatibilizar a amplitude dos modos, adotou-se como referéncia os autovetores
analiticos.

Devido ao fato de que em todos os modos o fator de amortecimento viscoso maximo
obtido foi 0,30% e que em todos os autovetores a divergéncia apresentada na fase ndo

ultrapassou 10°, foi adotado um modelo nfo amortecido para representar a estrutura.

Segundo He [46] ¢ Ewins [9], esta simplificagdo ndo € apenas aceitavel como também ¢
indicada devido ao pequeno efeito no resultado final da analise.

Por simplicidade, as condi¢des de contorno adotadas foram livre-livre (a matriz [Ka] é
considerada na sua plenitude).

A rotina desenvolvida no MATHCAD esta apresentada no anexo 6 (antes) € no anexo 7
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(depois) e segue as mesmas diretrizes que as adotadas na rotina apresentada anteriormente. Dela
salienta-se a comparagdo dos autovetores antes do processo de otimizagio, onde observa-se a ndo
simetria do modelo experimental (visualizagdo sobreposta dos modos). Este fato € explicado pelo
tipo de junta que foi efetuada na viga, a quai € na realidade assimétrica em relagdo ao ponto
central quando observa-se a rigidez transversal por ela proporcionada (o apoio proporcionado por
esta regido ndo ¢ idéntico para a esquerda e para a direita do nodo central).

A localizagdo da regido mal modelada ¢ adequada (anexo 6) e a estimativa de corregdo E,
proporciona uma convergéncia extremamente rapida do processo iterativo, observavel pelos
graficos de erro percentual de autovalores (figura 6.13) e de E, (figura 6.14) em relagfo ao

numero de iteragSes efetuadas.

A% A
55.93- # = oI5 100%
Sx
0.83
0,81 “"“-\-\_\__k
u,30>T i 1 lteragdes
0 1 2 3

Figura 6.13: Convergéncia do processo iterativo: autovalor.

|Ex|
\Y
2,751.107
1,177.10%
66,65
! 4 Iteragdes
0 1 2 3

Figura 6.14: Convergéncia do processo iterativo: corregdo proposta
Para evidenciar de forma mais clara a coeréncia entre os modelos antes e apds o processo

de otimizagdo ser implantado, alguns indicativos de coeréncia entre os modelos estdo
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apresentados no final do anexo 6 (antes) e do anexo 7 (depois).

Conclusao:

O processo de otimizagdo mostrou-se bastante estavel e convergente no sentido de
aproximar o modelo analitico do experimental.

A localizagdo da regido mal modelada ¢ adequada e o nivel de precisdo obtido com o
modelo otimizado depende apenas do nimero de iteragbes efetuadas e da sensibilidade do modo
utilizado para o efeito da deficiéncia de modelamento em quest3o.

Neste modelo simples, a redugdo do modelo analitico ao nivel do modelo experimental e o
uso de um sistema ndo amortecido simples ndo causou perdas a analise e simplificou amplamente
O processo .

Da localizagdo da regidio mal modelada apresentada nos anexos 6 e 7, observa-se
claramente a redugdo de discrepancia no modelo como um todo pela redugio do valor maximo do
grafico de 6,933. 106 para 1,192.100 ¢ pela dispersdo da correcdo a ser feita para varios nodos do
modelo.

Nos indicativos de coeréncia observa-se que os valores de MAC e MSF do primeiro modo
crescem de 0,878 e 0,992 para 0,988 e 0,998 e que as retas interpoladas pelos graficos X-Y de
autovetores e autovalores aproximam-se da reta desejada de 45 graus de inclinagdo. Cabe
salientar que os valores de MAC e MSF vdo decrescendo a medida que compara-se modos de
ordens mais elevadas. Este fato € coerente com a limita¢do dos modélos, tanto o analitico como o
experimental, de representar adequadamente os autovetores mais elevados devido a discretizagio
ser pouco refinada. Por fim, a representagdo do modo e a curva de resposta em freqiiéncia de
cada modelo exprimem visualmente o grau de coeréncia obtido gragas ao processo de otimizagio

do modelo.

6.4.3) Exemplo numérico real: semi-eixo homocinético.

Uma vez dominada a técnica de otimizagdo de modelo analitico, foi aplicado o
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procedimento desenvolvido ao caso real enfocado neste trabalho.

Para tal, o modelo experimental adotado como representativo do comportamento
dindmico do semi-eixo homocinético na sua aplicagdo veicular proveniente do capitulo 4 e
apresentado em publicagio técnica [93] considera o semi-eixo acoplado ao veiculo, sob um
torque de 100 Nm e medi¢do efetuada com o uso de mesa vibratoria acoplada na diregdo vertical
ao centro do eixo excitado com um nivel de for¢a da ordem de 3,2 N (simulando uma excitagdo
do motor a 2500 RPM) e indica uma freqiiéncia natural transversal de 251,78 Hz com
amortecimento de (=2,55 % e modo apresentado na figura 6.15a.

O modelo analitico adotado considera uma viga biapoiada com dois graus de liberdade por
nodo (deslocamento transversal e rotagdo angular) ja apresentada anteriormente com oito
elementos de discretizagdo, porém com segfo transversal circular cujo didmetro representa a
dimensdo do eixo de conec¢do (24,3 mm), uma vez que este é o componente que domina e define
primordialmente este modo em analise.

Devido ao baixo valor de amortecimento observado e a discrepincia de fase no modo
experimental ser inferior a 10°, novamente adotou-se um modelo analitico ndo amortecido.

Em relagdo ao modelamento das juntas homocinéticas, foi implementado um modelo
analitico onde a massa e a rigidez destas pegas foi considerada através da adogiio dos elementos 1
e 8 do modelo com um didmetro superior aos demais na tentativa de representar, mesmo que
grosseiramente, estas caracteristicas. O resultado deste modelo foi ruim, provavelmente devido ao
nivel pouco refinado deste modelo, indicando ser mais adequado considerar no modelo uma viga
homogénea.

Cabe salientar que o objetivo deste exercicio € verificar as dificuldades inerentes ao
processo e suas limitagdes com um exemplo simples para, numa etapa posterior, implementar um
procedimento mais complexo e preciso com o uso de software comercial (GAELI ou ANSYS) e
hardware mais potente.

O primeiro problema a ser resolvido ¢ a incompatibilidade dos modelos apresentados. Em
relagdo ao numero de graus de liberdade, adotou-se a conclusdo apresentada no exemplo anterior

de reduzir o modelo analitico ao nivel do experimental (suprimindo os graus de liberdade



241

rotacionais). Em relagdo a disposig@o espacial dos nodos do modelo de discretizagio, inicialmente
optou-se por adequar o modelo analitico as posigdes medidas no modelo experimental (definidas
por questdes de espago e acesso dos sensores). Este modelo gerou resultados ruins devido a
quebra da regra basica do método de elementos finitos de ndo distorcer a malha de discretizagio
de forma exagerada (no caso, o menor elemento apresenta uma dimensao 7 vezes menor do que o
maior elemento). Devido a este fato, decidiu-se adequar o modelo experimental a um modelo
analitico onde os elementos apresentem dimensdes homogéneas, tendo-se o cuidado de localizar
os nodos 2 e 8 na posi¢do dos centros de articulagdo das juntas (para permitir a corregdo do
modelo sobre estes nodos). Para tal, devido a impossibilidade de fazer as medigdes nestes locais
por falta de acesso, executou-se um ajuste de curva para interpolar os valores relativos a estes
locais baseando-se nos dados disponiveis. Foi utilizado o programa GRAPHER 4.0 para ajustar
trés curvas: uma para descrever a deformada do eixo (no caso uma curva similar a uma viga sob
ressonancia transversal de primeiro modo gerando um polindmio de quinta ordem), uma para
descrever a deformada da junta deslizante e uma para a junta fixa (nestes dois casos tém-se
movimentos de corpo rigido representados pof regressdes lineares). Para permitir o uso da
condigdo de contorno apoiada no caso da junta deslizante (onde ocorre um deslocamento devido
ao movimento de todo o conjunto moto propulsor sobre os coxins elastoméricos), foi efetuada
uma mudanga de eixo de referéncia para as coordenadas transversais de forma a zerar o
deslocamento no nodo 1 (no caso do nodo 9 este valor ja é nulo). Estas alteragdes no modelo
experimental estdo representadas nas figuras 6.15 e 6.16.

Aplicando a rotina computacional desenvolvida em MATHCAD 4.0 anteriormente,
obtém-se os resultados do processo de otimizagdo de modelos apresentados nos anexos 8 (antes
de aplicar a correcfo) e 9 (depois de aplicar a primeira corre¢do). Destes anexos, salienta-se as
seguintes observagdes:

a) Na visualizagdo do autovetor experimental observa-se que ocorre uma certa assimetria
no modo, com amplitudes um pouco superiores no semi-eixo do lado da junta deslizante. Este
fato pode ser atribuido as caracteristicas inerentes da junta deslizante, a qual permite movimentos

angulares e de deslocamento (este ultimo ndo considerado na analise por ser de amplitude muito
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a) Modo experimental medido no veiculo.
1 ﬁhﬂ\
0—1/ | \1

Referéncia

0[0,015 0,094 0173 0253 |0332 0411 0490 0,600

Coordenada (m}

0,0437 0271768 0,489531 0,218352
005275 0,450511 0,392705 0,02332 0

Amplitude (mfé'")

b) Modo experimental adequado ao modelo analitico.

——

Referéncia

A] 0,0790,158 0237 0316 40,395 1,474 553 lL,632

Coordenada (m)

0,05275 0,450511 0,392705 0,12332 Amplitude (m,sl)
0,01562 0,271767 0,489531 0,218352 0,006784
¢) Modo experimental com referencial novo.
T
l l] l i l Referéncia
0790,158 0,237 0,316 0,395 474 553 0,632 Coordenada (m)
0,0382345 l
0,4382045 0,3826075 0154315 Amplitude (m,})

0 0,258356 0,478329 0,269359

Figura 6.15: Modo experimental do semi-eixo usado na analise.

reduzida no fenOmeno vibratorio) e apresenta tolerincia de manufatura e montagem bem
superiores as existentes na junta fixa (permitindo inclusive folgas radiais e deslocamento
longitudinal).

b) A corregdo proposta tenta adequar-se & assimetria do modo, atingindo um certo &xito
neste -aspecto apesar de ficar um pouco deficiente no lado da junta deslizante, provavelmente

devido aos fatos mencionados anteriormente.
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Centro dajunta

]

Dimensional

0 0,122 . 0,597 06755

Modelo experimental
medido

0 0,295 0173 0253 0332 0411 490 0600

(=]
-
=1

X 93 %

Modelo analitico * ¥ % % %
6 0479 0,237 0316 0395 0,474 0,353 0,632

Figura: 6.16: Modelos adotados na analise.

c) A localizagdo do local das corre¢es a serem feitas é bastante adequada, indicando
serem as juntas (nodos 2 e 8) as principais fontes de discrepancia entre os modelos. Uma fonte
secundaria aparece devido a assimetria no eixo ja discutida acima. Apés a corregdo, observa-se
claramente a redugdo da discrepéncia entre os modelos devido a redugio do valor maximo do
grafico de 1,73.1014 para 9,684.1013 (sendo agora apenas indicado o eixo como local a ser
corrigido).

d) A corregdo proposta decai rapidamente (vide figura 6.17), indicando a rapida
convergéncia do processo.

e) Dentre os indicativos de coeréncia dos modelos apresentados no final dos anexos,
salienta-se os valores de MSF e MAC que antes da corregdo apresentam os valores 0,84 € 0,93 e
apos a corregdo sdo 1,06 e 0,99, indicando a melhoria da qualidade do modelo analitico.

f) O autovalor ¢ o Unico item que nio apresentou uma convergéncia aceitavel. Varias
avaliagdes foram feitas para verificar a causa deste fato (condi¢do de contorno inapropriada,
dimensdes dos modelos erradas, dados experimentais errados, etc) e concluiu-se que a causa mais

provavel deste fracasso € a limitagdo inerente deste modelo simplificado.



Iteragio Corregdo na J.D. Corregdo na IF.
1 4.172.108 1,014.109
2 1,071.103 -3,681.103
3 2,1 33,9

Conclusio:

Figura 6.17: Convergeéncia da correcdo proposta.
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A aplicagio da metodologia de otimizagdo de modelos analiticos com base nas

propriedades modais obtidas experimentalmente do semi-eixo gerou bons resultados apesar do

singelo modelo analitico adotado. A convergéncia do processo, a localizagio adequada dos locais

de corregdo no modelo e a boa coeréncia do autovetor obtido com o processo indicam que a

metodologia é valida.

A limitag@o do modelo analitico usado € a provavel causa do resultado ruim obtido quanto

ao autovalor. Este problema devera ser superado na etapa posterior a este trabalho, onde um

software de elementos finitos comercial e o uso de hardware mais poderoso deverdo fornecer

subsidios para a obtengdo de um modelo analitico inicial mais adequado.



Capitulo
7
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CAPITULO 7

CONCLUSOES FINAIS E NOVAS PERSPECTIVAS

7.1) Introducao.

No capitulo 1 deste trabalho estdo expostos os motivos que orientaram este estudo que
objetivou a analise do comportamento dindmico de semi-eixo homocinético de uma forma mais
sistematica que a existente na literatura conhecida. A determinagdo dos pardmetros influentes no
seu comportamento, a definicdo de metodologias experimentais (configura¢do de ensaio
representativo), a investigagdo de ferramentas tecnologicas modernas (otimizagdo de modelos
modais com abordagem tedrico-experimental) e o desenvolvimento de meios fisicos para ensaios
em laboratorio (bancada de teste) certamente contribuem, de alguma forma, para enriquecer o
conjunto de conhecimentos existentes nesta area da tecnologia automobilistica, justificando o
sentimento de que os objetivos propostos foram alcangados.

Provavelmente o aspecto mais tmportante deste trabalho reside, ndo apenas nas
informag&es e conclusGes obtidas sobre o fendmeno analisado, mas também na divulgag8o destes
resultados em diferentes congressos que abrangem uma ampla gama de audiéncias, desde
congressos técnicos de enfoque industrial nacionais e internacionais [52] [531 [54] [55] [56] at¢
congressos cientificos de enfoque académico nacionais e internacionais [57] [581 [59] [60] [61]

Sob o ponto de vista da empresa que patrocinou a execugdo deste estudo, o
desenvolvimento de um "know-how" préoprio na area de vibragdes e acUstica eleva-a a um nivel
tecnologico cobigado por muitas empresas da area automobilistica em todo o planeta, porém
compartilhada efetivamente por poucos e honrosos exemplos.

A seguir é apresentado um resumo sucinto das conclusdes obtidas neste estudo e as

perspectivas que se abrem para futuros trabalhos.
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7.2) Resumo das conclusédes obtidas neste estudo.

Dispersas em cada capitulo deste trabalho existem conclusdes que foram alcangadas com a
analise dos resultados obtidos. Neste item foi efetuado um resumo destas conclusdes ja
apresentadas e algumas novas com o cruzamento das informag¢des dos capitulos do trabalho e €

indicado o capitulo de referéncia de cada uma para maiores explicagées.

7.2.1) Validagao do equipamento e metodologia.

O primeiro grande aprendizado pratico foi a importéncia de se executar uma validagdo de
todo e qualquer equipamento novo ou metodologia nova a ser utilizada em uma analise que tenha
a pretensdo de ser séria. O problema identificado no software de analise modal experimental
exprime claramente esta necessidade, uma vez que ndo existiam, a priori, davidas sobre o
funcionamento de um software comercializado internacionalmente, ha pelo menos cinco anos

(vide capitulo 2).

7.2.2) Validade da técnica da andlise modal experimental.

Apos a devida corregdo do software, concluiu-se das analises efetuadas que a técnica de
analise modal experimental tradicional (linear) pode ser aplicada ao fendmeno vibratoério
envolvido com a primeira ressondncia transversal de semi-eixo homocinético, desde que seja
adotada uma abordagem de fixar os pardmetros externos influentes em niveis representativos
durante a execugdo da analise (também conhecida como abordagem "step-by-step")(vide capitulo

2ed).

7.2.3) Parametros externos influentes.

Foram identificados os seguintes pardmetros externos influentes (ndo inerentes ao semi-
eixo, mas decorrentes da sua aplicagdo veicular) no fendmeno em analise (vide capitulo 4):

a) torque aplicado ao sistema.

b) condi¢des de contorno.
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c) nivel de excitagdo.
d) tipo de excitagao.

e) disposi¢ao fisica espacial.

7.2.4) Definicdo de um ensaio representativo.

Devido a 6tima repetibilidade e estabilidade em relagdo aos fatores externos influentes do
ensaio, conclui-se que o experimento mais indicado para a verificagio dos pardmetros dindmicos
do componente é com a sua instalagdo no veiculo (veiculo apoiado sobre suas proprias rodas no
solo, de forma a aplicar as condi¢des de contorno e configuragdo espacial reais ao semi-eixo) sob
um valor médio de torque aplicado a ele (aconselha-se 100 Nm), com o uso de excitagdo pseudo-
randémica a um nivel representativo (medigGes com excitagido senoidal sdo muito dispendiosas e
ndo se justificam no presente caso, uma vez que existe uma relagdo que permite estimar uma de
posse da outra) com uma rapida verificagdo das diferengas existentes nas medigdes efetuadas em
diregdes distintas (vertical e horizontal).

Esta defini¢do ¢ muito importante devido ao fato de ser comum empresas ou entidades de
pesquisa confrontarem resultados obtidos com experimentos distintos, acarretando em
comparagdes carentes de significado pratico. Por exemplo, € comum efetuar medigio de resposta
em freqiiéncia com semi-eixo instalado no veiculo suspenso pelo elevador de carros, distendendo
completamente a suspensdo, alterando a condigdo de contorno da junta fixa e aplicando um
torque nulo ao componente. Este tipo de experimento, efetuado usualmente com excitagdo
impulsiva de baixo nivel energético, apresentou uma repetibilidade muito pequena e seus

resultados distoam amplamente dos obtidos no ensaio proposto neste trabalho (vide capitulo 4).

7.2.5) Conceito de freqiiéncia natural de semi-eixo.

De forma implicita, porém enfética devido aos varios exemplos fornecidos, este trabalho
pretende alterar o conceito de "freqiiéncia natural do semi-eixo" como um valor inerente apenas
a0 componente para um conceito mais abrangente onde os pardmetros externos influentes

participam ativamente. Esta mudanga, até um certo ponto sutil, é importante para salientar que a
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obteng¢do da curva em sesposta em freqtiéncia "do semi-eixo" em condigdo livre-livre (usualmente
efetivada com o componente suspenso por molas, fios de nylon ou tiras de material elastomérico
ou apoiado sobre espuma) ndo representa adequadamente o comportamento dindmico do
componente quando na sua aplicagdo real (que é realmente imposta pelo veiculo).

Portanto, a informagdo da curva de resposta em freqiiéncia, obtida com determinado semi-
eixo homocinético, deveria ser acompanhada das condigGes basicas da execug¢do do ensaio
(parametros externos influentes apresentados no item 7.2.3) para permitir a avaliagdio adequada

da mesma (vide capitulo 4).

7.2.6) Complexidade do fendmeno dinimico.

O fendmeno dindmico que envolve este componente quando na sua aplicagdo veicular é
complexo, em especial porque os parimetros dindmicos estdo em continua variagdo. Salienta-se o
efeito identificado da variagdo consideravel da freqiiéncia natural do sistema com a variagdo da
amplitude da excitag@o na analise efetuada com excitagdo senoidal, a qual é a mais indicada para
este estudo, uma vez que ela ndo efetua uma linearizagdo do fenémeno ( que € o caso da pseudo-
randémica ou impulsiva) e temos um controle mais completo dos seus pardmetros.

Foi observado que um aumento de 25 dB na excitagdo pode causar uma redugio de cerca
de 6% na freqiiéncia natural. Considerando-se os dados obtidos em teste de campo, constata-se
que na faixa de operagéo do motor, com o aumento da rotagio, ocorre esta varia¢do na excitagio.
Portanto o semi-eixo homocinético apresenta um comportamento distinto para cada regime de
rotagdo do motor.

Soma-se a isto o efeito da variagdo da frequiéncia natural com o torque aplicado a ele, o
qual € diferente a cada rotagdo do motor, que atinge varia¢des de 30% numa variagdo de 0 a 240
Nm (vide capitulo 4).

7.2.7) Componente do semi-eixo que domina a sua primeira ressonincia transversal.
A configuragdo espacial ,obtida para este primeiro modo de vibragdo transversal do semi-

eixo homocinético, indica que o componente que domina as caracteristicas dindmicas do conjunto
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é o eixo de conexdo, sendo ele o mais indicado a sofrer alteragdes estruturais no intuito de
melhorar o desempenho do conjunto (alternando o seu desenho ou acoplando sistemas que
alterem o seu comportamento, como, por exemplo, absorvedores dindmicos ou

dessintonizadores). Esta conclusio vai ao encontro de referéncias nesta area [32](vide capitulo 4).

7.2.8) Fontes de nao-linearidade no semi-eixo.

O amortecimento do semi-eixo homocinético advém, em sua maior parte, das juntas
homocinéticas, sendo provavelmente decorrente das folgas e atrito existentes entre as suas partes
moveis.

Devido a este fato, as juntas homocinéticas ndo sdo indicadas para servirem de local de
excitagdo para efetivar a analise modal, além de que nestes locais a amplitude do modo de
vibragdo € pequena e confere uma alta impedéancia, impedindo a facil excitagio do conjunto (vide

capitulo 4).

7.2.9) Uso da técnica de otimizacio de modelos.

O uso de técnica analitico-experimental, baseada na metodologia da matriz de erro
(EM.M.) para aprimorar um modelo simples de elementos finitos frente a resultados
experimentais, mostrou-se valida e com uma convergéncia bastante rapida. Melhores resultados
para o autovalor deverfo ser obtidos com o uso de modelos analiticos mais refinados (modelo

com maior nimero de nodos), (vide capitulo 6).

7.2.10) Modelamento analitico de semi-eixo.

Um subproduto do estudo de otimizagdo de modelos anailiticos foi a definigio de um
modelo simples e eficiente para o comportamento dindmico do semi-eixo homocinético.
Constatou-se que as juntas homocinéticas impdem, devido as suas ressondncias serem numa faixa
de freqii€ncias muito acima da do eixo, uma condi¢do de contorno de bi-apoiamento ao eixo.
Portanto, um modelo teérico simples que represente adequadamente a primeira ressonancia

transversal pode ser obtido modelando apenas o eixo e impondo condi¢8es de contorno de apoio
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no local definido pelos centros de articulagdo das juntas. Este fato foi observado também por
Lednidas [8], porém através de abordagem analitica (vide capitulo 6).

Esta observagdo gera uma justiﬁcativa. tedrica para a regra empirica proferida por
Cheesman [62], o qual afirma que a frequiéncia natural do semi-eixo montado no veiculo é cerca
da metade do valor obtido para o eixo em condi¢do livre-livce uma vez que pode-se obter a

seguinte formula [36](da equagdo de Euler para a viga sob vibragéo flexural):

Fy =21 %

(7.D

Onde: Fj, ¢ a freqliéncia natural da viga.

E € o mddulo de elasticidade.

I € 0 momento de inércia transversal.

myj € a massa linear da viga (massa por unidade de comprimento).

B é dado pela condigio de contorno.

-livre-livre: (B1)2=22,4

-biapoiado: (B1)2=9,97

O que indica uma relag@o de cerca de 2,27 entre os dois casos.

7.2.11) Explicagio da influéncia do torque no autovalor.
O parametro externo que apresenta maior influéncia no comportamento dindmico do semi-
eixo, a aplicagdo de torque, pode ser explicado pela definigio de um momento de articulagdo das

juntas homocinéticas baseada na teoria de contato de corpos elasticos de Hertz (vide capitulo 4).

7.2.12) Influéncia do desgaste com o uso normal.
Em relagdo ao desgaste do componente devido ao seu uso normal no veiculo, os ensaios
efetivados ap6s 22419 Km rodados indicam que nfo ocorreram alteragdes sensiveis nos

parametros dindmicos do semi-eixo homocinético (vide capitulo 4).
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7.2.13) Desenvolvimento da bancada de testes.

O projeto e a implementagdo da bancada de teste permitiram a aquisigdo de
conhecimentos na area de projeto de dispositivos para ensaios dindmicos, além de gerar
resultados satisfatorios -jé com o nivel atual do protétipo construido. A versatilidade e
repetibilidade obtidas com a bancada demonstram as vantagens de substituir o veiculo completo
por ela, cujas perspectivas s@o de aprimoramentd com a implementagdo das melhorias propostas

(vide capitulo 5).

7.3) Novas perspectivas.

O estudo sobre o comportamento dindmico de semi-eixo homocinético apresentado neste
trabalho certamente colabora, em alguma extensio, para elucidar os parimetros envolvidos neste
fendmeno e indica conceitos de projeto a serem observados. Porém, dada a complexidade do
assunto enfocado, varios pontos ficam para serem investigados no futuro. Abaixo € apresentada

uma listagem englobando alguns destes pontos.

7.3.1) Aprimoramento da otimizacido de modelos tedrico-experimental.

A metodologia de otimizagdo de modelos pela técnica da matriz de erro apresenta boas
perspectivas de gerar melhores resultados se apliéada a um modelo tedrico mais sofisticado que o
usado neste trabalho.

Existe a pretensdo de compatibilizar a abordagem teérica desenvolvida por Lednidas (8]
utilizando o método da matriz de transferéncia com esta técnica, com o intuito de estabelecer um
procedimento tedrico-experimental que uma vez aplicado a um caso especifico, permita simular
alteragdes estruturais de forma mais confiavel, reduzindo a necessidade de experimentos praticos

e o tempo de desenvolvimento de produtos novos.

7.3.2) Aprimoramento da bancada de teste.
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Apesar dos resultados obtidos com o primeiro protétipo da bancada de teste ndo ter
atingido sucesso pleno, o seu conceito de projeto apresenta boas perspectivas de aprimoramento
que deverdo ser efetivadas em curto espago de tempo.

Uma proposta de melhoria € apresentada neste trabalho e deverd ser implementada no

futuro proximo.

7.3.3) Projeto de sistemas de controle de vibragées.

As informagOes e metodologias desenvolvidas neste estudo permitem a aplicagdo direta
deste conhecimento no projeto de sistemas de controle de vibragdes para semi-eixos
homocinéticos (neutralizadores dindmicos, absorvedores de vibragdo ou dessintonizadores) ou na
alteragdo estrutural do eixo para alterar o seu comportamento dindmico frente as necessidades de
cada aplicagdo (eixo macico, tubular, trepanado ou monobloco).

Estes conceitos deverdo ser traduzidos em diretrizes de projeto a serem utilizados de
maneira mais corriqueira pelos analistas de produto no momento de definir novos projetos,

transformando a performance dindmica em um item de projeto ao lado da resisténcia mecanica.

7.3.4) Generalizacio dos resultados obtidos neste trabalho.

Todos os resultados apresentados neste estudo foram obtidos com um especifico semi-
eixo usado como referéncia. A evolugdo natural deste trabalho compreende a anilise de outros
tipos de semi-eixo em outras aplicagdes veiculares (inclusive tragio traseira) para avaliar as
singularidades de cada caso e obter regras gerais de orientagio no projeto de semi-eixos

homocinéticos.
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ANEXO 1

Normalizacio de autovetor em relacio a massa

A principal caracteristica do modelo modal é que ele apresenta propriedades de

ortogonalidade definidas como (vide prova apresentada a seguir):

[\
T

[¥T [M]¥]=)  m,

(M

(¥ [KI¥)=| &

@

Onde: [W] é a matriz de autovetores (composta de colunas de autovetores {'¥'} ).
[M ] é a matriz de massa do sistema.
[K] ¢ a matriz de rigidez do sistema.

m, é a massa generalizada (ou modal) de cada modo r.

kr ¢ a rigidez generalizada (ou modal ) de cada modo r.

- k . .
Para cada modo, tem-se que w, = |- Portanto, tem-se a matriz diagonal de

m,
\ \ -ry
autovalores dada por w_r2 = m, k, . Aten¢do deve ser dada ao fato de
\ \ \
\
que a matriz de autovetores [¥], a0 contrario da matriz de autovalores | w? | que ¢ unica,

ndo ¢ determinada de forma tnica. Enquanto a freqii€ncia natural (autovalor) é uma quantidade

fixa de valor absoluto, a forma do modo de vibragdo (autovetor) indica os deslocamentos dos
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nodos da malha de discretizagdo, em relagéio a posi¢do de repouso de forma comparativa entre
eles. Portanto, aplicando um fator de escala qualquer ao autovetor n#o altera a informacio da sua
forma, apenas a sua amplitude. O que deter;nina o procedimento de escala adotado (o
normaliza¢do) para o célculo dos valores dos autovetores depende do posterior uso desejado para
esta informagdo.

Os métodos de normalizagdo mais difundidos sdo os seguintes:

a) Maximo valor unitario: parametriza o autovetor de forma que o maior deslocamento
presente adquira o valor de magnitude 1 e fase 0, referenciando todos os demais em relagio a ele.

b) Normalizagdo em relagdo a massa: neste caso os autovetores sdo representados por

[®] e apresentam as seguintes propriedades.

\
T
[o) [M]@]=| 1
\
@3)
1\
T
[o] [K][®]=| w7
: \
4)
\
onde 1 ¢ a matriz identidade. Portanto, a relagio existente entre 0s autovetores
\
normalizados em relagdo a massa {Cb}r e a sua forma genérica {‘I’}r ¢ simplesmente:
1
{0} = ‘—/—n;“{‘l’},
&)
ou seja:
1
\ 2
[@]=[¥] m
\

©6)
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Prova das propriedades de ortogonalidade dos modos.

Tem-se a equagdo de movimento de um sistema genérico de N graus de liberdade e nio
amortecido:
(M)} + K x(0)} = {7 (1)}
()
onde : [M] ¢é a matriz de massa de dimensdes N x N.
[K] é a matriz de rigidez de dimensdes N x N.
{x(

{56 t)} é o vetor de aceleragdes (variavel com o tempo) de dimensdes Nx 1.

t)} é o vetor de deslocamento (variavel com o tempo) de dimensdes N x 1.

{ f (t)} ¢ o vetor de forgas externas (variavel com o tempo) de dimensdes N x 1.

Considerando a solugdo de vibragdo livre ({ f (t)}z {0}) pode-se determinar as

propriedades modais naturais (ou normais). Neste caso, assume-se que a solugdo existe na forma:
{x(0)}={x}e™
(3)

onde: {x} é um vetor de amplitudes de deslocamento dependente com o tempo de

(]
)

Substituindo esta solugdo ( a qual impde que o sistema é capaz de vibrar em uma

dimensdes N x 1.

Neste caso, tem-se que :

freqiiéncia isolada w) na equagdo de movimento (7), tem-se:

([K]-w2[M]){x}e™ = {0}
(10)

A unica solugio ndo trivial ocorre para:
detl[ K]-w2[M] = 0

(11
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Desta equagdo pode-se obter os N valores W> que definem as freqiiéncias naturais nio

amortecidas (autovalores) do sistema: w12,w22 ,...,wrz,...,w]zv.

Cada um dos autovalores acima pode ser substituido na equagdo (10) e obtém-se os

valores relativos de {x} que compdem O autovetor {‘P}r (forma real do modo de vibrago)

associado ao autovalor em questdo.

A solugdo completa pode ser expressa em duas matrizes de dimensdes N x N, ditas

automatrizes:

\

w? matriz diagonal de autovalores ndo amortecidos.

\
[¥] matriz de autovetores (matriz modal), composta por autovetores reais coluna {¥'} p

associados a cada frequiéncia natural w,..

Para um particular modo r, tem-se da equagio (10):

([x]-w2[Mm]){¥}, = {0}

(12)
Pré-multiplicando a equagdo pela transposta de um dado autovetor s:
T —
(¥ ([k)-2[m]){¥) =0
(13)
Porém, tem-se da equagdo (10) aplicada para um dado modo s:
([x)-7[m]){ ), - o}
(14)
A qual, transposta e pos-multiplicada por {‘I’}r fornece:
T T _
()] (K] -] )3, =0
(15)

Devido ao fato de que [M] e [K] sdo simétricas, elas sdo idénticas as suas transpostas € as

equagdes (2.45) e (2.47) podem ser combinadas para fornecer:
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(w2 -w2 )@} [M]{¥} =0

(16)
- caso Wrz = Wsz, tem-se que :
(el [m){w), =0
(17)
que junto com as equagdes (2.45) e (2.47), significa que:
(e [x){¥}, =0
(18)
- caso Wrz = Wsz, tem-se de (2.45) que:
T —
(e} (K102, ) =2 (9] (a3,
(19)
de forma que Wrz = —kl
m,

Portanto, as possiveis combinag¢Ges de w,.e W, fornecem o sistema de equagdes matriciais:
\

(1 [MI¥]=| m,

(20)

@)



263

ANEXO 2

Teoria de contato de corpos sélidos de Hertz.

De todos 0s parametros externos ao semi-eixo que foram identificados como influentes
nas suas caracteristicas dindmicas (em especial no autovalor) o efeito do torque aplicado ao
conjunto é o que apresenta maior importdncia. A relagdo entre o autovalor medido
experimentalmente com o semi-eixo acoplado ao veiculo e o torque aplicado ao sistema esta
representada graficamente na figura 4.17 e mostra uma lei de formag&o caracteristica e peculiar.

Com o objetivo de esclarecer a causa deste fendomeno, varios mecanismos foram
investigados, dos quais a melhor explicagdo obtida foi a de que o crescimento da freqiiéncia
natural advém do aumento do momento (ou rigidez) de articulagdo das juntas homocinéticas em
conseqiiéncia do aumento do torque aplicado. Define-se como momento de articulagio o
momento necessario para articular a junta homocinética (movimento de rétula), a qual é
proporcional a forga de atrito entre as partes moveis internas da junta, cujos movimentos relativos
permitem a articulag@o.

A relagdo entre a for¢a de atrito e o torque aplicado a junta homocinética pode ser
determinada pela teoria de contato de corpos solidos de Hertz apresentada a seguir.

Inicialmente, deve-se definir como se distribuem os esforgos internos em uma junta
homocinética decorrentes da aplicagdo de torque. As juntas homocinéticas analisadas neste
trabalho estdo apresentadas no capitulo 1, onde pode-se visualizar os seus componentes internos.

Da geometria destes componentes, pode-se deduzir os esforgos decorrentes da aplicagdo
do torque que ocorrem na superficie de contato entre a esfera e o anel interno R e a ponta de eixo
(no caso da junta fixa) e o anel interno V e o anel externo V (no caso da junta deslizante),

obtendo a seguinte equagdo:
1000M;

° " nRsen ocosy

(D

onde: P, é aforga normal a area de contato (N).

My ¢ o torque aplicado a junta (Nm).
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R ¢é o raio primitivo da junta (mm).
 é o angulo de contato transversal na pista (°).
n é o numero de esferas da junta.

v é o dngulo de inclinagdo das pistas em relagfo ao eixo de simetria da junta (°).

Para facilitar a visualizagdo, temos um desenho esquematico apresentando estes
pardmetros para cada tipo de junta na figura 1, onde, além dos descritos acima, tem-se:

"e" ¢ o deslocamento dos centros de curvatura longitudinal das pistas da ponta de eixo e
do A.ILR. (mm).

s e
o € o angulo de deslocamento dos centros de curvatura dado por tan @ = I3

Para o caso em andlise, tem-se o seguinte dimensional:

Dimens&o Junta Fixa Junta Deslizante
Curvatura da pista p(mm). 7.95 10,0

Didmetro da esfera d. (mm). 15,875 19,050

Raio Primitivo da junta R (mm). 26,964 26,500
Angulo de contato esfera x pista § (°). 50 65
Numero de esferas "n". 6 6
Angulo de inclinagio das pistas v (°). 0 16
Deslocamento dos centros de curvatura "e" (mm). 4,52 0
Angulo de deslocamento dos centros de curvatura o (°). 9,516068 0

Donde obtem-se a relag@o entre momento torgor aplicado a junta e a forga normal na area
de contato dada por:

Junta Fixa: P, =8,06883M,(N)

@)
Junta Deslizante: P, =17,21914M4(N)

G)
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Junta Fixa:
Pont:
Ponta de elxo /’ d: u::lhw

Ponto de contato
% Esferr e __|
74
ALR.
Eo
[
0 Centro de curvatura
| { daP. E.
- i i ) \’Ebc_odeSiIilen_'la- ®\_ Centrode
¢ de rotacao Centrode  curvatura do
articulagio ALR.
da junia
Esfera Pista P.E.
: ‘\ Po /" eALR.
T=0° Fo
Junta deslizante
A.E.V,

Ponto de contata
Wﬂm

[ carvatura
0 My infinito
TN
T "7 T, Eixo de simetria \‘;entra de articulgdo
¢ de rotacéio de junta

Figura 1:Representacdo esquematica da geometria das juntas homocinéticas.

Para o caso do contato existente entre a esfera e a gaiola da junta homocinética, deve-se

analisar novamente cada tipo de junta em separado.
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Para a junta fixa, tem-se o deslocamento dos centros de curvaturas "e" que propicia um
efeito de cunha sobre as esferas, gerando uma forga que tende a expulsi-las do interior da junta.

Esta tendéncia deve ser impedida pela gaiola, a qual recebe a forga de cada esfera dada por:
' P - 2000M,; senx

° nRsend
4
Aplicando o dimensional j4 apresentado:
P, =2,66794M4(N)
)
Para a junta deslizante, tem-se que a inclinag8o relativa das pistas dos A.I'V. e AE.V gera
um efeito de cunha que tende a expulsar trés esferas em cada dire¢do da junta alternadamente

(trés para frente e trés para trés). A gaiola cumpre a fung@o de absorver estes esforgos dados por:

2000M; tan y
P =—°9 =
nRsend
©)
Aplicando o dimensional ja apresentado:
P, =3,979773M4(N)
(M

Uma vez definidos os esforgos existentes em cada um dos componentes internos das
juntas homocinéticas, pode-se usar a teoria do contato de corpos elasticos solidos desenvolvida

por Hertz [11[35],

Corpos elasticos sélidos em contato.

Quando dois corpos curvos, elasticos e solidos sio comprimidos juntos sob um
carregamento, um certo achatamento ocorre no ponto de contato. Associado a esse achatamento,
ali ocorre uma pressdo eliptica na area de contato sobre a qual todo o carregamento € distribuido.
As relagBes que comandam a forma e o tamanho da area de contato e a distribuigio de esforgos
sobre essa area foi investigada matematicamente por Heinrich Hertz e publicado em Berlin em
janeiro de 1881. As analises de Hertz estavam baseadas nas suposi¢bes do comportamento

elastico e isotropico do material, carregamento normal a superficie e uma area de contato cujas
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dimensOes eram relativamente pequenas em comparagdo com os raios de curvatura e com as
dimensdes dos corpos. Essas relagdes mostram-se de acordo com os resultados de testes praticos,
exceto onde as dimensdes da area de contato projetada sdo maiores em comparagio com Os raios
de curvatura principais dos corpos de contato. Embora que o trabalho de Hertz estava limitado a
uma analise da distribuigdo dos esfor¢os na superficie de contato, investigadores mais recentes
estenderam esta analise para incluir uma consideragdo dos estados de esforgos abaixo da
superficie, dentro dos limites da zona de contato, e tiveram comprovados seus resultados por
testes foto-elasticos. Esses estudos revelaram a presenca de importantes esforgos de cisalhamento
em adigdo aos esforgos de compressdo abaixo da superficie.

Considera-se os corpos serem representados por a e b, respectivamente, como aparece na
figura 2 abaixo. Também sdo definidos os raios de curvatura no ponto de contato Ral e Ra2 para
o corpo "a" e Rbl e Rb2 para o corpo "b". Os raios de curvatura sdo medidos em dois planos, 1 €

2, perpendiculares entre si, como mostra a figura 2, a denotagfo 1 e 2 referem-se aos respectivos

planos.

Cor,po IIBII

/ PO *

Figura 2: Caso genérico de contato entre dois corpos curvos.
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Quando o corpo "a" e o corpo "b" s3o comprimidos pelo carregamento normal P, a area
de contato resultante apresenta-se eliptica cujos semi-eixos a e b sdo mostrados na figura 3

abaixo.

4— a —p

R B
" %

Figura 3: Area de contato eliptica.

Hertz da as dimensGes da area de contato em termos das fun¢Ges transcendentais | e v

seguintes:
a=ug
®
b=vg
)
onde:
g= ! 31:2)(”La+’1b)
3 1 1 1 1
g —+—+—+—
\/(Ral Ryy Ry sz)
(10)

Aq € Ay s30 constantes elasticas dos dois corpos as quais dependem, por sua vez, dos respectivos

valores do modulo de elasticidade E e gradiente Poisson 8.

2
a
a
d1-4)
%=—F

(12)
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Se ambos os corpos sdo de ago com um moédulo de elasticidade 29x109 psi e com um

gradiente de Poisson de 0,25, o valor de g da equagio (10) é:

5
1 1 1 1

F—t—t
Ry Ry Ry Ry

g=0, 00459443

(13)
Os valores dos raios de curvatura principais, Ral, Ra2, Rbl e Rb2 s3o tomados de acordo

com a figura 2.
Os raios principais de curvatura podem ser positivos ou negativos, dependendo se o

centro de curvatura cai dentro ou fora do corpo, como mostra a figura 4 abaixo.

_|_
e

Figura 4: Convengao do sinal do raio de curvatura.

Além disso, os planos 1 e 2 devem ser adotados de forma a satisfazer a relagdo:
1 1 1 1 :

F—>
Ry Ry Ry Ry

(14)

O plano 1 determina a dire¢do do semi-eixo menor da area de contato e o plano 2 a
direg¢do do semi-eixo maior da area de contato.

Os valores das fungGes v e p para o uso nas equagbes (8) e (9) dependem da

conformidade dos corpos de contato nas proximidades da area de contato, como determinado

pelo angulo auxiliar y.
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1 1 1 1

— + —
R Ry Ry Ry
1 1 1 1
e —
Ry Ry Ry Ry

cosy =

(15)
Observa-se que o denominador da expressdo para cosy € o mesmo que ocorre embaixo do
radical na equagio (10) e (13). pn e v sdo relacionados por outro angulo auxiliar €, o qual

depende da forma da elipse de contato.

2[K(e) —E(e)]cot2 €

cosy=1-
’ E(9
(16)
o3 2E(e)cos €
z
amn
onde:
v a
cose=—=—
b
(18)
K(€) e E(€) sdo integrais completas elipticas de primeira e segunda ordem, tendo 0 médulo sene
4
k(9=2 il
\/1 —sen’ esen’ ¢
(19)
r
E(e)= JOZ \/1— sen® esen? ¢dg
(20)

Assumindo a série de valores dos méodulos sene, correspondentes valores de cosy,|t € v
podem ser calculados pelas equagdes (16), (17) e'(18) e estdo na tabela 1.
Deve ser enfatizado que os semi-eixos da elipse de contato, a e b, sdo 0s semi-eixos

projetados e ndo sdo medidos ao longo da curvatura da superficie de contato.
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cosy 1) % cosy 1) v cosy u v
0,9995| 23,95 | 0,163 |0,9770| 6,63 0,338 | 0,928 3,55 0,428
0,9990| 18,63 | 0,185 | 0,9765| 5,58 0,339 | 0,926 3,51 0,431
0,9985| 15,77 | 0,201 }0,9760| 5,53 0,340 | 0,924 3,47 0,433
0,9980| 14,25 | 0,212 }0,9755| 5,49 0,342 | 0,922 3,43 0,436
0,997% | 13,15 | 0,220 10,9750 | 5,44 | 0,343 | 0,920 3,40 0,438
0,9970| 12,26 | 0,228 |0,9745| 5,39 0,345 | 0,918 3,36 0,441
0,9965| 11,68 | 0,235 10,9740 | 5,35 0,346 | 0,916 3,33 0,443
0,9960] 11,02 | 0,241 }0,9735| 5,32 0,347 | 0,914 3,30 0,445
0,9955| 10,63 | 0,246 }0,9730| 5,28 0,349 | 0,912 3,27 0,448
0,9950| 10,15 | 2,510 | 0,9725| 5,24 0,350 | 0,910 3,23 0,450
0,9945| 9,77 | 0,256 |0,9720| 5,20 0,351 | 0,908 3,20 0,452
0,9940| 9,46 | 0,260 }0,9715| 5,16 0,353 | 0,906 3,17 0,454
0,9935| 9,17 | 0,264 |0,9710| 5,13 0,354 ] 0,904 3,15 0,456

0,993 8,92 | 0,268 ]0,9705| 5,09 0,355 | 0,902 3,12 0,459
0,9925| 8,68 | 0,271 |0,9700| 5,05 0,357 } 0,900 3,09 0,461
0,9920| 8,47 | 0,275 |0,9690| 4,98 0,359 | 0,895 3,03 0,466
0,9915| 8,27 | 0,278 |0,9680| 4,92 0,361 | 0,890 2,97 0,471
0,9910| 8,10 | 0,281 |0,9670| 4,86 0,363 | 0,885 2,92 0,476
0,9905( 7,93 | 0,284 |0,9660| 4,81 0,365 | 0,880 2,86 0,481
0,9900| 7,76 0,287 {0,9650| 4,76 0,367 | 0,875 2,82 0,485
0,9895( 7,62 | 0,289 10,9640| 4,70 0,369 | 0,870 2,77 0,490
0,9890| 7,49 | 0,292 10,9630 | 4,65 0,371 | 0,865 2,72 0,494
0,9885( 7,37 | 0,294 10,9620 4,61 0,374 | 0,860 2,68 0,498
0,9880| 7,25 0,297 |0,9610| 4,56 0,376 | 0,855 2,64 0,602
0,9875| 7,13 0,299 {0,9600| 4,51 0,378 | 0,850 2,60 0,507
0,9870| 7,02 | 0,301 10,9590 | 4,47 0,380 | 0,840 2,53 0,515
0,9865| 6,93 0,303 10,9580 | 4,42 0,382 | 0,830 2,46 0,523
0,9860| 6,84 | 0,305 |0,9570| 4,38 0,384 | 0,820 2,40 0,530
0,9855| 6,74 | 0,307 |0,9560 | 4,34 0,386 | 0,810 2,35 0,537
0,9850( 6,64 | 0,310 10,9550 4,30 0,388 | 0,800 2,30 0,544
0,9845| 6,55 0,312 {0,9540 | 4,26 0,390 | 0,750 2,07 0,577
0,9840( 6,47 | 0,314 |0,9530| 4,22 0,391 ] 0,700 1,91 0,607
0,9835( 6,40 | 0,316 | 0,9520| 4,19 0,393 ] 0,650 1,77 0,637
0,9830| 6,33 | 0,317 | 0,9510| 4,15 0,394 | 0,600 1,66 0,664
0,9825| 6,26 | 0,319 | 0,9500| 4,12 0,396 | 0,550 1,57 0,690
0,9820( 6,19 | 0,321 |0,9480| 4,05 0,399 | 0,500 1,48 0,718
0,9815| 6,12 | 0,323 {0,9460| 3,99 0,403 | 0,450 1,41 0,745
0,9810| 6,06 | 0,325 |0,9440( 3,94 0,406 | 0,400 1,35 0,771
0,9805| 6,00 | 0,327 |0,9420| 3,88 0,409 | 0,350 1,29 0,796
0,9800| 5,94 | 0,328 |0,9400{( 3,83 0,412 | 0,300 1,24 0,924
0,9795| 5,89 | 0,330 |0,9380{ 3,78 0,415 | 0,250 1,19 0,850
0,9790| 5,83 | 0,332 }|0,9360 3,73 0,418 | 0,200 1,15 0,879
0,9785| 5,78 | 0,333 |0,9340| 3,68 0,420 | 0,150 1,11 0,908
0,9780| 5,72 | 0,335 |0,9320| 3,63 0,423 | 0,100 1,07 0,938
0,9775| 5,67 | 0,336 |0,9300| 3,59 0,426 | 0,050 1,03 0,969

Tabela 1: Valores das constantes para calculo da elipse de pressao.
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Procedimento para analise do esfor¢o de compressio (contato).

Caso de duas superficies curvas quaisquer.

Agora ¢ possivel delinear os passos a serem seguidos na determina¢io do tamanho e
forma da area de contato.

1- Determinar os raios de curvatura principais dos dois corpos como indicado na figura 2,
procurando os sinais dos raios de curvatura de acordo com a figura 4.

Testar se a equagdo (14) € satisfeita.

2- Obter cosy da equagio (15).

3- Obter p e v da tabela 1.

4- Determinar g da equagdo (13) se os corpos sdo de ago. Se os corpos sdo de materiais
diferentes, usar as equagdes (10), (11) e (12). |

5- Calcular a e b através das equagGes (é) e (9), respectivamente. Tendo determinado as

dimensdes a e b da area de contato, o valor do esforco de compress@o médio na superficie Sy, é:

P
S, =—%
" rab
@21)
ou, usando as equagdes (8), (9) e (13) para o aco:
2
<1
15079[ b, t, 1,1 }3f§
g = Rn Ry R Ry |
m v
(22)

A distribuicdo do esforco de compressdo na superficie da area de contato eliptica é
proporcional as ordenadas do semi-elipsdide de revolugido construido tendo como base a area de
contato (vide figura 5 abaixo).

O esforco de compressdo que atua sobre um ponto genérico (X,y) é:

3P 2 2
o-Z(x’y):z 2 1 ud y

mab a2 b2
(23)
Através disso, € visivel que o valor méximo para o esforco de compressdo ocorre no

centro da area de contato. Seu valor é:
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. 3P,
o,\madx) =
2 (mdx) = —2
24
ou, tendo o valor do esforgo médio de compressio Sy, da equagdo (21) e (22).
o, (max) = =22
(25)

Figura 5: Elipse de pressdo no contato.

Aplicacio da metodologia ao caso em analise.

Um programa foi desenvolvido em Basic para determinar o elipsdide de pressdo existente
em cada contato das partes moveis da junta. Um exemplo de aplicagdo para a junta fixa em
questdo esta apresentado na figura 6 do anexo, e para a junta deslizante na figura 7.

Uma vez definida a geometria da elipse de pressdo (dada pelos pardmetros w e v), pode-se
aplicar a equagdo (22) para obter a pressdo média existente na area de contato. Introduzindo
nesta equagio a relagdo existente entre o torque aplicado e a forga no contato, obtém-se as
equagOes abaixo para cada tipo de junta.

a) Junta fixa:

Sy = 30244,24{ +
uv

2 1
11 1 1}51\43
—

Ri Ry Ry Ry

(26)

b) Junta deslizante:
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2 1
Y
Sm:29143,01{ S }3 d

Ry Rpp Ry Ry | wv

@7)

Foi implementada uma rotina em MATHCAD 4.0 (figura 8) onde pode-se visualizar a
variagdo da pressdo média Sy, da semi-diagonal maior "a" e da semi-diagonal menor "b"
existente em cada contato interno da junta, decorrente da variagdo do torque de zero a 240 Nm.
Fica visivel a semelhanga destas curvas com a apresentada pela variagdo do autovalor com o
torque aplicado (figura 4.17).

Por fim, uma estimativa de rigidez de articulagdo da junta, devido a um torque aplicado a
ela, pode ser calculado.

Segundo a bibliografia especializada [1], temos que pelo menos duas experiéncias praticas
independentes foram executadas com o objetivo de quantificar o valor do coeficiente de atrito
existente em rolamentos de esferas (caso similar & peca em analise).

Segundo Stribeck, este tipo de rolamento apresenta coeficiente de atrito proximo a 0,0015
e ndo apresenta variagGes sistematicas desse valor decorrente de alteragBes nos pardmetros dos
ensaios praticos.

Pesquisas realizadas por John Goodman relatam que o valor do coeficiente de atrito ndo é
sensivel a alteragdes nos pardmetros: velocidade da esfera, temperatura € mesmo a lubrificagdo
(caso o projeto dos contatos seja bem concebido, de forma a evitar o deslizamento relativo entre
a esfera e a pista), porém varia proporcionalmente com a carga aplicada no contato de 0,0007 a
0,0025, mostrando boa coeréncia com os dados obtidos por Stribeck. Infelizmente, Goodman ndo
relata a lei de formag@o que rege a relagdo entre c; coeficiente de atrito com a carga no contato.

Caso considere-se o caso mais simples de atrito seco de Coulomb, tem-se a relagio linear:

Fo = FBopy
(28)
onde F, ¢é aforga de atrito oponente ao movimento.

P, € a forga normal existente no contato.

g € o coeficiente de atrito de Coulomb.
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Considerando o valor de ny=0,0015 e as relagGes desenvolvidas anteriormente entre o

torque aplicado a junta M e a carga resultante no contato P, tém-se as seguintes equagdes para

estimar a rigidez de articulag@io K¢ da junta.

Considerando que ocorre apenas contato fisico entre as partes moveis internas da junta

fixa na esfera com a gaiola, o anel interno e a ponta de eixo (premissa valida para torques baixos

onde ainda ndo ocorre deformacio elastica elevada destes componentes), tem-se que 0 momento

necessario para vencer o atrito resultante de todas estas interfaces é o somatério das seguintes

parceias:

esfera x A.LR:

esferax P.E.:

esfera x gaiola:

6M, ( d )
Ky =——%—p,| R——%cos§
" nRsen Scos y#a 2
6M, ( d, )
Koyp =——L—u,| R+—=5cosd
" 1Rsen 5cos ;'ﬂa 2

6M;

Kyj=——5—
T yRsen 5cos;"ua

R

onde: "dg" € 0 didmetro da esfera.

Somando as parcelas, tem-se:

K _12Mgpg [ 1 +sena
T psens cosy '

“Para o dimensional da junta em analise:

ou seja:

No caso de junta deslizante, procedendo uma analise similar obtém-se:

art

~ 12_0,0015( 1

= +sen9,516068
6sen50°

cos0

K,,=0,00456.M,

(29)

(30)

31)

(32)

(33)

(4)
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12M, 1
K= dla ( +tan 7)
nsend \ cosy

35)
ou seja:

K,, =0,00439. M, (36)

Aplicando esta relag@o linear aproximada em um modelo de um grau de liberdade, tem-se:

(K
Ja=2m ;zrt

onde: I é o momento de inércia rotacional da junta.

G7)

A relag@o entre autovalor Fj, e torque My pode ser visualizada na rotina construida em
MATHCAD apresentada na figura 8, na qual pode-se constatar que mesmo considerando uma
relagdo linear entre o torque e a rigidez de articulagio (a qual na pratica ndo deve ser
completamente verdadeira) temos um efeito no autovalor similar ao obtido nas medi¢des pratica

com 0 semi-eixo no veiculo.
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Parimetros da elipse de pressao no contato entre ponta de eixo ¢ Resultados praticos:

esfera:

Diadmetro da esfera D = 15.875

Raio de curvatura transversal da pista no ponto de contato ROT = 7,95.

Didmetro primitivo da junta DP = 53,928
Angulo de contato da pista AN = 50
Schmiegung transversal SOT = 1,001575
Schmiegung Longitudinal SOL = 6,284855
Raio de curvatura efetivo longitudinal da pista ROE = 49,88604
Fator de conformidade de Stribeck T = 2.374001
Cosseno de Tau Cotau = 0,9962674

Fator de HertzM =114

Fator de Hertz V = 0,243

Cosseno Epsilon COE = 2.131579E-02

Integral eliptica completa K = 5,2

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato (P) = 82,27956

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 5,288373

Semi-eixo menor da elipse de pressdo B = 0,1127259
Q=0,4638924

Deformagio (afundamento) DF = 3,316277E-03

Pressdo média na elipse de pressio PM = 43,93346

Fator de stribeck (P=k(D)#) k = 0,3264859

Pressdio médxima no centro da elipse de pressio PMAX = 65,9002
Fator de conformidade relativa CPM = 119,8105

Parametros da elipse de pressao no contato entre anel interno e esfera

de junta fixa.
Diametro da esfera D = 15.875

Raio de curvatura transversal da pista no ponto de contato ROT = 7,95.

Didmetro primitivo da junta DP = 53,928
Anguio de contato da pista AN = 50
Schmiegung transversal SOT = 1,001575
Schmiegung Longitudinal SOL = 4,284855
Raio de curvatura efetivo longitudinal da pista RIE = 34,01104
Fator de conformidade de Stribeck T = 1.619496
Cosseno de Tau Cotau = 0,9974536

Fator de Hertz M = 13,5

Fator de Hertz V = 0,22

Cosseno Epsilon COE = 1.673004E-02

Integral eliptica completa K = 5,48

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato (P) = 82,27956

Resultados praticos:

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 5,370022

Semi-eixo menor da elipse de pressdo B = 8,984066E-02
Q=0,4083667

Deformagio (afundamento) DF = 3,441709E-03

Pressdo média na elipse de pressdo PM = 54,28654

Fator de stribeck (P=k(D)*) k = 0,3264858

Pressdo maxima no centro da elipse de pressio PMAX = 81,4298
Fator de conformidade relativa CPM = 66,50455

Pardmetros da elipse de pressio no contato entre gaiola e esfera de

junta fixa.

Didmetro da esfera D = 15,875

Diametro primitivo da junta DP = 53,928
Angulo de contato das pistas AN (em graus) = 50
Off Set (mm) = 4,52

Schmiegung = infinito

Fator de conformidade de Stribeck (T) = 1
Cosseno de Tau (Cotau) =0

Fator de Hertz (M) = 1

Fator de Hertz (V) =1

Cosseno épsilon (COE) = 1

K=PI2

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato esfera/gaiola Fk(Kg) = 27,2056

Resultados praticos:

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 0,2404616

Semi-eixo menor da elipse de pressio B = 0,2404616
Q=0,2404616

Deformagio (afundamento) DF = 7,284674E-03

Pressdo média na elipse de pressio PM = 149,7669

Fator de stribeck (P=k(D)*) k = 0,107952

Pressdo méxima no centro da elipse de pressio PMAX = 224,6504
Fator de conformidade relativa CPM = 1

Figura 6: Exemplo de calculo para junta fixa.
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Pardmetros da elipse de pressio entre anel externo e esfera.
Didmetro da esfera D = 19,05

Raio de curvatura transversal da pista no ponto de contato ROT = 10.
Didmetro primitivo da junta DP = 53

Angulo de contato da pista AN = 65

Schmiegung transversal SOT = 1,049869

Fator de conformidade de Stribeck T = 1,909308

Cosseno de Tau Cotau = 0,9093078

Fator de Hertz M = 3,23

Fator de Hertz V= 0,45

Cosseno Epsilon COE = 0,1393189

Integral eliptica completa K = 1,57874

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato (P) = 73,61513

Resultados praticos

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 1,4268236

Semi-eixo menor da elipse de pressio B = 0,1987834
Q=0,441741

Deformagio (afundamento) DF = 3,338759E-03

Pressdo média na elipse de pressio PM = 82,61628

Fator de stribeck (P=k(D)*) k =0,2028509

Pressdo maxima no centro da elipse de pressio PMAX = 123,9244
Fator de conformidade relativa CPM = 11,1943

Parametros da elipse de pressio no contato entre anel interno e
esferas de junta deslizante.

Didmetro da esfera D = 19,05

Raio de curvatura transversal da pista no ponto de contato RIT = 10
Diametro primitivo da junta DP = 53

Angulo de contato da pista AN = 65

Schmiegung transversal SIT = 1,049869

Fator de conformidade de Stribeck T = 1,909308

Cosseno de Tau Cotau = 0,9093078

Fator de Hertz M = 3,23

Fator de Hertz V = 0,45

Cosseno Epsilon COE =0,1393189

Integral eliptica completa K = 1,57874

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato (P) =73,61513

Resultados praticos

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 1,4268236

Semi-eixo menor da elipse de pressio B = 0,1987834
Q=0,441741

Deformagio (afundamento) DF = 3,338759E-03

Pressdo média na elipse de pressio PM = 82,61628

Fator de stribeck (P=k(D)*) k = 0,2028509

Pressdo mdxima no centro da elipse de pressio PMAX = 123,9244
Fator de conformidade relativa CPM = 11,1943

Pariimetros da elipse de pressido no contato entre gaiola e esfera de
junta deslizante.

Diametro da esfera D = 19,05

Didmetro primitivo da junta DP = 53

Angulo de contato da pista AN (em graus) = 65
Schmiegung = infinito

Fator de conformidade de Stribeck T = 1
Cosseno de Tau Cotau = 0

Fator de Hertz M = 1

Fator de Hertz V=1

Cosseno Epsilon COE = 1

K=PI2

Momento torsor no eixo M (Nm) = 100

Carga no contato (P) = 40,58216

Resultados praticos

Semi-eixo maior da elipse de pressdo A = 0,2919657

Semi-eixo menor da elipse de pressdo B = 0,2919657
Q=0,2919657

Deformagio (afundamento) DF = 8,949541E-03

Pressdo média na elipse de pressio PM = 151,5377

Fator de stribeck (P=k(D)4) k = 0,1118266

Pressdio maxima no centro da elipse de pressio PMAX = 227,3065
Fator de conformidade relativa CPM = 1

Figura 7: Exemplo de calculo para junta deslizante.
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ROTINA EM MATHCAD 4.0

DETERMINACAO DA RELAGAO ENTRE PRESSAO MEDIA Sm NA ELIPSE DE PRESSAO
lCOM O TORQUE Md APLICADO A JUNTA FIXA DO SEMI-EIXO GOL 1.81.

5:=.25 E:=2.1-10"" Constantes fisicas do material.

Ral :=.0079375 Ra2 :=.0079375 Rbl :=-.00795 Rb2 :=.03401104 Geometria dos corpos.
p:=1315 v:=022 Databela 4.9.

1 1 1 1
4-(1- 5% Ral Ra2  Rbl Rb2
Pon =8.06883-Md A i=——+~ cosy = cosy =—0.99745
E 1 1 1 1
—_—t =+ —
1 Ral Ra2 Rbl Rb2
3
3-Po-2:A 1 1 1 1
= —_— — 4~ - —— =-155.188  a :=p- bi=v
A T Ral Ra2 Rbl Rb2 " &
Ral Ka2 Rbl Rb2
SEMI-DIAGONAL MAIOR.
5.007786-005 1 ! { 1 \8.37804e-007

_Md _Md
0 | i 1 |
o, Md 240,
Kart, , :=0.00456367-Md 1:=10 fn,, 0=
FREQUENCIA NATURAL
2.07942 1 T T |
Py
0 1 ] 1 1
O Md 240,

2/3
Sm=A. Md '
IPONTA DE EIXO Al :=10254.91 ANEL INTERNO A2 :=10024.74 GAIOLA A3 =408.22
Md :=0.240  pREsSAO MEDIA PRESSAO MEDIA
396 10° T T T T 1577 e104 T T I I
3168 100 |- — 1261 *10%}- -
2376 -10°} S 0459.17 |- -
1584 +10° - e - 6306113 | -
7921 -10% — u53.057  f- -
0 1 1 ] 1 0 1 | 1 1
0 48 9% 144 192 240 0 48 9 144 192 240
— PONTA DE EIXO ' — GAIOLA
“““ ANEL INTERNOR

Figura 8: Rotina desenvolvida em MATHCAD 4.0.
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ANEXO 3

Memorial descritive de bancada de teste de vibracio em semi-eixos homocinéticos.

Este equipamento proporciona condi¢des de fixagdo de semi-eixo homocinético (S.E.H.),
de forma a simular a situag@o existente no veiculo, onde o mesmo ¢ utilizado. Com isto, tém-se
condigdes de analisar o comportamento vibratéri6 do semi-eixo em bancada de teste que permite
controlar, de forma mais precisa e com maior repetibilidade, os parimetros influentes no
experimento e dispensa o uso de um veiculo.

A excitagdo vibratoria e os sensores necessarios para o ensaio do componente ji existem e

serdo acoplados diretamente ao semi-eixo, ndo sendo necessaria a sua descrigdo aqui.

Caracteristicas.

Para que o equipamento consiga representar satisfatoriamente o veiculo, ele deve
apresentar trés caracteristicas basicas:

1) Possibilidade de representar o lay-out existente em diferentes veiculos e condi¢des de
suspensao.

2) Possibilidade de variar os pardmetros envolvidos no experimento, de forma precisa e
confiavel.

3) Apresentar comportamento dindmico semelhante ao que ocorre em diferentes veiculos

(variar seus parametros dindmicos).

Descricao detalhada.

1) Representacdo do lay-out de diferentes veiculos.

Quando instalado em veiculo, o semi-eixo homocinético deve se adequar ao lay-out
existente entre a saida do diferencial até o cubo da roda (vide representagio na figura 1).

A bancada devera permitir a simulacdo deste lay-out existente em diferentes carros, sendo

os parametros descritos a seguir (referentes a figura 2.).
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a) Distancia entre flanges de acoplamento‘A e B: controlado pelo deslocamento horizontal
axial do suporte B (item 12). Valores na faixa de 0,3 a 1,3 metros com precisdo de 0,01 metros.

b) Angulo na junta fixa: controlado pela rotagdo do suporte B (item 14, simulando o
estergamento da roda do veiculo). Valores na faixa de -60 a + 60 graus com precisio de 0,5
graus.

¢) Inclinagdo vertical do S.E.H. (diferenca de altura entre o diferencial e o cubo de roda):
controlado pela posigdo vertical do suporte B (item 11). Valores na faixa de -0,5 a +0,10 metros
de diferenca de altura entre flanges A e B com precisdo de 0,01 metros.

d) Inclinag@o honizontal do S.E.H. (distancia de desalinhamento entre os flanges A e B no
plano horizontal): controlado pelo deslocamento horizontal transversal do suporte B (item 13).
Valores na faixa de -0,20 a +0,20 metros de desalinhamento com precisdo de 0,01 metros.

2) Variagio dos parametros envolvidos no experimento.

Além de controlar os pardmetros de lay-out apresentados em 1), com a precisio descrita e
com sistema de trava para manter os valores escolhidos de forma a ndo se alterarem, mesmo sob
agdo de vibragSes em niveis altos (o teste dindmico usa a excitagio de uma mesa vibratéria), tem-
se:

e) Aplicagdo de torque estatico (defasagem angular entre os flanges A e B): controlado
pelo giro do flange A sobre o seu eixo de simetria axial (item 4), com acionamento manual que
pode ser destacavel para ndo influenciar durante a execugdo do teste. Valores na faixa de -45 a
+45 graus com variagdes de 0,01 graus.

f) Medig8o do torque estatico: pode ser feita com o uso de célula de torque existente na
ATH (colocagdo segundo item B) ou com dispositivo mais simples, como, por exemplo, o uso de
torquimetro para acionar a aplicagio de torque descrita em e) fornecendo o valor de torque
simultaneamente. Valores na faixa de -300 a +300 com precisdo de 1 Nm.

3) Controle do comportamento dinamico dos bergos A e B.

Este ¢ o parametro mais importante neste equipamento. A idéia é de simular o

comportamento dindmico (definido pelos pardmetros de massa e rigidez da estrutura) existente no
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diferencial e no cubo da roda no veiculo. Para tanto, deverdo haver recursos para variar a rigidez
e a massa dos bergos A e B, no plano vertical e no horizontal, de maneira independente.

g) Variagio da rigidez dos bercos A e B: os bergos A e B deverdo estar conectados nas
respectivas bases, por meio de molas independentes (elementos elasticos), nos planos vertical e
horizontal. Estas molas devem ser de facil confecgio e troca, agilizando o seu ajuste por avaliagdo
experimental. Na figura 3 ¢ apresentada uma opg¢do onde a mola é uma barra de dimensdes
facilmente modificaveis. Neste exemplo, uma estrutura em "H" permite a aplicagdo de uma mola
no plano vertical e duas no pano horizontal, permitindo o ajuste independente nestes dois planos.
E crucial que a estrutura "H" e as bases A e B sejam de rigidez muito mais elevada que as molas,
caso contrario as suas elasticidades irdo influir nas das molas, tornando dificil o ajuste do
comportamento dindmico dos bergos A e B.

h) Variagdo de massa dos bergos A e B: os ber¢os deverdo permitir a colocagdo de pesos
adicionais (ilustrados na figura 3 por discos) para ajustar o peso que simula a estrutura do veiculo.
Devido a isto, o bergo deve ser o mais leve possivel (para partir-se de uma massa relativamente
pequena) e o ajuste final devera ser feito por avaliagdo experimental, com a adigio de peso tanto
na estrutura "H" (que influi na diregdo vertical) como no bergo (que influi na dire¢do horizontal e
vertical). Novamente, o ajuste independente dé massa, nas direcOes vertical e horizontal, é

importante.

Observacoes:

- Na figura 3, o bergo apresenta algas para impor que o centro de gravidade (com o flange
ja acoplado) fique no mesmo plano que as molas vertical e horizontal, permitindo o equilibrio do
suporte como um todo.

- Na figura 3, guias lineares no sentido horizontal e vertical so representados por filas de
esferas. Estas ligacOes entre componentes da bancada, assim como todas as demais, deverdo ser
efetuadas sem presenca de folgas (as quais seriam excitadas pela vibragdo durante a execugdo dos

testes e tornariam os resultados errdneos e ndo aproveitaveis).
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- Os flanges de acoplamento do S.E.H. ja existem na ATH. Detalhes da furagdo serdo
fornecidos.

- As bases dos suportes A e B (itens 1 e 14 na figura 2) deverdo ser mdveis porém com
sistema adequado para bases metalicas com rasgos "T" ja existentes na ATH.

- E reforgada a orientagdo de que uma vez definidos os valores dos parAmetros descritos
nos itens de a) a h), os mesmos sdo ajustados antes do ensaio e devem permanecer fixos durante a

execugdo do teste, apesar dos niveis de vibragdo inerentes ao ensaio.

FIGURAS DO MEMORIAL

1 - Diferencial ' 4 - Cubo de Roda
2 - Flange 5- Roda
3-S.EH. 6 - Pneu

Figural: Disposi¢do de semi-eixo em veiculo.



Nomenclatura:
1- Base do suporte A.
2 - Suspens@o do suporte A.
3 - Bergo do suporte A.
4 - Sistema para aplicagdo de torque estatico.
5 - Flange de acoplamento A do S.E.H. (junta deslizante)
6-SEH.
7 - Flange de acoplamento B do S.E.H. (junta ﬁ;(a).
8 - Sistema para medir torque (* pode ser incluido em 4).
9 - Bergo do suporte B.
10 - Suspenséo do suporte B.
11 - Sistema de deslocamento vertical do bergo B.
12 - Sistema de deslocamento horizontal (axial) do bergo B.
13 - Sistema de deslocamento horizontal (transversal) do bergo B.

14 - Sistema de rotagdo (sobre o eixo vertical) do bergo B.

Figura 2: Representagdo esquematica da bancada de teste.
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Vista Frontal

NN

Nomenclatura:

1) Flange para fixar sistema de torque e flange da pega (bergo).
2) Subestrutura de desacoplamento.

3) Massas adicionais primarias.

4) Massas adicionais secundarias.

5) Fundag@o.

6) Molas horizontais (removiveis)

7) Mola vertical (removivel)

8) Rolamentos lineares.

Figura 3: Detalhe esquematico dos suportes A & B.
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ANEXO 4
PROGRAMA DE OTIMIZACAO DE MODELO - EXEMPLO NUMERICO SIMPLES

MODELO ANALITICO PARA VIGA NO PLANO ( ref. J. He ) - REDUZIDO PARA 1 DOF !
L = comprimento total da viga (m)

| = modulo de inércia da se¢do homogénea (m4)

E = mddulo de elasticidade (N/m2)

MT = massa total da viga (Kg)

NE = numero de elementos no modelo

L1 = comprimento de um elemento homogéneo (m)
ML = massa por unidade de comprimento (Kg/m)
M1 = matriz de massa de um elemento genérico

K1 = matriz de rigidez de um elemento genérico
MG = matriz de massa global da viga

KG = matriz de rigidez global da viga

1) ENTRADA DE DADOS

L:=03 MT =045 E-=21-10" NE =8 ©L1-=- =ML [.-1666710°
N L
NN '=NE + 1
MATRIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DE UM ELEMENTO GENERICO
r=0,1.NE-1 Mg =ML L kG =ZL
420 £y

MODELO TEORICO
Ml :=156-MG Ml =54MG Ml =54-MG Ml =156-2MG Ml =156-MG
rr r+1,r r,r+1 r+1,r+1 8,8

Kl =12.KG Kl =-12-KG Kl =-12:KG Kl =24 KG K1 =0
I,r oo o) B0 o ,r+1 r+1,r+1 8,8

Klo’1 =0 Kll,o =0 Klo,o':o K17,s =0 KI&TZO Condigéao de contorno biapoiada.

MODELO EXPERIMENTAL

MIX_ =156-MG MIX =54-MG MIX ‘=54-MG MI1X =156-2-MG  MIX =156-MG
LI r i+l + 8,8

Lyes1

5T
K1X =12 KGKIX =-12:KG KIX =-12'KG KIX ‘=24-KG KI1X =0
50 4 r ,r+1 r+1,r+1 8,8

K1X0>1 =0 Kle,O::O KIXO‘O‘:O K1X7,8 =0 KIX&7 =0 Condigéo de contorno biapoiada.

T >

KlX4 4 20-KG Singularidade imposta no nodo central do modelo " EXPERIMENTAL ".

REPRESENTAGAO GRAFICA DA DIFERENGA REAL ENTRE OS MODELOS :

TKI-KiX[ KI-KiX|
2) SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES
i=0.8
B =K1 M1 BX :=KIX-MIX !
w, -=cigenvals (B ) wX, ‘= cigenvals (BX )

A= =eigenvec (B, w. AX 7 =eigenvec (BX, wX.
i \ i



MATRIZ DIAGONAL DE AUTOVALORES

3) CORREGCOES NA FASE DOS AUTOVETORES

AX

<3>

=_1.AX 37

PRIMEIRO
MODO

SEGUNDO
MODO

TERCEIRO
MODO

QUARTO
MODO

QUINTO
MODO

SEXTO
MODO

WX | =wX, DA =A

AX<0> :fl'AX(;O> AX<1> :~['AX<1>
WX =1 WX o =1

N =8

VISUALIZAGAO DOS MODOS
MODELO ANALITICO MODELO
.0.50198 /></"\a<‘ .0.552206
e %

~4.93312e-162

0.506555

0.506555

,0.510748

-0.443413

,0.511475

~0.511475

0.336762

~0.507637

,0.498631

0.498631

N
\
\
YAy
A/
YA

O

VY

0

AL

O

Comparagao dos autovetores.

3.28038e-163

0.506555

~0.506555

.0.492502

~0.444357

0.511475

~0.511475

0316211

-0.485272

.0.498631

-0.498631

MATRIZ DE AUTOVETORES

O X =AX

EXPERIMENTAL

I
VY
\L A \\ \/ \
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4) LOCALIZAGAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODO

. o / T
<6 > <6>. [ <6 > <6>
LK = WX , . MI '<(DX DX ); KI-\ox 7 ox"° > Linha da matriz.
T 4 T}
<6> <6> <6> S
CK =WX 6-<I>X -d X ‘M1 — <<DX DX /K1 Coluna da matriz.
CT = [CK-LK | Produto final.
.33 '1!)6
3146 =10 P8
|LK
8.33 'l()6
3.146 ‘10~158

Tex | Tex T

*10 1

5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m) m =6

<> T <m > <4>T <m >

EK1 :=WX Ml o X - K1 [©D:¢

m,m

EKI =1.1-10"

EK2 := Lo
,<m >
(@x™>),
EK2 = —2.07600393 10’ Valor da corregdo estimada nesta iteragao.
. _ LS
K1 Wi 1.6-10

Kl, ,+EK2 =14-10 . Novo valor para a matriz de rigidez analitica.



6) CALCULO DE INDICATIVOS DE COERENCIA ENTRE OS MODELOS.

A) Graficar autovalores em grafico X - Y.
[:=0.M

WAL, = WALI

WXII ;WXLI

WXVI = WXI,I

WAV, = WALI

a = slope(WXV,WAV) a=1

b = intercept( WXV, WAV ) b=4210

B) Graficar autovetores em grafico X - Y.

I:=6 -MODO A SER COMPARADO

a .= slope ((‘DA(\7> ,CDX/ >>

b :=intercept <(DX<I> s (DA<J>>
a:=|al

C) Calcular MSF D) Calcular MAC

N

MSF :=

Z (0x77) (0a™7) %

1 . | n=

N

n
| n=1 | n=1
MSF =-1 MAC =1

PLOTAGEM PLOTAGEM

I1'=0.M-1
J=0.M-1

<> <J> <<DX<I> oA~ /

OX DA MAC. . =

S (oa®) Tor], S (ox™) Tox™),

MSFI,J —_— LI

®AT DA
MSF, | = ‘MSFU‘ MAC, | = \MACU|

E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f) :

W= 17107,2-1707..5-109 R:=0.6
X, -w Z[(fDXf”]{(@XfDNI
L | R <WXR,R)~_ v
r <R>J|: <R> ““l
YA, =W Z [(<DA) (®A) iy
|

= R (WAR,RY— w?

<J> <> <DX<I> -cDX<I>-
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COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

_1.10557e+010

-
a

PONTOS
RETAMODO 1

1.06499¢+010

RETA 45 GRAUS
SOBREPOSIGAO DO PRIMEIRO MODO.

0.552206

-4.93312e-162

ANALITICO
EXPERIMENTAL

PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

0.019
—0.124 %
/‘:’
—0.267
/8
—0.411
p
—0.554
—0.552—0.414  —0.276 —u.138 0
g PONTOS
— RETAMODO 1

RETA 45 GRAUS

REPRESENTAGAO GRAFICA DO
MSF

MSF

REPRESENTAGAO GRAFICA DO
MAC.

MAC

CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA.

1.74411¢-006
\ | A :
B 17
il / S S / )
\/ N[/ i
| [ )l
4.37653¢-013
1-10° 2010 310° 410" 5e10°
— EXPERIMENTAL
"""" ANALITICO

Indicativos de coérencia dos modelos.
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ANEXO 5
PROGRAMA DE OTIMIZAAO DE MODELO - EXEMPLO NUMERICO SIMPLES

MODELO ANALITICO PARA VICA NO PLANO ( ref. J. He ) - REDUZIDO PARA 1 DOF !
L = comprimento total da viga (m)

| = mddulo de inércia da se¢ao homogénea (m4)

E = mddulo de elasticidade (N/m2)

MT = massa total da viga (Kg)

NE = nimero de elementos no modelo

L1 = comprimento de um elemento homogéneo (m)
ML = massa por unidade de comprimento (Kg/m)
M1 = matriz de massa de um elemento genérico

K1 = matriz de rigidez de um elemunto genérico
MG = matriz de massa global dz. viga

KG = matriz de rigidez global da viga

1) ENTRADA DE DADOS

L =03 MT =045 E:==21-10" NE=8 ©Li==2 =ML [.-16667-10°
) L
NN =NE + 1
MATRIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DE UM ELEMENTO GENERICO
r=0,1.NE-1 MG = MLl kG =EL
420 L

MODELO TEORICO

Ml _=156-MG Ml ‘=54MG Ml =54-MG Ml =156-2-MG Ml =156-MG
rr r+1,r r 1 r+1,r+1 8,8

T I

Kl =-12-KKl =-12°KG Kl =-12.KG Kl =24KG Kl =0

r+1,r +1,r I+l +1,r+1 8.8
Klo=l =0 Kll,O =0 Klo,o =0 Kl7,B =0 KI&7 =0 Condigao de contorno biapoiada.
E :=2.076-10 Corregao proposta para o madelo analitico.

K14’4-1K14,4—E
MODELO EXPERIMENTAL

MIX =156-MG MI1X '=54-MG M1X ‘=54-MG MI1X '=156-2-MG MI1X =156-MG
I r ,I nr+1 T ! 8,8

K1X =12-KG K1X '=-12:KG K1X =-12:KG KI1X . =24 KG KIX =0
I r 4 1, Fol r+1,r+1 8,8

KIXO)l =0 K1X1,o =0 KlXo,o =0 K1X7‘8 =0 KIXX)7 =0 Condigao de contorno biapoiada.

KIX, ,=20KG Singularidade imposta no nodo central do modelo " EXPERIMENTAL ",

REPRESENTAGAO GRAFICA DA DIFERENGA REAL ENTRE OS MODELOS :

K1 -K1X IKI -K1X
2) SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES
i:=0.8
B =K1-Mi1"! BX =KIX MIX !
w, -=ecigenvals (B ) wX, ‘=ecigenvals (BX )

<> . <
A = eigenvec (B,wi> AX =

‘= eigenvec (BX, in)



MATRIZ DIAGONAL DE AUTOVALORES MATRIZ DE AUTOVETORES

WA.  =w.
i,1

1

WXi iZ:in DA =A OX = AX

3) CORREGOES NA FASE DOS AUTOVETORES

VRSP S R U S Sl T S e o P,
WA _=1 WA..=1 WX =1 WX .=1 A =A.1 A% =14 A - |2
7.7 8,8 Ty7 8,8
n =6 M :=8 N =8
VISUALIZAGAO DOS MODOS
MODELO  ANALITICO MODELO EXPERIMENTAL
.0.540896 ’\( 0.552206| //‘
PRIMEIRO
MODO
4.36975e-167) \ .3.28038e-163]
K & ‘ O, 8,
.0.506555 .0.506555, N\
SEGUNDO
3
MODO //
-0.506555 ~0.506555,
O, & O, 8,
.0.497497, .0.492502,
TERCEIRO
MODO
-0.44419 -0.444357,
O, & O, &
0.511475 ,0.511475| \
QUARTO
MODO
~0.511475) ~0.511475
0, & o &
0.320754 .0.316211 b4
QUINTO
MODO
-0.490685 . ~0.48527
9, 8. 0, 8,
,0.498631 N ,0.498631
SEXTO
K
MODO
-0.498631 0.498631
0, 8, O, &

Comparagao dos autovetores.
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4) LOCALIZAGAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODO

<6> <> T < < <6>T
LK = WX 6-MI-<<DX Clox° >—K1~ ox 7 .ox"% Linha da matriz.
<6> <6> T < <6> <6>T> )
CK =WX ( ~OX O X ‘Ml - \®@X O X -K1 Coluna da matriz.
CT := |CK LK Produto final.
.096 ‘106

—

7.111 *10 |

3

.096 '106

—

7.111 *10 |

162

8.502 ‘101

—

leT |
5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m) m:=6
T T
BKL =wX M1 ox™ T okt ex™”
EK1 = 21.7
EK2 := Efl -
(ox™~),
EK2 = —39.25394526 Valor da corregéo estimada nesta iteragao.

- _ o1 3
Kl, ,=14+10

K1, ,+EK2 =14- 10" Novo valor para a matriz de rigidez analitica.
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6) CALCULO DE INDICATIVOS DE COERENCIA ENTRE OS MODELOS.

A) Graficar autovalores em grafico X - Y.
I=0.M

WAL, = WA1,1

WXI, = WXLI

WXV, = WXLI

WAVI = WALI

a = slope( WXV, WAV) a=1

b :=intercept( WXV, WAV) b=9910°

B) Graficar autovetores em grafico X - Y.

J:=6 -MODO A SER COMPARADO

[=0.N
<> <>
a:slope(CDA .0X ) a=1]
b :=intercept <(DX<I> ,(DA<I>> b=0

a = al
C) Calcular MSF
[

i <<DX<’>>n- <®A<r>)n

N

MSF :=

(0a77) (0a™)
e |

MSF =1

PLOTAGEM
1=0.M- 1
120.M- 1
_ox oA

MSFI’ ’

oA .0

MSF, , = [MSF, ||

E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f) :

W :=1.10,2:10"..5-10° R:=0.6
YR, W Z[(@Xfp]-[wm@]
:;g | R <WXR,R)2_ Wz

w5 Leoay™ [ [0ay™]
Z (WAR’R)z— w?

1-106 L R

D) Calcular MAC

2

S (ox™) Toa™),

MAC = = =
> (0x) fox™) - 37 (0a77) (0a77)
n=1 n=1
MAC =1
PLOTAGEM
2
—_— <<DX<I>-®A<I>>
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COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

1.07503¢+010 I’z
'

e

/El

-

1 1.06499¢+010

8 PONTOS
— RETAMODO 1
-—- RETA 45 GRAUS

SOBREPOSIGAO DO PRIMEIRO MODO.

1

v

0.552206

4.36975e-167

~*- ANALITICO
—  EXPERIMENTAL

PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

0

—0.141

—0.281 %

—0.422 S

—0.562

—0.552 —0.414 —0.276 —0.138 0

8 PONTOS
— RETAMODO 1
““““ RETA 45 GRAUS

REPRESENTAGAO GRAFICA DO
MSF
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—

7082 =10

MSF

REPRESENTAGAO GRAFICA DO
MAC.

J—

3333 o0

MAC

CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA.

1.74408e-006

\/ \ ~
1 i
4.35693¢-012 ‘
1+10° 2010 310" 4e10° 510°
— EXPERIMENTAL
"""" ANALITICO

Indicativos de coérencia dos modelos.
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ANEXO ¢
PROGRAMA DE OTIMIZACAO DE MODELO
EXEMPLO NUMERICO REAL SIMPLES »»» VIGA BIPARTIDA

MODELO ANALITICO PARA VIGA NO PLANO ( ref. J. He ) - 2 DOF ! - MATRIZ.MCD
EXEMPLO LIVRE - LIVRE USANDO O PRIMEIRO MODO.
NOMENCLATURA

K = matriz de rigidez analitica

M = matriz de massa analitica

Wa = matriz de autovalores analiticos

Wx = matriz de autovalores experimentais

da = matriz de autovetores analiticos

@Ox = matriz de autovetores experimentais

1) ENTRADA DE DADOS

MODELO TEORICO
MATRIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DO MODELO ANALITICO

K2 '=READPRNRIG2) MATRIZ DE RIGIDEZ CONSIDERANDO 2 DOF ( MATRIZ.MCD ) !
E:=0 Fator de corregdo.
K2, 3 “K2 . ~E Corregdo da matriz de rigidez.
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7.96460370 1.49336326-7.964603171.4933632d 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1.493363263.7334080 -1.493363261.866704d 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-7.96460370-1.4933632 6159292014 0 -7.964603101.49336326 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1.49336326 1.866704d 0 7.46681ad -1.493363201.8667040 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 -7.96460313-1.4933632.1.59292014 0 -7.964603101.49336324 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
K279 0 1.493363ad1.8667040 0 7.466814d -1.493363241.8667040 0 0 [} 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 ~7.96460370-1.4933632 0159292016 0 -7.964603701.4933632d0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 149336324 1.866704d 0 74668160 -1.493363261.8667040 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.4933632 61.59292010 0 -7.964603701.4933632d 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 1.493363241.366708d 0 74668140 -1.49336301.866708d 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 n 0 0 0 -7.96460370-1.493363241.59292016 0 -7.964603701.49336324 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 1.49336324 1.866704d 0 7.4668140 -1.493363201.8667040 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.493363261.59292074 0 -7.964603101.49336326 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1.493363241.3667040 0 7.46681a0 -1.493363241.866704 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460370-1.4933632 4159292016 0 -7.964603101.49336324
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1.493363261.8667040 0 74668160 -1.493363241.8667040
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.4933632 67.964603 17 -1.493363214
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 149336320 1.8667040 -1.49336328.7334084
M2-READPKMAS  MATRIZ DE MASSA CONSIDERANDO 2 DOF ( MATRIZMCD ) ! .
0.02089286 1.10491a0* 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1.10491a0* 7.533482007 6.52901790° -5.650111607 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 [ 0 0 0 0 0
-6.52901796°-5.6501118507 0 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
Mo 0 -6.52901790°-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 9 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 -6.52901790°-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 -6.529017%0°0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -6.52901790%-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501118070 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 [ 0 0.00723214 6.52901796° 0.04178571 0 0.00723214 -6.529017%0°0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.650111070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501118607 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 '65290]7!0_’0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.6501116070 1.50669630° 6.52901790° -5.6501116070 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.650111607 0 1.50669680° 6.52901796° -5.650112607
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.02089286 -1.10491a%"
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 ) -6.52901790°-5.6501 11607-1.10491aD" 7.533482110 |

2) AUTOVALORES & AUTOVETORES

SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES
i1:0.17

= eigenvafB)

B :KaM2!

W
V> cigeav{Biw)

3ICOMPATIBILIZAGAO DOG-MAIPFhiMie de autovetores.
W Wy W W W W, Wi,
n=0.3 w’ifwu w]i Wy wqj :wquv =

A7), e, ), v e, vy,

vg(2),, v7= 77y, vis (), ),

VNI- augmestV1V2)

VNZaugmesVN IV3)

VN3 augmesV/N3/4) Leitura de [K1) ¢ [M1] sem dof rotacional ( MATRICDO.MCD ) .
VN&mgmestVNV5) K1-READPRNG}

VNS-augmesd/NV6) Kl K| -E

VNG augmestVN N7 MI-READPRMASY

VNT-angmesfVNOV8)

VN:augme/NN9)

Wa2:wN @2=VN




{ 1.2554i 0 0 0 0 0 0 0 0
0 1.1001i 0 0 0 0 0 0 0
0 0 604.4139 0 0 0 0 0
o 0 0 1.666910° 0 0 0 0 0
~Wa2 |0 0 0 0 3.272810° 0 0 0 0
&8 | g 0 0 0 0 5427610° 0 0 0
0 0 0 0 0 0 8.15110° 0 0
0 0 0 0 0 0 0 1.145810" 0
0 0 0 0 0 0 0 0 1.520+10" |

SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES PARA 1 DbF :
i=0..8 Bl :=KI-MI™!
wli .= cigenvals (Bl)i

<>

V1™~ :=eigenvec (Bl,w1i>

COMPATIBILIZAGAO DOS MODELOS » organizar matriz de autovetores.

\\'Nlo’0 ::wl8 lel,1 2:w17 Wle,z ‘:wl6 wN13’3 :w15 wN14)4 ::wl4
n =0..8 WNIS)5 '=w10 WNla,s :wll WNL’7 i=w12WN1&8 :w13
viL = (vi®?) e =(viT?) var = (vi®) var = (vitT) vst s (Vi)
n n n n n n n n n
v6l = (vi®”) w71 o= (vit?)  vel = (vi®Y) wor = (Vi)
n n n n n n n n
VNI11:= augment( V11, V21) SOLUGAO EXATA: EQUACAO DE EULER PARA VIGA
VN21:= augment( VN11, V31) (Thotpson/pag. 277 )
VN31:= augment( VN21, V41) Et:=2.1-10" Lt:=3 Mt:=1.5 It:=1.666710"°
VN41:=augment( VN31, V51)
_ 224 [Eth _
VNS 1 = augment( VNAL V61) Freql ~ i Freql =605.08777139
VN61:=augment( VNS1, V71)
_ 617 [Eth _ 3
VNT1 = augment( VN61, V81) Freqz"z.n_ubﬁ Freq2 = 1.6666926610
VN1 := augment( VN71, V91)
121 [Etlt _ 3
Wal =wN1 ®al = 1.VNI Freq3 := ; T/I? Freq3 =3.2685544810
2:7-Lt
T=0al™ ®al™~ =0al™> @al™ =T
[-0.01311117 0.01311117 0 0 0 0 0 0 0

-0.00453901 0.00453901 0.1826869 —0.33750722 0.44341043 -0.36604387-0.20342473-0.46300657 0.48770135

0 0 0.35449311-0.50655545 0.37023081 0.49862947 0.35976408 0.3367576 0.02326247

0 0 0.46364569-0.35984782-0.18943203-0.34260843-0.45687908 0.20825955-0.51147459
®al =| 0 0 0.50198168 0 -0.51074817 0 0.49081502-0.50763608 0

0 0 0.46364569 0.35984782-0.18943203 0.34260843 ~0.45687908 0.20825955 0.51147459

0 0 0.35449311 0.50655545 0.37023081 —0.49862947 0.35976408 0.3367576 —0.02326247

-0.32711325 0.32711325 0.1826869 0.33750722 0.44341043 0.36604387 -0.20342473-0.46300657-0.4877013 9
| -0.94488328 0.94488328 0 0 0 0 0 0 0
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MODELO EXPERIMENTAL

Considerando apenas o primeiro modo de vibragao flexural da barra (PCMODAL ).

" 3876 m =0 (o284 474 - 147 189 - .88 |
14928 Sl S132 -.035 035  -110  .839
Fx =1 2497 192 -.528 126 -.911 - .194
} 44365 14 -.49  -.006 168 - .613
[ 6319.7 ®x:=| 247 0185 -.106 ~-.172 819
S 139 453 -.006 -170 - 613
Wx =((Fx-2:m))° 131 481 126 956 - .194
[ 593099112 10 ° ] -124  -.035  .035 1.16 .839

L i |-253 -472 -.147 -191 - 88 |

Wx = | 246148289 <+10° Corregéo de fase : ol v S
8 <I>x<3> ——l-¢x<3>

7.77035228  *10

| 157671305 <10

VISUALIZAGAO DOS MODOS EXPERIMENTAIS.

2.84

Do i Ba

COMPATIBILIZAGAO DA AMPLITUDE DOS AUTOVETORES .

n =0.4
< > < >
ol _ max (<I>a1 w2 )—min <(I>a1 -t >
n <n> <n>
max (‘Dx " )—-min <<I>x " >
<
3 x<n> =0 x n= el
> <
€2 &~ =max <(I> al<n+2 >—max (CD X n>>
] x<“> = <<I> x<n> + c2 n>
VISUALIZAGAO SOBREPOSTA DOS MODOS y =0
.0.501982
(@a<y+2>),
(0x°¥>),
—+
1.90654e-168

0 ]
~%¢-  ANALITICO
~—  EXPERIMENTAL
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4) LOCALIZAGAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODOS

T T‘
<y> <y> <y>
LKy :ny-l\u-<¢xy ox” x> \

> ( <y> . .
-K1-\ox’ -0 ) Linha da matriz.

>

CKy =Wx y~<I> x<y> -@ x<y

CTy '=|CKy -LKy | Produto final.

|LKy | |LKy

6933 *10°

3420 10 |

| cKy |cKy

4.806 '101

—

1171 =10 |

lcTy lcTy

5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m)
<a>T

<y> <a>T

<
ox’” — Kl y>

EK1 JZny'Ml O x

EKl = —1.38104029 =10°
EK1

(0577,

EK2 =

EK2 = —2.75117667 *10’ Valor da corregdo estimada nesta iteragao.

= . 8
Kl , = 137310

KI, o+ BK2 = 109788233 .10® Novo valor para a matriz de rigidez analitica.

Coluna da matriz.
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6) INDICADORES DE COERENCIA ENTRE OS MODELQS

A - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVALORES

WaH = Wa2, 2 WxHJ:Wxo -

a = slope (WxV, WaV)
b :=intercept (WxV, WaV)
x:=0,.1-'WaH .. 2-WaH

a =2.43165155
b =-3.0649971410 °

B - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVETORES
M:=8 N:=8

I:=2 -MODO A SER COMPARADO
1:=0..8

Wle = WxO,0 Wa'\/1 ‘:Wa2:.2

a .- slope <CDa1<I> 4 (Dx<0>>

. <J> <0>
b :=intercept ((Dal ,dx >

C - CALCULAR MSF PARA 1 MODO

n

i <<Dx<0>>n- (0a1™>)

MSF =

n

|l n=1

MSF =0.87828899

PLOTAGEM
1:=0..4
J=2..6

MSF, ;= ]MSFU‘

E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f)
Wa?'i i
Fa2. .=

£:=1,5..1.10° o
vy =] L@ (@™
(Fx0>2- 12

- [(@ay™ [ [(@a1y™]

<Fa.22>2 =

Yo

i (@ar™) (cba1<’>>n

a =0.88238449
-0.00163582

D - CALCULAR MAC PARA 1 MODO
( [N pe——
Z ((Dx<0> )n- (CDal<1> >n

n=

MAC =0.99152715

PLOTAGEM

2

< <> <I>\,-
MAC”1= Ox -dal /

<0> _ <0>
oOx  Ox (

q>a1<’>-<ba1<’>)

MACI.] - ]MACI,J‘
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COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

1.83209¢+009

=z~
A
0

05.93099e+006

2 PONTOS
RETAMODO 1
RETA 45 GRAUS

1.57671e+009

SOBREPOSICAO DO PRIMEIRO MODO.
x /N
o +/ \*. "
X N\ X

w3

\

0.501982

X

N

P

1.90654e-168

O, 8.
PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

0.6

<®61<2>>

1

2 —
5.551 *10.125

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MSF.

MSF

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MAC.

0.251 0376  0.502
( 0x0> >i
B valores MAC
T reta ajustada
reta 45 graus
CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA.
.0.853502

A

J\

2.73736e-006

200
—— EXPERIMENTAL
ANALITICO

400 600 800

Indicativos de coérencia dos modelos.
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ANEXO 7
PROGRAMA DE OTIMIZACAO DE MODELO
EXEMPLO NUMERICO REAL SIMPLES »»» VIGA BIPARTIDA

MODELO ANALITICO PARA VIGA NO PLANO { ref. J. He ) - 2 DOF | - MATRIZ.MCD
EXEMPLO LIVRE - LIVRE USANDO O PRIMEIRO MODO.
NOMENCLATURA

K = matriz de rigidez analitica

M = matriz de massa analitica

Wa = matriz de autovalores analiticos

Wx = matriz de autovalores experimentais

@a = matriz de autovetores analiticos

@x = matriz de autovetores experimentais

1) ENTRADA DE DADOS

MODELO TEORICO
MATRIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DO MODELO ANALITICO

K2 :=READPRN(RIG2) MATRIZ DE RIGIDEZ CONSIDERANDO 2 DOF ( MATRIZMCD ) !
E=2.7510" Fator de corregio.

K2, ¢ K2, .- E Corregdo da matriz de rigidez.
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7.9646031d 1.49336324-7.964603101.49336324 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1.493363243.7334080 -1.4933632.866704 0 0 0 ] 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-7.96460370-1.4933632 8159292010 0 -7.96460370 1.493363260 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
149336326 1.8667040 0 7466810 -1.493363261.8667040 0 0 0 0 [} 0 0 0 0 0 0 0
0 0 -7.96460310-1.4933632 615929201 0 -7.964603101.49336326 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
K2=9 0 1.493363241.8667040 0 74668140 -1.49336321.866704d 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 -7.96460370-1.4933632 4159292010 0 -7.964603701.493363240 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 1.49336324 1.8667040 0 74668140 -1.493363241.8667040 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.493363261.3179201 0 -7.964603701.49336326 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 1.493363261.8667040 0 7.4668140 -1.493363201.8667040 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 [ 0 -7.96460370-1.493363201.5929201 0 -7.964603701.4933632d 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 149336326 1.8667040 0 7.4668140 -1.493363241.8667040 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.493363261.592920179 0 -7.964603101.4933632 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 ] 1.49336321.8667040 0 74668140 -1.493363201.8667040 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460370-1.493363241.5929201d 0 -7.964603701.49336324
0 [] 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 149336326 1.8667040 0 74668140 -1.493363201.8667044
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.96460310-1.4933632 67.96460370 -1.49336324
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1.493363241.866708d -1.4933632(.733408d
M2:READPKMAY  MATRIZ DE MASSA CONSIDERANDO 2 DOF ( MATRIZMCD ) !
0.02089286 1.104910* 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 1
1.10491aD* 7.533482907 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-6.52901790°-5.650111607 0 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901796°0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
M2 0 -6.52901790°-5.650111607 0 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901796°0 0 0 0 ] 0 0 0
0 0 0 0 -6.52901790%-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501116070 0 0 0 0 0 0 0
[ 0 ) 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 -6.529017%0°0 0 0 ] 0 0
0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.6501118070 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 000723214 -6.529017%0°0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790%-5.6501116070 1.50669640° 6.52901790° -5.650111607 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901790° 0.04178571 0 0.00723214 -6.52901790°0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 . 0 -6.52901790%-5.650111807 0 1.50669640° 6.52901790° -5.650116070 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.529017%0° 0.04178571 0 0.00723214 ~6.529017%0°
0 0 ] 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.6501118070 1.50669640° 6.52901790° -5.65011160”
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.00723214 6.52901796° 0.02089286 -1.10491aD*
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -6.52901790°-5.650111607-1.104910* 7.533482010” |

2) AUTOVALORES & AUTOVETORES
SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES

B KaM2!

Vi cigenvqBiw)

3TOMPATIBILIZAGAO DOGMEIRFTOM 2 de autovetores.

bt PR PR PR PR PR TRL PR P P M

8720:8 WH T, W W, W W W Y

e, e, b, ), v,
vg-(v2),, vi=(P),, v (¥, vev),,

VNI- augmegV1V2)

n

VN2ZaugmeVNIV3)

VNZaugmentVNA4) Leitura de [K1] ¢ [M1] sem dof rotacional ( MATRICDO.MCD ) .
VN&augmentVN5) K1:READPANG)

VNS:mugmerVNQV6) K1 K| -E

VNG migmalVIN7 MI-READPRMAS)

VNT-augmeVNOV8)

VN-=augmeVNN9)

Wa2:wN @2'=VN




1.666910° 0 0 0 0 0 0 0
0 1.1001i 0 0 0 0 0 0 0
0 0 390.8285 0 0 0 0 0 0
.| 0 0 2240710%i 0 0 0 0 0
Wa2 _| o 0 0 0 2.904810° 0 0 0 0
2-m 3
0 0 0 0 0 5.427610° 0 0 0
0 0 0 0 0 0 796%10° 0 0
0 0 0 0 0 0 0 1.145810" 0
0 0 0 0 0 0 0 0 1.508910" |
SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES PARA 1 DOF :
i=0.8 Bl :=KI1-M1"!
wl, = eigenvals (Bl)i
% ‘= eigenvec (Bl,w1i>
COMPATIBILIZACAO DOS MODELOS » organizar matriz de autovetores.
WN10>0 ':wl8 lel’l ':w17 Wle,z ':w16 WN13,3 ':wls wN14’4 ::wl4
n =0.8 WNIS,5 ::wl0 Wle,s :wll wN17,7 ‘:wl2le&8 ::wl3
vil = (vi®)  var = (vi??) 3L = (vi®?)  var = (Vi) st = (Vi)
n n n n n n n n n n
Vel = (vi©7) vrL = (viv?)  wvel = (Vi) ver = (vi®)
n n n n n n n n
VN11 = augment( V11, V21)
VN21 = augment( VN11, V31)
VN31:=augment( VN21, V41)
VN41 = augment( VN31, V51)
VNS51 .= augment( VN41, V61)
VN61:=augment( VN51, V71)
VN71 = augment( VN61, V81)
VNI := augment( VN71, V91)
Wal :=wNIl ®al :=1-VNI
T=0al™ @®al™ =0al™ a1 =T
[ 0.01311117-0.01311117 0 0 0 0 0 0 0
0.00453901-0.00453901 0.15507191 0.33750722 0.44446458-0.36604387-0.22109133 0.47068338 0.48770135
0 0 0.31907428 0.50655545 0.40980574 0.49862947 0.38103979-0.31197291 0.02326247
0 0 0.46449807 0.35984782-0.1255019 —0.34260843-0.46081906-0.25675828-0.51147459
®al=| 0 0 0.56282475 0 ~0.48735975 0 0.43260396 0.48001092 0
0 0 0.46449807-0.35984782-0.1255019 0.34260843 -0.46081906-0.25675828 0.51147459
0 0 0.31907428-0.50655545 0.40980574 -0.49862947 0.38103979 -0.31197291-0.02326247

| 0.94488328-0.94488328 0 0 0 0

0.32711325-0.32711325 0.15507191-0.33750722 0.44446458 0.36604387-0.22109133 0.47068338 -0.48770135

0

0 0
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MODELO EXPERIMENTAL

Considerando apenas o primeiro modo de vibragéo flexural da barra (PCMODAL ).

387.6 m =0 [-284 474
fands } ko= 132 -.035
Fx .=| 2497 192 - 528
4436.5 ‘ v B
63197 | ®x =| 247 0185
= 139 453
Wx = ((Fx-20m))’ 131 481
[ 503000112 <10° | -124 - .035
879757524  +10 ' L-253  -.472
Wx = | 246148289 -10° Camaisie;
777035228  *10°
| 157671305 +10° |

-.147
.035
126

~..006

-.106

-.006
126
.035

-.147

247

<®X<0 >>i
-
<® J3 >>i
e

(‘Dx':z))i

(CD x<3 >>i 7
A°~

w284
D i

COMPATIBILIZAGAO DA AMPLITUDE DOS AUTOVETORES .

n =0.4

o] = mex <<I> a1<n+2>)——min (<I> a1<n+2>>
n max ((I) x<n>>_ min (CI) x<n>>

(I>x<"> = x<">-cln

€2~ =max ((D al AR ) — max (‘D x<n>>

¢x<n> =<¢ x<n> -+—02">

VISUALIZAGAO SOBREPOSTA DOS MODOS

0.562825
( yans ) //
D al :
e i /
(0x7>), rd
—— //
x
4/
o1.16967e-157

Lo 4
% ANALITICO
—+  EXPERIMENTAL
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4) LOCALIZAGAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODOS

[ <y <y>T <y> <y>T
LKy :ny~M1-\(1)xy>-(ny >—K1~<(ny Dx” > Linha da matriz.
<y> _ <y>T ( <y> <y>T>
CKy =ny-(Dx D x ‘M1 - \Ox D x K1 Coluna da matriz.
CTy = 1 CKy -LKy | Produto final.
192 *10°

—

LKy | |LKy

192 =10°

—

|CKy |cKy

|cTy lcTy

5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m )

T <y> T <y>
EK1 =Wx M1~ ox 7 K15 ox
EKl = —6.62256188 *10°
B - KL
(0x77),
EK2 = —1.176665 *10" Valor da corregdo estimada nesta iteragao.

- _ “in8
Kl, , =1.098+10

KL, et EK2 = 1.09788233 +10° Novo valor para a matriz de rigidez analitica.



6) INDICADORES DE COERENCIA ENTRE OS MODELQS

A - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVALORES

WaH '=Wa2, , WxH:=Wx, ;= WxV =Wx, WaV, = Wa2, ,

0
a '=slope (WxV, WaV) a=101672811

b :=intercept (WxV, WaV) b =-1.8007995} 10‘10

x:=0,.1-WaH .. 2-WaH

B - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVETORES

Ji=2 -MODO A SER COMPARADO

308

i=0.8
w35 gl sl ™ e | a =0.94851691
b =intercept (@ai ™ ;0> ) b =0.01621502
C - CALCULAR MSF PARA 1 MODO D - CALCULAR MAC PARA 1 MODO
[
N 1 N ( ’
<0> <J>
> e
Z <<Dx<o>>n-(\d>al<] )n ‘ Z ((Dx )n \Dal )n
= iz =
— MAC ' ~ -
N e <0> <0> <J> <J>
Z <®a1q>>n‘(®alq>>ﬂ Z <(DX >n'<d>x >n' Z <(Dal )n'<(Dal >n
- n=1 n=1
. n=1 ] § i
MSF =0.98808341 MAC =0.99826606
PLOTAGEM PLOTAGEM
1:=0.4
I =8, 6 5
<[> <]
<I> <> . ((Dx -Dal )
MSF, ;= ox ol MACI’Jﬁ <0> <o>< <> <I>)
(Dal<l>‘(Da1<]> dx -Ox  -\Dal -Dal
MSF, | = ‘MSFU| MAC, | = |MACU}
E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f) :
Wa.Zi i
=1,5.1:10° =
<0> <0>
e =g L@ o™ ]
% =f
2 9
<Fx0) — i
LA> <>
Yo = [@ay™ [(0ay™]
)

(Faz,)*- £




COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MSF.

.1.68291e+009

, /

5.93099¢+006 1.57671e+009
2  PONTOS
~— RETAMODO 1

RETA 45 GRAUS

SOBREPOSIGAO DO PRIMEIRO MODO.

4

MSF

.0.562825

1.16967e-157

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MAC.

9.
PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

0.6
(0a1<2> )i 0.4
o
a (®x<0 > ),- +b 02
x> >i .
—0.2
0 0.141 0281 0422 0563
( x50 )1
9 valores MAC
reta ajustada
reta 45 graus
CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA.
0.349917 A
6.50993e-006
200 400 600 800
—— EXPERIMENTAL
ANALITICO

Indicativos de coérencia dos modelos.
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ANEXO 8

PROGRAMA DE OTIMIZACAO DE MODELO
EXEMPLO NUMERICO REAL »» S.E.H. NO VEICULO, 100 Nm, VERTICAL, MESA VIBRATORIA

MODELO ANALITICO PARA VIGA NO PLANO ( ref. J. He ) - 2 DOF !
CONDICAO DE CONTORNO BIAPOIADO.
NOMENCLATURA

K = matriz de rigidez analitica

M = matriz de massa analitica

Wa = matriz de autovalores analiticos

Wx = matriz de autovalores experimentais

da = matriz de autovetores analiticos

Ix = matriz de autovetores experimentais

1) ENTRADA DE DADOS

MODELO TEORICO
MATRIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DO MODELO ANALITICO

K2 '=READPRN RIGE) MATRIZ DE RIGIDEZ CONSIDERANDO 2 DOF ( MATELEIX.MCD ) !
Introdugéo da junta fixa :
K2F :=READPRNRIGF)
14,14 K2, 0+ K2E K2y 7K2,  +KIF, | K2, (0 =(-K2)  +KOF, K2, =(-K2) (+ KOF,
K2, 17 K2, K2, 16 K2F; ;0 K2, =K2F, ;0 K216 =K2F, 50
K215 =K2F; | K2, 4 =K, K241 =K2F, 0 K214 =K2F, ;0
K25 1, =K2F , K25 6 =K2F, ;0 K2, 7 =K2F 4 K2, 16 =K2F; ,0

Introdugéo da junta deslizante :
K2D :=READPRNRIGD)

K2 .:K20,0+K2D2’2 Z=K21‘1+K2D3:3 K22’3::K2 +K2D K2 = +K2D

2.2 K23,3 0,1 2,3 3,2 1,0 3,2
K2, =K2D, ;0 K2, ,=K2D, 0 K2, ,=K2D, |0 K2, ,=K2D ,
K2,,,=K2D, ,0 K2,,;=K2D, ;0 K2, ,=KD, , K2, ;KD
K?.z’0 ::K2D2,0-0 K22>1 ‘:KZDZ,1 K23’0 ::K2D3,0-0 K23,1 ::K2D3’l

Corregéo da matriz de rigidez.
El1:=0 - . .
Fator de corre¢do na junta deslizante. K22 g o= <K22 5= E1>
B Fator d o 118 junta f K2 = (K2
ator de corregdo na junta fixa. 14,14.-< 14’14~E2)



00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
0 1.8210 -3.4561¢ 9.099¢ 0 0 0 0 0 0 q 0 0 0 0 0 00
0 -3.45616 1.74961¢ 0 -8.74810 3.4561¢ 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
0 9.09%0 0 36410 -3.45616 2.0990 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 -8.74810 -3.4561¢ 1.7516 0 -8.74810 3.4561¢ 0 0 0 0 0 0 0 0 00
K2=lg o 3.45616 9.0990 0 36410 -3.4561¢ 9.0990 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 0 0 -8.74910 -3.45616 1.751¢ 0 -8.74810 3.45616 0 0 0 0 0 0 00
00 0 0 345616 9.0990" o 3.6410 -3.4561¢ 9.0990 0 ¢ 0 0 0 0 00
00 0 0 0 0 -8.74810 -3.45616 1.751¢ 0 -8.74810 3.4561¢ 0 0 0 0 00
00 0 0 0 0 3.4561¢ 9.0990 o 36410 -3.45616 9.09910 0 0 0 0 00
00 0 a 0 0 -8.74810 -3.45616 1.751¢ 0 -8.74810 3.45616¢ 0 0 00
00 0 0 0 [ 0 0 3.45616 9.0990 0 3.6410 -3.4561¢ 9.09910 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 0 0 -8.74810 -3.45616 1.7510 0 874810 3.45616 0 0
00 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561¢ 9.09910 0 3.6410 -3.4561¢ 9.09910 0 0
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -8.74810 -3.4561€ 1.74961¢ 0 0 3.4561¢
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561¢ 9.0991d 0 3.6410 0 9.099¢
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561F 9.09910 0 1.8210
M2::READPRMASE  MATRIZ DE MASSA CONSIDERANDO 2 DOF ( MATELEIX.MCD ) !
Introdugdo da junta fixa :
M2F-READPRMASP
MZ 1 TMBo e M2E, M3, = (M2)  + M2E M3, = M2E ) M3, ), =M2E |
M2 45- M3 o+ M2E 0 M2 =M3 |+ M2E les,ls':MZE;,z M3, =M2E ,
M3 4= M2E M3, 5= M2E M3 1s=M2E, M3, =MIE,
M2, 145 M2E M2, 5= M2E | M2, 16 "M2E, M3, ,,:=M2E,
Introdug#o da junta deslizante :
M2D=READPRIMASD)
MZoSMID, MR sMIQ, MZ,MRoeMID, M3 sMR,eM2p
M2 =M2, M3 :=M2Q, M2 ,:=M3 o+ M2}, M2 ;:=M2 ,+M203
MhosMIR, MR MR, MR, MR, M3,y =Mag
M3 =M2Q M3 Mo M3 ,:=M2R) M3 =M
0.1068  0.00119 0.03698 ~-7.03310° 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
000119 L7F10° 7.03310 -1.2821G° 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.03698 7.03310* 02136 0O 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-7.03310" -1.28210° 0 3.41910° 7.03310% -1.28210° 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.03698 7.0330* 02137 0 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0 0 0
M2=o 0 -7.03310* -1.2821G6° 0 3.41916° 7.03310% -1.28210° 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.03698 7.03310* 02137 0 0.03698 -7.03310¢ 0 0 0 0 0
0 0 0 0 -7.03310* -1.28210° 0 3.41910° 7.03310* -1.28216° 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0.03698 7.03310° 02137 0 003698 -7.03310% 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -7.03316* -1.28210° 0 3.41910° 7.03310* -1.28210° 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698 7.03310% 02137 0 0.03698 -7.03310* 0
0 0 0 0 0 0 0 0 ~7.03310* -1.28210° 0 3.41910° 7.03310* -1.28210° 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 003698 7.03310° 02137 0 0.03698
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.03310 -1.28210° 0 3.41910° 7.0330"
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698  7.03310* 0.2136
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 ~7.03310* -1.28210° 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.03316°¢

0

0
-7.03310*
-1.28210°
0
3.41910°
7.03310"

-1.28210°

o © © o o

0
0
0.03698
7.03310*
0.1068
-0.00119

o o o o

0
-7.03310*
-1.28210°
-0.00119
1.7416°%




2) AUTOVALORES & AUTOVETORES
SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES

1.=0.17 B:=K2M2!
W, .= eigenvals(B )

| e eigenvec(B, wi)

3COMPATIBILIZAGAO DOS MQ@Ehia8nmatriz de autovetores.

WNy o =W, W Ew e W W W o W W

13
n:=0.8 WNy g=w, WN mwy o W mw W =W
_(AQ7> (A4 _ (6> (> (A
Vln - <V >’.2~n v n (V )Z'n V3n - <V >2-n V‘L - <V >2'n VSn - (V )’.’-n
_ (2> g . [y _ (x> (>
Vén - <V )2'n J7n - (V >2'n V8n ” (V >2-n Vgn '_ <V >2-n
VNI1:= augmen{ V1, V2)
VN2=augmen{ VN1V3)
VN3:=augmen{ VN2V4)
VN4 =augmen{ VN3 V5)
VNS.=augmen{ VN4 V6)
VNG6.=augmen{ VN3 V7)
VN7.=augmen( VNG V8)
VN:=augmen{ VN7 V9)
Wa2:=wN @2 :=VN
Qu2 =qu2
[0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 1.4953:104i0 0 0 0 0 0 0
00 135.25150 0 0 0 0 0
00 0 500.31110 0 0 0 0
S .
Wa2 |0 O 0 0 1.1346°10° 0 0 0 0
2n 00 0 0 0 2.046510° 0 0 0
00 0 0 0 0 3.2545:10° 0 0
00 0 0 0 0 0 47794:10° 0
00 0 0 0 0 0 0 6.610510°
Leitura de [K1] e [M1] sem dof rotacional ( MATRICDO.MCD ) .
K1:=READPRNRIG6)
M1:=READPRNMAS6)
Mloyo FM2y ML =M2, 0 Mg EM2 ML M2, ML G EM2 M o= M2

Kl ,=K2%,, Kl ,=K2,, Kl ,=K3, KI, =K2, KL, =K2,,, Kgg =K,

Kl , =0 Kl =0 Condigdo de contorno biapoiada.

Ml ,=M2¢ 1,

Klg ;=K2¢ 14
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ML, o =M2,,
K1, ¢ =K2 ¢



MODELO EXPERIMENTAL
Considerando apenas o primeiro modo de vibragdo flexural do S.E.H. (PCMODAL ).

m =0 f =

015620 [.000001 |
i.=0.8 .052750 .038235
Fx :=251.78 271767 258356
. 450511 438205
Wx =((Fx-2:1)) ® xi ‘= | .489531 @ x = | 478329
¢ 392705 382608
Wx = 2.5026619754 =10
218352 209359
.023320 015432
| .000001 | |.000001 |
COMPATIBILIZACAO DA AMPLITUDE DOS AUTOVETORES .
n . =0
<n> <n>
ol max<<I?'xn )-min(dh{n >
n A <
max ((I> 32<n+2> ) — min <<I> a2 n+2>)
® a2<n+2> - az<n+2> 'cln
<n> <n+2>
Czn.‘:max ((I)x" )—-max (<I>a2 nr? >
>
®a2 "2 = <<I> a2 "t 02,
VISUALIZAGAO SOBREPOSTA DOS MODOS y =0
0.478329

(;‘()‘,‘2<y+2>>i

<®X<Y>>i
—4—

le-006

0 .
"% ANALITICO
—+  EXPERIMENTAL

4) LOCALIZAGAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODOS

LKy = Wx Ml -((b x® xT> Kl .(q> x® xT> Linha da matriz.
. T T) _
CKy =Wx - &x®x Ml - (Qx-@x /K1 Coluna da matriz.
cTy = | (CKy T) { ILKy T{ Produto final.
REPRESENTAGAO 3-D LINHAS DE CONTORNO

|LKy

313



|cKy |cKy |

73 ‘10M

1.387 '106
e —
lcTy | |cTy |

5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m)
NODO # 2 NODO #17

<>T <>T

<>T
EK1 = Wx-Ml $x- Kl -dx  EK2 :=Wx-Ml - x- Kl

= .107
EK1 = 1.5955737048 *10” EK2 = 1.5642368004 *10

— g i B2
(®x), (®x),
EK3 = 4.17307102-10° EK4 = 1.01363193 *10°
_ 108 _ o108
K1, | = 1.7496°10 K1, = 1.7496°10
Kl  +EK3 = 5.9226710207 - 10° K1, .+ EK4 = 1.1885919339 +10°

6) INDICADORES DE COERENCIA ENTRE OS MODELOS
A - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVALORES :

Wa2
Fa = (M Lizs
2T
FaH =Fa FxH '=Fx FxVI '=Fx FaV1 ‘=Fa
a :=slope (FxV,FaV)

a =0.5371811325
b :=intercept (FxV,FaV) b = —2.31065167'10_15
x:=0,100.. 1000

B - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVETORES

M =8 N .=8

J'=2  -MODO A SER COMPARADO
i'=0.8
>
o o= daps VB a2, 557 ) aV = 1.0013826999

<J> <0>
x)

bV := intercept <<I> a2 bV = —0.0631788674

<7>T

314

P x

Calculo da estimativa.

Valor da corregfo estimada nesta iteragdo.

Novo valor para a matriz de rigidez analitica.

Fa =135.251465536
Fx =251.78



C - CALCULAR MSF PARA 1 MODO

MSF :=

n

It
—

L n

MSF =(.8354928716

PLOTAGEM
I:=0
J=0.4

<> <J>
MSFJ _ Ox -ha2

va2”” 02"

MSF, ‘= |MSFJ]

E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f) :

221,10, 110

- [0 [[(on™ ]

(Fo)’-

<2>}

< o Loy [ (@)

2

Y
E <F322>2 _f

i <®a2<J>> k a2<J>>

n

315

D - CALCULAR MAC PARA 1 MODO

N P )
Z <(Dx<0>>n'<(ba2<1>>n
MAC = n=1
N N
S (05), 5, 3" (o) Toa™),
n=1 n=1

MAC =0.9334587361

PLOTAGEM

2
<<I>x<[> -cDa2<'>>

<0> _ <0>
ox dx -

<(Da2<1>-(ba2<l>>




COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

1000

1000
RETAMODO 1

— RETA 45 GRAUS

SOBREPOSIGAO DO PRIMEIRO MODO.

0.478329

1e-006 k-

PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

EXPERIMENTAL
ANALITICO

06
a”
(0n<? >>i 0.4 ' MAC
£ a ﬂ J
aV-(®x), + [bv] o4 05
( l])x)i 02 lna
* 0 %o 0239 0359 0.478 0
(®x),
9 valores
reta ajustada
reta 45 graus
CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA
0.608622 |
00001
200 600
~—— EXPERIMENTAL
“ ANALITICO

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MSF.

316

MSF

REPRESENTAGAO GRAFICA DO MAC.

Indicativos de coérencia dos modelos.
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ANEXO 9 )
PROGRAMA DE OTIMIZACAO DE MODELO
EXEMPLO NUMERICO REAL »» S.E.H. NO VE{CULO, 100 Nm, VERTICAL, MESA VIBRATORIA

MODELO ANALITICO PARA VIGA NO PLANO ( ref. J. He ) - 2 DOF !
CONDICAO DE CONTORNO BIAPOIADO.
NOMENCLATURA

K =met11z de rigidez analitica

M = matriz de massa analitica

Wa = matriz de autovalores analiticos

Wx = matriz de autovalores experimentais

du = matriz de autovetores analiticos

dx = matriz de autovetores experimentais

1) ENTRADA DE DADOS

MODELO TEORICO
MATPIZ DE MASSA E DE RIGIDEZ DO MODELO ANALITICO

K2 :=READPRNRIGE) MATRIZ DE RIGIDEZ CONSIDERANDO 2 DOF ( MATELEIX.MCD ) !
Introdugédo da junta fixa :

K2F :=READPRNRIGF)

14,14 =K2,  +K2F K2 5 7K2, K2R K2, = (K2) L+ KR K2 = (K2 + KOF,
K2,; 17 =K2F, K2 16 =K2F; ,0 K2,6.17 =K2F, ;0 K24,16 =K2F, 0
K2 ;.15 “K2Fy K27 14 7K2E; 4 K2,5.15 =K2F, 10 K2.5,14 K2F, o0
K251, = K2F, K5, 16 B2y 5P K2, 17 =K2F, 4 K2, 15 7K2E, 40

Introdugéo da junta deslizante :
K2D :=READPRNRIGD)
K22’2‘ZK20)O+K2D2’2 K2 ':K21)1+K2D3’3 K22,3':K2 * +Ka2D K2, . =K2 _+K2D

3,3 0,1 2,3 1,2 1,0 3,2
K2, 0 =K2D, ;0 K2, ,=KaDb, ;0 K2,, =KD, ;0 K2, , =KD, |
K2,, =K2D; ,0 K2, , =K2D; ;0 K2, , =K2D , K2, , =K2D ,
K2, ,-=K2D, ,0 K2, ,=K2D, K2, , =K2D, ;0 K2, , =K2D, |
Corregéo da matriz de rigidez.
‘_ g
Bl =-4. 121 Fator de corregdo na junta deslizante. K2, ,:=(K2, - E1>
E2:=-1.01410°

Fator de corregdo na junta fixa. K2 = <K2

14,14 E2>

14,14~



318

00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
0 18210 -3.4561¢ 9.099¢ 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 ] 00
0 -3.45616 5.92161¢ 0 -8.74810 3.45616 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
0 9.0990 0 364100 -3.45610 9.09910' 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 -8.74810 -3.4561¢ 1.751¢ 0 -8.74810 3.45616 0 0 0 0 0 0 0 0 00
K2=lg o 3.4561¢ 9.099¢ 0 3.6410 -3.4561¢ 9.099d 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 0 0 -8.74810 -3.45616 1.751¢ 0 -8.74810 3.45616 0 0 0 0 0 0 00 ‘
00 0 0 3.45616 9.0990' 0 36410 -3.4361¢ 9.09090 0 0 0 0 0 0 00 i
00 0 0 0 0 874810 -3.45616 1.751¢ 0 874810 3.45616 0 0 0 0 00
0 0 0 0 0 3.45616¢ 9.09090 0 36410 -3.45616 9.09910 0 0 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 -8.74810 -3.45616 {751 0 -8.74810 3.45616 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 3.45616 9.099d o0 3.6410 -3.45616 9.0991d 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 0 0 -8.74810 -3.45616 1.751¢ 0 874810 3.4561¢ 0 0
00 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561¢ 9.00010 0 3.6410 -3.45616 9.0990 0 0
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -8.74810 -3.4561¢ 1.188961¢ 0 0 345614
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561¢ 9.0991d 0 3.6410 0 9.09910
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 00
00 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 3.4561¢  9.09ad 0 18210

M2:=-READPRMASE MATRIZ DE MASSA CONSIDERANDO 2 DOF ( MATELEIX.MCD ) !
Introdugio da junta fixa :
M2F-READPRMASP

MZM'“ :M%,n* MZF@‘.O M714.15': ¢ MZ})J* Mﬂf}.l M%A.xs :M2I;.Z M%4.17 =M2E

M2 g5 MR o ¢ M2E ) M3 o =MD+ M2E, - M3, =M2, M3 ), =M2E

1.3
M3, =M2E M3g,5=M2E | M3 16 =M2E, M3, =M2E,
M3, 4= M2E M2, ;5= M2E, M2, 6= M2E, M3, ), =M2E,

Introdug#o da junta deslizante :

M2D=READPRIMASD)

Mzz'o =M2Q, M3 =MD, M3 =M} + M2, M3 y:=M3 \ + M0

ME,sMIQ, MR MR, MZ,EMRoiMIR,  M3MEeMIR,
Mpo=MIQ, MR, =M, M3 ,=M2B, M3 =M
M3 MG, M3sMID,  M3sMD, Mg MR,

0.1068  0.00119 0.03698 -7.03310°* 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.00119  1.7k10° 7.03310* -1.28210° 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.03698 7.03310* 02136 0 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
-7.03310* -1.28210° 0 3.41916° 7.03310* -1.28210° 0 0 0 0 ] 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0.03698 7.03310% 02137 0 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

M2=(g 0 -7.03310% -1.28210° 0 3.41910° 7.03310* -1.28210° 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0.03698 7.03310* 02137 0 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 -7.03310* -1.28210° 0 3.41916° 7.0330* -128210% 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0.03698 7.03310* 02137 0 0.03698 -7.03310* 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -7.03310% -1.2821G° 0 3.41916° 7.03310% -1.28216° 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0.03698 7.0330¢ 02137 0 0.03698 -7.03810* 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 -7.03310% -1.28210° 0 3.41910° 7.03310* -1.28210° 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698 7.03310° 02137 0 0.03698 -7.03310" 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.03310* -1.28216° 0 3.41910° 7.0330* -1.28210° 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698 7.03310 02136 0 0.03698 -7.03316*
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.03310* -1.28210° 0 3.41910° 7.03310% -1.28210°
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0.03698  7.03310¢ 0.1068  -0.00119
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -7.03310¢ -1.28210° -0.00119 1.7¢10°




2) AUTOVALORES & AUTOVETORES
SOLUCAO DO PROBLEMA DE AUTOVALORES

1.=0.17 B:=k2M2!1
W .:eigenvals(Bz

<>

V™7 = eigenvec (B, W)

3COMPATIBILIZAGAO DOS MQ@Edib{a8nmatriz de autovetores.

WNy o =W, WNEw s W mw e W iEw e W, W
n=0.8 WNG g =w, WNG cmwy o W g WING w
_ (7> (x4 _(<Q6> _ (<> (A3
Vln —<V >?_-n V2n _('V )211 V3n'_ (V )2-11 Vzh _<V >2'n ‘]Sn"(V >’Z-n
_ (2> (1> _ (0> _ (>

ve = (V) v1 =(vP), v =(vi®) vo (v

VNI1.=augmenf{ V], V2)

VN2 =augmen{ VN1V3)

VN3:=augmen{ VN2 V4)

VN4.=augmen{ VN3 V5)

VNS:=augmen{ VN4 V6)

VN6:=augmen{ VN3 V7)

VN7.=augmen{ VNGV8)

VN:=augmen{ VN7V9)

Wa2'=wN qu2 :=VN

a2 =-qu2

[0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 2.570F10°i O 0 0 0 0 0 0
00 416.72580 0 0 0 0 0
00 0 1.1549:10° 0 0 0 0 0

R —

Wa2: 00 0 0 2.2829-10° 0 0 0 0

2 oo 0 0 0 3.7976:10° 0 0 0
00 0 0 0 0 5.6758:10° 0 0
00 0 0 0 0 0 7.650310° 0
00 0 0 0 0 0 0 9.3623:10°

Leitura de [K1] e [M1] sem dof rotacional ( MATR1CDO.MCD ) .

K1:=READPRNRIG6)

M1 :=READPRNMASG6)

MIO,O':MZO,O ML g =M2,, Ml =M2,, ML =M2), ML, =M2, ., Mg o =M2,,

Kl o°K%, Kl =K%, K=Kz, K|,=K2, Kl ;=K% 00 Kl g =K24 4

Kl) =0 Kl =0 Condigdo de contorno biapoiada.

M18,7 = M216,14
Kl 5 =K26 14
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ML o=M2,

KL ¢ =K2, 16



MODELO EXPERIMENTAL
Considerando apenas o primeiro modo de vibragdo flexural do S.E.H. (PCMODAL ).

m =0

[.015620 (4000001
i.=0..8 052750 038235
Fx =251.78 271767 258356
— 450511 438205
W =i Trdem)) ® xi =|.489531 ®x = 478329
Wx = 25026619754 +10° 392705 382608
218352 209359
1023320 015432
| .000001 | 000001
COMPATIBILIZACAO DA AMPLITUDE DOS AUTOVETORES .
n =0
ol max <<I> x<"> ) — min <(I> x<n> \
" max <¢I> a2<n+2>>—min <<I> a2<n+2>>
2 ag B Y2 rog g g

< 2 < =
@ ag 2 :<<I>az bt +ﬂ\>

VISUALIZAGAO SOBREPOSTA DOS MODOS y =9
0.478329
(O) a2< Y $22 )i
¢
<®X<y> >i
——
(5.11176e-148 i
O, , 1 -
“¥- ANALITICO
—+ EXPERIMENTAL
4) LOCALIZAGCAO DE REGIOES MAL MODELADAS COM O USO DE POUCOS MODOS
LKy :=Wx Ml - <<I> x @ xT> - KI1 - <¢' x P xT) Linha da matriz.
_ iy T )
CKy =Wx -&x®x -Ml — <<l>x-®x )»Kl Coluna da matriz.
cry = | (CKy T> [ ’LKy T{ Produto final.
REPRESENTACAO 3-D LINHAS DE CONTORNO

|LKy ' |LKy
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——l —_—
[cKy | [CKy |

9.684 *10"

1.387 ‘106

| CTy W

5) PROCESSO ITERATIVO USANDO UM MODO (m)
NODO # 2 NODO #17

T i o T
EK1 =wWx-M1 .ox-KI™"” .0x BK2 :=Wx-MIY .@x- Kl

) e Y
.. EK2 = —5.6799960299 * 10

K3 = KL £ = EK2
(2x), (®x),
EK3 = 1.07102069+10° EK4 = -3.68066098 *10°
_ - 8 = " 9
Kl | =59216°10 K1, , = 1.18896°10
K1,  +EK3 = 5.9226710207 +10® K1, +EK4 = 1.1885919339 *10°

6) INDICADORES DE COERENCIA ENTRE OS MODELOS
A - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVALORES

Wa2
Fa .= 2,2
2-m
FaH '=Fa FxH =Fx Fle =Fx FaV1 ‘=Fa

a :=slope (FxV,FaV)

b :=intercept (FxV,FaV)
x'=0,100.. 1000

B - COMPARAGAO GRAFICA DOS AUTOVETORES

a = 1.6551188231

b = -1.2628786905 *10

Ji=2 -MODO A SER COMPARADO

1'=0..8

aV =slope <<I> 2~ , P x 0 )

<> <0>
®x >

aV =1.0225621396

bV .= intercept ((I" a2 bV =0.0123361512

H

<7>T

b x

Calculo da estimativa.

Valor da corregio estimada nesta iteragdo.

Novo valor para a matriz de rigidez analitica.

Fa =416.7258172815
Fx =251.78
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C- CALCULAR MSF PARA 1 MODO

n

i <d>x<0>>n~<d>a2<l>>

n

MSF =

MZ I

n

1
MSF =1.0567592337

L n

PLOTAGEM
1:=0
J:=0.4

<> <J>
MSFJII Ox -da2

<J> <J>
Qa2 = -Qa2

MSF, = ]MSFJ|
E) GRAFICAR Hx(f) & Ha(f) :

f£:=1,10..1-10°

(o9 H(Oxfww
(Fx)? - £

Y\% =f

=f [0y (o)™ ]

<Fa22)2 -f

ke

((Da2q\)> <(Da2_/J>> |

n |

1
|
|

J
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D - CALCULAR MAC PARA 1 MODO

r N 2
Z (mx<°>>n-(<ba2<’>,n
MAC = L
N N \
Z <(Dx<0>_>n-<®x<o>>n- Z <(D32<J>)n»<d)a2<’>>n
| n=1 n=1 ]

MAC =0.9911488395

PLOTAGEM

2
<<Dx<1>-<1>az<’>>

x<0>~<<D32<I>-(Da2<J>>

<0>

Ox )

MAC, := ‘MACJ’

Waz,

Fa2, =t
27



COMPARAGAO DOS AUTOVALORES.

1000

1000
RETAMODO 1

— RETA 45 GRAUS

SOBREPOSIGAO DO PRIMEIRO MODO.

.0.478329

S.11176e-148

PLOTAGEM COMPARATIVA DO PRIMEIRO MODO.

EXPERIMENTAL
ANALITICO

0.6
&Y
(0422 >i 0.4
a
aV (), + [bv]
((D)()_l 0.2
0 =5
1°10 ° 012 0239 0359
(®x),
B valores
reta ajustada
reta 45 graus
0.279153

.00001

CURVAS DE RESPOSTA EM FREQUENCIA.

REPRESENTACAO GRAFICA DO MSF.
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MSF

—

REPRESENTACAO GRAFICA DO MAC.

MAC

K

200

— EXPERIMENTAL

ANALITICO

400 600

Indicativos de coérencia dos modelos.

800

1000



