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RESUMO

O motor de combustdo interna, embreagem, transmissao, diferencial, eixo
Cardan, semi-eixos e rodas motrizes compdéem o trem de poténcia de um
veiculo que, por diversas razbées de refinamento e peso, oferecem baixa

“resisténcia” aos ruidos decorrentes da irregularidade de rotagdo do motor.

O presente trabalho reune elementos para analisar os efeitos das flutuagées
de rotacédo (vibragdes torcionais) presentes nos volantes de motores de
quatro tempos, medidas em dinamémetro, no desenvolvimento de sistemas

de embreagem.

O uso de simulagdo matematica computacional permite amenizar ou eliminar
os ruidos provenientes da transmissdo no veiculo protétipo, possibilitando
assim ganhos significativos no tempo de desenvolvimento de discos de

embreagem e/ou volantes de dupla massa.



ABSTRACT

The internal combustion engine, clutch, transmission, differential, propeller
shaft, half shafts and driven wheels compose the powerline of a vehicle which,
due to several reasons of refinement and weight, offer low noise "counter

resistance" to engine irregularity.

This report is a collection of elements to analyze the effects of the engine
revolution irregularity (torsional vibration) present on flywheels of 4-stroke

engines, as measured in dynamometer, in the development of clutch systems.

The use of computer simulation allows to soften or to eliminate the noise
deriving from the transmission of prototype vehicles with new powertrain
combination (clutch discs and/or dual-mass-flywheels), bringing considerable

development time gains.
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1.) INTRODUCAO

Os motores de combustao interna podem ser considerados como
geradores de flutuagdes rotacionais, uma vez que a cada ignigdo da mistura
de combustivel em um cilindro, uma aceleragdo angular € gerada no
virabrequim devido a pressido dos gases, que € seguida por uma
desaceleragao causada pela compressao no proximo cilindro, originando as
variagbes de rotagdo no motor. Os movimentos alternativos de massas
também contribuem com uma parcela consideravel de irregularidade.

Na Fig. 1.1 temos as curvas (esquematicas) tipicas de medicao
de irregularidade de um motor de quatro cilindros com duas ignicdes por

rotacdo.

5 | Angulo (%)
25

O -5
25 :

-5

900_} Rotagéio (rpm)

ANVAN
VNV VN

7001 'fl Rotagio de Motor

i Aceleragiio (rad/s%)

2 4

BN NN
0

SNV N NV NN

Fig. 1.1 — Curvas Esquematicas de Flutuagdes de um Virabrequim



Estas vibracdes, quando aplicadas na transmissao de um veiculo,
podem produzir ruidos indesejaveis ao usuario do mesmo. Com isso, 0s
engenheiros de embreagem buscam minimizar a transferéncia destas
vibragbes do motor para a transmissao, sendo este um grande desafio para
todos os envolvidos no projeto de transmissdes e embreagens.

Podemos verificar que esta excitacdo gerada pelo motor vem
crescendo continuamente nos ultimos anos, enquanto que as transmissoes
vem se tornando muito mais sensiveis a esta excitagao.

SHAVER [18] demonstra através da Fig. 1.2 que, no inicio dos
anos 70, a pressdao média efetiva da camara de combustao dos motores da
época vinha crescendo continuamente, o que acarretou em um aumento
consideravel no torque especifico em toda a faixa de utilizacdo dos

modernos motores.
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Fig. 1.2 — Gréfico da Evolucdo do Torque Especifico



Estudos realizados pela RICARDO CONSULTING ENGINEERS
[63] mostram que durante o periodo de 1981 a 2001 os veiculos
aumentaram a poténcia de seus motores (+84%), ganharam massa (+22%),
melhoram o consumo de combustivel (-0,5%) e se tornaram mais “ageis”
(aceleragdes 27% mais rapidas).

Para o lado das transmissdes, RIEDEL et al [37] apontam para o
fato de que as transmissdes também evoluiram aumentando sua capacidade
de torque e diminuindo tamanho/massa de seus componentes. Isso acarreta
em diminuicado de sua inércia, elevando a faixa de rotagdes onde ocorrem as
freqUéncias naturais do driveline.

Podemos ainda verificar esta situacdo com o aparecimento de
transmissdes de trés eixos. Uma das formas encontradas de aumentar a
capacidade de torque das transmissdoes € a utilizagcdo cada vez mais
freqUente de trés eixos para efetuar a transmissao do torque do motor. Mas,
esta disposicdo acarreta um problema: os eixos tém pouca inércia e sao
mais sensiveis as flutuacdes de rotacdo e, consequentemente, sdo mais
ruidosos, tanto em marcha lenta como em condigbes de carga.

No que se refere aos combustiveis, entre os motores de ciclo Otto
0s a alcool sdo os que apresentam o maior grau de irregularidade. Os carros
equipados com motores a gasolina também vém apresentando niveis cada
vez maiores de flutuacdo de rotagdo uma vez que temos constantemente
aumentos da porcentagem de etanol na gasolina, o que possibilita maiores
angulos de avango, com aumentos significativos na pressao de combustéao

nos cilindros. Esta situagédo tende a piorar com o surgimento dos motores



chamados “flexiveis” que funcionam com qualquer proporcdo na mistura de
alcool e gasolina.

Por causa desta intensa e permanente busca por melhor
desempenho e consumo, existem estudos em andamento para o
desenvolvimento de técnicas analiticas para melhor entender o mecanismo
do rattle ou chocalho, sendo largamente dedicados a modelagem de

complexos processos nao-lineares.

Folgs,
Amarirfimesin
v Riglden o
Nratey

s Virlrsin

do Veiruls

Fig. 1.3 — Representacéo Detalhada de Carro x Modelo



Estas técnicas ja estdo razoavelmente desenvolvidas e
comprovadas, mas sua aplicacdo no processo de desenvolvimento na “vida
real” é ainda limitada ([26]).

Algumas razdes para isso sdo as dificuldades em se obter valores
precisos dos parametros dos modelos durante o estagio de projeto do
sistema, custos proibitivos e também pelo fato de, em alguns casos, néo
darem a total certeza se um determinado rattle sera eliminado a contento
([36]). Como resultado, na maioria das vezes a solugdo de um problema
deste tipo é obtida em um estagio do desenvolvimento do veiculo onde
grandes mudangas ndo sdo mais possiveis.

Logo, este trabalho tem como objetivo principal desenvolver uma
forma de anteciparmos o comportamento vibratério de um motor ja nos
bancos de teste, e fazendo uso de um software especifico de aquisi¢cao e

simulacao de vibracdo saberemos com boa antecedéncia os possiveis

impactos de um determinado amortecedor torcional.

2.) OBJETIVO

O objetivo deste trabalho é desenvolver um método de calculo e
um procedimento de analise que permita prever o comportamento de
vibragao torcional na transmissao de automoéveis, de modo a reduzir o tempo

de desenvolvimento de sistemas de embreagem em veiculos prototipos.



Como foi exposto no item anterior, os tempos de desenvolvimento
de motores estdo ficando cada vez mais curtos, impactando diretamente o
desenvolvimento do sistema de embreagem.

Atualmente, para se iniciar a calibracdo do sistema de
embreagem se espera um longo tempo pela disponibilizagcdo do veiculo
protétipo, e também até que a calibragdo do motor no veiculo esteja em um
nivel mais avancado.

No sentido de reduzir o tempo e facilitar essa calibragdo, sera
apresentado um modelo dinamico simplificado de trem de forga que, apds
haver sido ajustado a um trem de forgca existente, permite estimar o
comportamento desse trem de forca quando submetido a um novo motor e a
diferentes amortecedores torcionais. Usando como excitacdo a vibracao
torcional medida no volante do motor instalado em dinamdmetro, o modelo
deve simular o efeito dos parametros do amortecedor da embreagem e
permitir estimar a ocorréncia de rattle na transmissao no caso de mudancgas
no combustivel, inércias de componentes do motor, e outros aspectos do

motor.

3.) REVISAO BIBLIOGRAFICA

3.1) ESTUDO DA NECESSIDADE
O primeiro ponto que devemos avaliar € a real necessidade de se

desenvolver o estudo deste trabalho. Para isso devemos avaliar qual é a



expectativa de mercado para as transmissdes manuais, que esta
diretamente ligada a necessidade do uso de um sistema de embreagem.

Um relatério consolidado por DANIELS [51] prevé que a demanda
anual por transmissdes manuais de veiculos de passageiros e comerciais
leves ira aumentar levemente até um pico de aproximadamente 30 milhdes
de unidades em 2007. Apds 2007, a demanda ird diminuir, lentamente, até
um patamar de 29 milhdes de unidades em 2012.

Embora a maior parte desta demanda vira da Europa Ocidental,
mercados de pelo menos 1 milhdo de unidades por ano irdo existir na
Europa Oriental, Asia, América Latina e das operacdes de montadoras em
paises em desenvolvimento.

E, mesmo que nos mercados da América do Norte, onde temos
uma pequena demanda em termos de participagdo, a demanda continuara
significativa em termos de numeros.

Para os mercados asiaticos, observa-se que mesmo com o
aumento do uso de transmissées automaticas, o rapido crescimento destes
mercados manterdo a demanda por transmissdes manuais em um nivel bem
alto. DANIELS [51] estima que fique em um patamar por volta de 6,3 — 6,7
milhdes de unidades por ano entre 2006 e 2012.

Estes numeros nos levam a concluir que existe uma grande
expectativa de que, pelo menos em numeros absolutos, o uso de
transmissdes manuais continuara alto, e consequentemente precisaremos
continuar utilizando um sistema de embreagem para efetuar a conexao entre

motor e transmissao.



Uma vez verificada a projecdo do mercado de transmissdes
manuais e embreagens, vamos analisar os acontecimentos e fatos que vem
afetando diretamente nos ultimos anos o desenvolvimento dos motores de
ciclo Otto e Diesel.

Outro fator a ser avaliado € que com a abertura do mercado em
1992, que foi considerada muito brusca pelas quatro grandes montadoras
brasileiras (General Motors, Volkswagen, FIAT e Ford), houve um
aumento abrupto da competitividade interna. Este aumento forgou as
empresas automobilisticas locais, assim como o0s seus respectivos
fornecedores, a mudarem, rapidamente, sua visdo e estratégias de
negocios, adaptando-se a esta nova realidade.

O aumento do numero de opcgdes a disposicao fez com que os
clientes comegassem a comparar os veiculos em termos de qualidade,
tecnologia, servigos pds-venda, entre outros.

Com relagcdo a tecnologia de motores, os consumidores estado
buscando veiculos cada vez com mais “poténcia”, com o menor consumo
por quilometro rodado, menor nivel de ruidos e melhor dirigibilidade. Para
atender estes requisitos as montadoras estdo desenvolvendo
incansavelmente solugbes de engenharia, fazendo uso de sistemas de
controle de motor cada vez mais modernos, velozes e precisos.

Essas melhorias possibilitaram o aumento da taxa de compresséao
dos motores, bem como a utilizagado de valores cada vez maiores de avanco
da faisca (Otto) e o uso de sistemas de injegdo de combustivel

(Otto/Diesel). Além disso, com o desenvolvimento de pegas cujos desenhos



visam a diminuicdo de massa e o0 uso de ligas metalicas mais leves e
robustas na fabricagdo de seus componentes internos ([37]), os motores
sofreram um aumento significativo nas vibragdes torcionais dos virabrequins,
bem como suas flutuagdes de rotagao passaram a ser maiores.

Segundo JOAO [9] a fungéo principal dos motores de combustao
€ ser fonte de poténcia para veiculos, Esta geracdo de poténcia € um
processo ciclico, onde temos um torque fornecido em forma de uma série de
pulsos, que correspondem a cada explosao de cada cilindro.

Os motores de combustao interna a pistdes tém uma cinematica
que parte de um movimento de translagdo alternativo para gerar movimento
rotativo, através de um eixo de manivelas. A geragdo de poténcia nesses
motores é intermitente e os regimes de trabalho sao variaveis, ndo somente
devido a variagado de pressao e a ordem de ignigdo, mas também devido as
forgcas inerciais geradas pelos movimentos alternativos de virabrequim,
bielas, pistdes, etc.

O comportamento da variacdo de rotacado durante aceleracéo de
um veiculo versus o valor da rotagao instantanea de um motor pode ser vista

na figura abaixo:



10

(@rpm)

200

180

160 \
140 \

120

100

80

60

40

20

05 1.0 15 20 25 3.0 35 4.0 45 5.0

(1000 rpm)

Fig. 3.1 — Curva de Variacdo de Rotagcdo — Veiculo em Aceleracéo a

Plena Carga

Durante a desaceleracdo o comportamento da variacido de

rotagdo se mostra da seguinte forma:
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Fig. 3.2 — Curva de Variacdo de Rotagdo — Veiculo em Desaceleracéo

Segundo TARAZA, HENEIN e BRYZIK [45] a variacdo de
velocidade do virabrequim é influenciada pela acao da pressao nos cilindros
do motor que contribuem para a performance total do motor. Ao mesmo

tempo, a variacdo de velocidade é influenciada pela rigidez torcional do
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virabrequim, momentos de inércia dos diversos mecanismos do motor, carga
dos acessorios, etc. Logo, como observamos, a determinagdo da variagao
angular do virabrequim através de um modelo matematico também é muito
complexa, onde a mudanga de apenas um dos itens acima provoca
alteracbes da mesma.

LUK [12] aponta que esta variagdo é fruto, principalmente, do
ciclo de combustdo do motor, sendo fungdo da frequéncia de ignicdo do
mesmo. J& SZADKOWSKI [42] mostra que, além dos pulsos de torque
gerado pela combustéo, temos também que considerar as forgas de inércia
geradas pelas massas alternativas que estdo em movimento dentro do motor
(e. g. pistao, biela, anéis, etc.).

TAYLOR [19] lembra que as forgas inerciais variam com o
quadrado da velocidade angular, n&o proporcionando um grande impacto na
“geracao” de vibragbes torcionais em baixas rotagoes.

Uma das forgcas que € responsavel por uma parcela desta
irregularidade é a forgca F, devida a pressdo dos gases. Esta forga é dada

por:

Fo=(P— o)A 1)

Onde p é a pressdao na camara de combustado, py a pressao no
carter e Ap a area do pistdo. Conhecendo-se o diagrama p - V (Fig. 3.3) é

possivel se obter F, em fungé&o do angulo do virabrequim.
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Fig. 3.3 — Representacédo de um

Diagrama p-V para um Processo de 4

Tempos

A outra parcela é a gerada pelas forgas

inerciais dos

componentes rotativos e alternativos que temos no motor. A Fig. 3.4 mostra

esquematicamente o mecanismo biela/virabrequim/pistao:

\
.

r.cos A

-7

Fig. 3.4 — Esquema dos Mecanismos do Conjunto Biela/Pistéao
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O objetivo do equacionamento a seguir € a determinagdo da
variagao da aceleragéo angular no virabrequim do motor.

Utilizando o esquema do mecanismo biela-manivela-mostrado na
Fig. 3.4, desenvolveremos 0s equacionamentos para a determinacdo da
posicao instantdnea do pistdo, a partir do PMS, e através de derivagdo no

tempo obtemos sua velocidade e aceleragao instantaneas.

X=r+L-y 2

e

y=r.cosA + L.cos 8

E, tiramos que:

L.sen B =r.cosA

s.senf = {.senA =A.sen A

Portanto, temos que:

cos B =+1-A".sen* A 3)

Substituindo (3) em (2):
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X =r.(1- cosA) + L.(l—\/l—/lz.senzA) 4)

Esta expressdao pode ser decomposta em uma série de Fourier
em fungédo de A, com harmdnicos de ordem 2, 4, 6, etc. Segundo TAYLOR
[19] as razdes pelas quais se exprime a aceleracado do pistdo nessa forma
sdo: em primeiro lugar, a facilidade de adicao das forgas com variagdo das
relagdes de fase, tal como nos motores de multiplos cilindros, e, em segundo
lugar, essa forma ajuda a solugéo dos problemas de vibragdo do motor em
geral.

Depois de multiplicadas pela massa do pistdo, essas expressdes
de velocidade e aceleragdo passam a representar a quantidade de
movimento vertical e a forga vertical de inércia. Estas forcas sdo compostas
principalmente por dois termos: um que varia com a mesma freqiéncia de
rotagado do virabrequim, conhecido como termo primario, e outro variando
com o dobro dessa frequéncia, conhecido como termo secundario. Se a
biela tiver comprimento infinito, o termo secundario desaparecera e o pistao
executaria movimento harménico. Agora analisaremos as forgas de inércias
geradas pelas massas de biela e pistdo. Estas forgas podem ser divididas
em dois tipos: a alternativa e a centrifuga.

Na Fig. 3.4 podemos verificar que o ponto superior da biela
descreve uma linha reta, enquanto o ponto inferior move-se em circulo,
enquanto que todos os outros pontos descrevem elipses, de forma que a
determinagdo, e subsequente integracdo das forgas de inércia de todos

esses pontos, resultaria em grande trabalho.
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Mas, DEN HARTOG [3] define as caracteristicas da biela
substituindo a mesma por outra estrutura possuindo a mesma massa € o
mesmo centro de gravidade, de forma que a trajetdéria do seu centro de
gravidade (C.G.) ndo seja alterada; entdo a forga total de inércia da biela
sera aproximadamente igual aquela da nova estrutura.

Utilizando a relacao da lei de NEWTON de que a componente da
forgca de inércia de um corpo em uma determinada diregéo é igual ao produto
de sua massa pela aceleragao de seu C.G. nessa diregdo, a massa da biela
€ substituida por duas massas concentradas, uma em cada extremidade, de
forma que a posicao do C.G. ndo se altere e de tal forma que a soma das
duas massas concentradas seja igual a massa total da biela original.

Com isso o resultado da aceleragao do movimento alternativo das

massas de biela e pistao é definido por:

F =-m_.X (5)

Agora, pelo método dos trabalhos virtuais, considerando que o
trabalho da forca de pressao na cabecga do pistdo mais o trabalho das forgas
de inércia alternativas € igual ao trabalho do torque de inércia das partes
rotativas mais o torque externo. Desta forma, podemos escrever a seguinte

equagéo ja considerando também o rendimento do motor 7, :

[(p=py)-Ap —m,.X].77,, .AX = M(1).dA (6)
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. d®x - ]
Como x = e entdo podemos escrever:

d’x d dA(dx dA) @)

X = = — | = =
dt®> dA dt \dA dt

Considerando que o comportamento do angulo A e sua

respectiva primeira e segunda derivadas estdo representadas no grafico

abaixo:
Ay A=Qt+a(t)
§
e A=Q+a(t)
|
S A=a(t)

Fig. 3.5 — Relacgéo entre o Angulo do Virabrequim e sua Flutuag&o

Verificamos também que, em valores absolutos, o valor de Q é

muito maior que a variagdo de velocidade angular a(t). Logo, podemos

definir que:
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dA

—=Q
dt

Substituindo em (7), temos:

X_ﬂ_idiA dixdiA_dZX 2 (8)
Cdt?  dA ' dt \dA dt ) dA?’
Desta forma temos:
d’x
[(p=p,)As — ma'dAz Q?%]n,, .dx = M(t).dA

Desta forma obtemos o valor de torque instantaneo em funcéo do

angulo do virabrequim (Fig. 3.5):

d?x dx
) Q%1 — 9
* dA? ] dA ©)

M(t)=ny-[(P-Py).-As —m

DEN HARTOG [3] indica que “nas quatro posi¢gdes de ponto
morto durante as duas revolug¢des de um ciclo de combustdo, o conjugado é
nulo”. E, quando o motor opera em condigbes parciais de carga, a curva de
torque instantdneo muda apenas no trecho da queima da mistura.

As linhas pontilhadas 1 e 2 da figura abaixo indicam as curvas de
conjugado para carga zero e meia carga respectivamente, sendo que, com
carga nula, a pressdo durante o periodo de combustdo é igual aquela
durante o periodo de compressédo. Isso nos indica que, mesmo sem carga,

temos momentos alternados de amplitude consideravel.
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Fazendo uso das séries de Fourier podemos ainda decompor a
curva do momento intantdneo em suas componentes harmoénicas ([2]).

Desta forma a Eq. (9) poderia também ser escrita como:

a 0
M (t) = ?" +(a,.cos Nat + b, .sen Noot) (10)
N=1
Para os motores de 4 tempos temos harménicas de meia-ordem
devido ao fato de que o ciclo completo ocorre em duas rotagdes, enquanto

que para motores de 2 tempos e a vapor teremos apenas harménicos de

ordem inteira.



19

e Queima —»t« Descarga Admissao —-lr- Compressdo»
11 |
10
9 -
8
7
6
3
2 Momento Médio
1 —— ]
(o) o 360 540 |20

'? arden

(gl

.
| 1% ordem

Fig. 3.6 — Gréafico Variac&o de Torque x Angulo do Virabrequim

DEN HARTOG [3] também mostra que se somarmos as trés
curvas indicadas na Fig. 3.6 nos aproximamos “grosseiramente” da curva de
momento (a). Logo, inumeras outras harménicas devem ser somadas as
curvas (b), (c) e (d) para termos a curva (a) devidamente representada.

Com isso, sendo a excitagdo mencionada uma funcao periddica, a
qual esta longe de ter o comportamento de uma sendide, obrigatoriamente
teremos componentes de altas frequéncias.

O desvio em cada instante do momento instantaneo do valor

médio produz irregularidades na rotagdo que provocam vibragdes. A
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intensidade dessas irregularidades pode ser medida através de um fator

chamado grau de irregularidade GI, que € definido como:

Motores com grande numero de cilindros possuem diversas
vantagens em termos de grau de irregularidade. Uma vez que a cilindrada
total é distribuida por diversos cilindros temos uma diminui¢cdo da cilindrada
dos pistbes e um aumento da freqiéncia de ignigdo. Logo, teremos um
aumento das irregularidades apenas em alta freqliéncia devido as forgas
inérciais.

Logo, com a adogao de motores multicilindricos, onde o intervalo
de ignicdo é igualmente espacado ao longo de um ciclo do motor, temos

uma diminuicdo de GI, como podemos ver na tabela abaixo.

10,3 4,5 3,5 20 1,7 1,5 1

Tabela 1 — Grau de Irregularidade x Numero de Cilindros

Mas, esta relacdo entre o momento maximo M,,, e 0 momento

X

médio M sozinha n&o consegue representar de forma pratica a

irregularidade de um motor.
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A variavel que utilizaremos na excitagao de nosso modelo sera a
aceleragdo angular no virabrequim.
Em primeiro lugar temos que o momento M(t) pode ser escrito

conforme segue:

d’A
M(t)= Jug, 57+ T (11)

Nesta equagao temos que o momento M(t) € a soma do momento
inercial rotativo mais o torque externo que esta disponivel no volante.
Enquanto o torque inercial representa a variagdo angular no volante, o
torque externo T representa o valor lido no dinamémetro.

Agora, substituindo a Eq. (11) na Eq. (9), temos que:

d’A

eqr dtz + ext

d?x
" dA?

dx
J(p— AL —m Q21—=1
v -[(P—Py)-As ]dA

E, através da Fig. 3.5 consideramos que:

Portanto, definimos que a variagdo da aceleragao angular (t)

pode ser escrita como:
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d?x dx
. - A, —m . Q.=
s =77M [(P—Py)-Ap —m, A ]dA—Tt 12)
J ex

€qr

E, para se tragar as curvas de velocidade angular e de posi¢céo

relativa da Fig. 1.1, integramos a Eq. (12) conforme segue:

Nas andlises que faremos nos proximos itens, utilizaremos a
aceleragdo angular o'z(t) da Eq. (12) como variavel de entrada de excitagao
do motor para os sistemas vibratorios tipo suporte oscilante que
apresentaremos daqui para frente.

Para efeitos de analise iremos utilizar a seguinte equacgéo para

representar o comportamento de d(t):

a(t)= Asenam t

Na Fig. 3.7 (um exemplo de diagrama de CAMPBELL), é
analisado um motor de 4 cilindros e 4 tempos acionando um veiculo cuja
transmissao apresenta uma frequéncia natural que varia entre 45 e 67Hz
conforme a marcha utilizada. Mesmo a 22 ordem sendo a principal excitagao
devido ao ciclo de combustdo (a cada volta temos 2 explosbes), vemos

harmoOnicas de 42 e 62 ordens com possibilidade de provocarem
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ressonancias. E, no caso de termos falhas durante a ignicdo da mistura, as

excitagdes de ordem 1 e 0,5 poderao aparecer em rotagdes mais elevadas.

(Hz2) A 62 ordem 42 ordem 2 ordem

............................................................................... 12 marcha

............................................................................... 228 marcha

.. 33 marcha
... 42marcha

52 marcha
12 ordem
0,52 ordem
0 ] . -
0 500 1000 1500 2000 erm)

Fig. 3.7 — Diagrama de CAMPBELL para um Motor de 4 Cilindros

As aceleragbes angulares provenientes do motor é que fardo com
que o trem de forca do veiculo, representado pelo modelo simplificado da

Fig. 3.8, seja excitado.



24

,-"'-'- --\-""'-\
__e"/} \'\-\.__
— pEm e ———— e —— P
- i ii | -
) T P 1.
(Al o)
Wl | 1 -
AN | ) | TES
Motor Veiculo
Transm Diferencial R0das
l_vl‘l-lﬁuw“lﬂj"lll"r""'v'*ﬁ'ﬂ"'" -.-'.'é"ll‘r""-l'llk"_"i" l"".,-".,."',-
i emi-
Amort. Eixo _ Preus
Torcional Motor Eixos

Fig. 3.8 — Modelo de Vibracéo

Este sistema possui, dentro de seus modos de vibrar,
freqliéncias naturais de rattle que dependem da marcha engatada, como
mostrado na Fig. 3.7.

Do lado das transmissdes, SHAVER [18] aponta para o fato de
que nos anos 90 tivemos o inicio do uso de transmissdes de cinco e seis
marchas, onde as relagdes de transmissao eram selecionadas de tal forma
que com o veiculo rodando entre 90 e 110 km/h a rotagdo do motor estaria
entre 1500 e 2200 rotagdes por minuto (rpm). Como as freqiiéncias naturais
destas transmissdes estdo entre 1000 e 2000 rpm, os ruido sao facilmente
ouvidos pelo motorista.

Outro agravante que podemos citar € que quando um veiculo é
desenvolvido normalmente os principais componentes do trem de poténcia
como motor, transmissdo, diferenciais, etc., sdo desenvolvidos
separadamente e otimizados para atender seus respectivos requisitos. O

comportamento do conjunto completo sé é avaliado apds os estagios iniciais
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do projeto, quando grandes mudangas no motor ou na transmissdo nao sao
mais possiveis. Entado, fica a cargo do disco de embreagem, por ser um item
de pequeno lead-time, a tarefa de eliminar ou, ao menos, reduzir os ruidos
provenientes da transmissdo, sendo necessario, em casos mais extremos, o
uso de um Volante Dupla Massa (VDM) ou Dual Mass Flywheel ([6], [11],
[12], [18], [25]).

Para transmissdes longitudinais, temos ainda a possibilidade da
montagem de amortecedores de vibragao na unido da saida da transmissao
com o cardan e/ou na jungdo entre o cardan e o diferencial como uma
alternativa muito utilizada ([58]).

Logo, como podemos observar, a velocidade de desenvolvimento
dos motores é muito maior do que a de desenvolvimento de solucdes para
amenizar as vibragbes diversas que sao frutos de uma constante busca de
alta performance e baixo consumo ([7], [10], [19]).

Muitos trabalhos ([44], [45], [46], etc.) podem ser encontrados
sobre maneiras de prever a influéncia das variacbes de pressdes dentro da
camara de combustdo na variagdo da velocidade angular do volante, mas
sempre objetivando o desenvolvimento da calibragdo do motor e/ou do
absorvedor dindmico de vibragcbes do virabrequim, ndao sendo, em um
primeiro momento, destinados ao desenvolvimento de discos de
embreagem.

Mediante todos os fatos e previsbes apresentadas, para que nao
tenhamos grandes surpresas, principalmente financeiras, no fim de um

determinado desenvolvimento, avaliaremos a possibilidade de analisarmos a
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“assinatura vibratoria” de um dado motor ja em dinamdmetro, ou seja,
durante o projeto basico, antecipando o que teremos quando montarmos o
protétipo do veiculo.

Com esta informacédo avangada do comportamento vibratério do
motor, sera apresentado um método de auxilio para os calibradores de

embreagem.

3.2) OS AMORTECEDORES TORCIONAIS

Em teoria, existem diversas opg¢des para modificarmos o
comportamento vibratério de um dado trem de poténcia para reduzirmos as
indesejaveis vibragdes torcionais. Infelizmente, com excegéo do volante (e
dependendo do estagio de desenvolvimento), € extremamente complicado
mudar os momentos de inércia do sistema motor/transmissao. E, igualmente
dificil, é alterar a rigidez de pneus, semi-eixos, cardans, etc., bem como seus
valores de amortecimento.

Segundo DREXL [6], por volta dos anos 30, ficou estabelecido
que a vibracao torcional, e conseqlentemente os ruidos de transmissoes,
podem ser reduzidos efetivamente diminuindo a rigidez entre o motor e a
transmissao. Isso levou ao desenvolvimento dos amortecedores de vibracao
torcional, que podem ser integrados tanto em discos de embreagem (vide
item 3.2.1) ou em um VDM (vide item 3.2.2).

Estes amortecedores de vibragbes permitem um limitado
movimento rotacional entre o volante do motor e o eixo de entrada da

transmissao.
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Logo, podemos definir que primeiramente a fungdo de um
amortecedor torcional é atenuar os choques no sistema de transmissao
causados pelas bruscas mudancas de torque. SHAVER [18] indica que
mesmo veiculos que ndo necessitam de calibragcdo utilizam amortecedores
torcionais para poder lidar com estes picos de torque. O segundo objetivo do
amortecedor é diminuir os picos nas freqiiéncias de ressonancias 0 maximo
possivel.

Esta segunda fungao sera abordada neste trabalho, onde iremos
verificar quais s&o as caracteristicas dos amortecedores torcionais que
podem influenciar na resposta do trem de forca, objetivando avaliar o seu

impacto na geragao de ruidos.

Fig. 3.9 — Esquema de Amortecimento de um Disco de Embreagem
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De acordo com DREXL [6], uma vez que as pressdes de
combustao continuardao a subir e as rotacdes de marcha lenta a diminuir, a
necessidade do refino destes amortecedores crescera cada vez mais.

Com o objetivo de otimizar o padrao destas vibragdes, as
freqiéncias naturais e formas de vibrar sdao determinadas e/ou estimadas
utilizando métodos de calculo, medi¢gées em veiculo e avaliagdes subjetivas
das vibragbes e ruidos. Este conjunto de atividades representa hoje o

ferramental utilizado para a otimizagdo de um dado amortecedor torcional.

Aceleragao
2000

1500

1000

-

&3

500

0

4000

3000
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Fig. 3.10 — Espectro de Vibrag&do de Motor — Medido no Volante do
Motor

Como foi comentado anteriormente, na pratica € quase impossivel
levar em consideracao todos os detalhes do trem de forca de um veiculo,
uma vez que as montadoras em geral ndo possuem todas as inércias,

elasticidades e folgas de transmissoées, diferenciais, juntas universais, eixos,
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etc. Com isso, complexos modelos analiticos sdo usados somente em casos

extremamente excepcionais.

Geralmente os fabricantes de embreagem

experiéncia na otimizacdo dos

simplificado .

utiizam sua

ruidos fazendo uso de um modelo

Na Fig. 3.11 temos a representagdo do trem de poténcia como

sendo um sistema simplificado de cinco massas vibratdrias, onde ruidos e

vibragbes indesejaveis atingem seu maximo quando passamos pelas

frequéncias de ressonéncia do sistema vibratorio.
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Fig. 3.11 — Simplificagdo do Modelo de Vibragéo

Segundo DREXL [6] o sistema simplificado na Fig. 3.11 apresenta

dois modos de vibragdo sendo que apenas um tem influéncia na geragéo de



30

ruidos. O primeiro modo que deve ser considerado possui uma freqtiéncia
natural entre 2 a 10 Hz e é conhecido como reagdo de surging, que é
normalmente gerada pela variagdo de carga no motor induzida pelo usuario
através do pedal do acelerador.

Este modo apresenta grandes amplitudes, mas como podemos
ver na Fig. 3.11 motor e transmissdo estdo em fase, quase nao gerando
ruidos, embora provoque um certo desconforto para os ocupantes devido as

oscilagdes na carroceria do veiculo.

Fig. 3.12 — Efeito do Surging

O segundo modo, onde as inércias da transmissdo vibram em
oposicdo de fase as oscilagcbes do motor e veiculo, e sdo basicamente
geradas pelas grandes excitagdes, por exemplo, aquelas nas frequéncias de
ignicado dos motores (p. ex. 22 ordem para motores 4 cilindros, 2 %2 ordem
para 5 cilindros, 3% ordem para 6 cilindros, etc.). Este modo de vibrar possui

uma frequéncia natural entre 40 a 80 Hz.
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Este ultimo modo é o causador do ruido conhecido como rattle,
sendo fungao também do tipo do veiculo e da marcha que esta engatada.
Iremos abordar este ruido e os fatores que tem influéncia no seu
comportamento no item 3.3, mas DREXL [6] aponta que para nao termos o
rattle esta frequéncia deve ser deslocada para as mais baixas rotagdes do
motor ficando preferencialmente abaixo da marcha lenta.

Para esse mesmo autor, a caracteristica ideal da vibracdo é
aquela onde temos o inicio da faixa de isolamento abaixo das rotagcbes de

operagao do motor, ou seja, a frequéncia de ressonancia deve estar abaixo

por um fator V2 da rotagcdo de marcha lenta.
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Fig. 3.13 — Representacao de um Grafico de Isolacéo
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Algumas literaturas ([39], [20]) indicam que, embora a relagéo
funcional entre inércias, rigidezes, etc. de um sistema de multiplos graus de
liberdade seja muito mais complexa, a relagao entre a frequiéncia natural
deste sistema e seus parametros de rigidez e inércia seguem a mesma
tendéncia de um sistema com um grau de liberdade. Logo, a seguinte

equacéo é apresentada:

0, - K/ 13)

Como podemos ver na Eq. (13), a freqiéncia natural @& é
diretamente proporcional & rigidez torcional K do sistema em estudo. Logo,
quanto maior for K maior sera an, ou seja, a ressonancia do sistema estara
presente em rotacoes mais elevadas. Isto pode ser confirmado através da
Fig. 3.14, onde apenas reduzindo o valor de K obtemos uma queda na
freqléncia de ressonancia do sistema.

Isto vem de encontro com o que objetivamos para amenizar as
oscilagdes oriundas dos motores modernos: utilizamos a mais baixa rigidez
possivel para deslocar o pico de irregularidade para fora do trecho de uso do
motor.

Entretanto, atualmente este desejo se torna cada vez mais dificil,
uma vez que os motores estdo gerando valores de torque maximo cada vez
maiores, e consequentemente exigindo valores de rigidez dos
amortecedores torcionais cada vez mais elevadas, indo contra a nossa

necessidade de deslocarmos a ressonancia para frequéncias inferiores. Isso
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nos leva a concluir que toda calibragéo realizada em discos de embreagem
para um dado tipo de motor deve ser considerada como um compromisso.

Caso tenhamos a faixa de operagdo perto da area de
ressonancia, ocasionando niveis de ruido inaceitaveis, mesmo se utilizando
um disco de embreagem com molas, o atenuador de vibracboes pode ser
entado incorporado no volante, passando a ser conhecido como VDM.

Na Fig. 3.14 podemos verificar a influéncia de varias combinacdes
de rigidez e atrito seco Mayito, para uma dada excitacdo genérica proveniente

de alguns tipos de motores:
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Fig. 3.14 — Graficos da Influéncia da Rigidez e da Histerese
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Podemos ver na figura 3.14, que com mudangas nos valores do
trecho linear da rigidez, da histerese e da maxima deflexdo angular de um
disco de embreagem (dentro de seus requisitos fisicos) obtemos diferentes
“respostas” do trem de forca.

Temos também na Fig. 3.13 a representacdo da resposta de um
VDM. Como veremos no item 3.2.2, esta configuracdo de amortecedor
torcional pode deslocar a frequéncia natural de rattle para uma faixa entre 6
e 20 Hz, mas, em contrapartida, traz um aumento consideravel no custo do

projeto do motor devido a sua complexidade.

3.2.1) O DISCO DE EMBREAGEM

Neste estudo ndo estaremos avaliando os comportamentos
vibratérios de caminhbdes e Onibus. Logo, vamos estudar somente as
embreagens de monodisco seco.

Embreagens de monodisco seco para transmissdes manuais sao
geralmente produzidas em larga escala por companhias especializadas ou
divisbes de grandes grupos de engenharia.

No final do século 20 era padrdo que cada grande montadora no
mundo tivesse pelo menos um fornecedor de embreagem local (p. ex. Valeo
na Franga, LUK e ZF Sachs na Alemanha, AP Borg & Beck no Reino Unido
e Daikin no Jap&o).

Todos estes grandes fornecedores tinham suas respectivas

divisbes, ou empresas associadas, especializadas em materiais de atrito;
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essa situagdo sofreu algumas mudangas com a absorgédo de algumas
empresas e/ou a criagao de joint-ventures entre elas.

Como foi comentado anteriormente, os modernos discos de
embreagem tém como fungado, além de transmitir o torque do motor para a
transmissao, filtrar ou até mesmo eliminar por completo as flutuagbes de
rotacdo oriundas do motor, fazendo uso de amortecedores torcionais com
atrito.

Basicamente, as pecas que compdem o sistema de

amortecimento de um disco de embreagem estdo mostradas na Fig. 3.15:

Pré
Amortecimento

Amortecimento

Principal

Fig. 3.15 — Disco de Embreagem em Corte

As molas e os componentes de atrito formam o amortecedor

torcional do disco de embreagem, o qual conecta o motor a transmisséo do
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veiculo. Esta combinacao de mola/atrito € que altera as caracteristicas dos
sistemas de transmisséo.

No caso de amortecedores torcionais para carros de passageiros,
o disco de arraste (onde o material de atrito e as molas cushion sao
montadas) e a placa de retengcao do amortecedor sao conectadas através de
rebites que limitam o maximo angulo de torcdo do sistema. O cubo é
composto por um elemento interno e outro externo, onde o pré-amortecedor
€ montado.

O disco possui um trecho para a condigdo em que o veiculo esta
acelerando, chamado de tragdo, e um trecho de retragdo que é utilizado
durante a desaceleragdo do veiculo, ou seja, quando o motor € “arrastado”
pela transmissdo. Ambos trechos de rigidez tem sua liberdade limitada pelos
rebites.

As pecgas que servem como guia para as molas sédo temperadas e
as molas sdo do mesmo material usado para mola de valvulas: sua maxima
tensdo permitida chega a 1000 N/mm?.

Os sistemas de atrito consistem de arruelas e anéis de atrito que
acionados por formas de atuacdo diferenciada (Controle de Atrito)
propiciam diferentes valores de torque tanto em tragdo como em retracéo e
até valores diferentes para cada trecho de funcionamento do amortecedor.

A torcdo maxima de um disco esta limitada pelas dimensdes
fisicas das molas e pelo maximo esforgo mecénico no flange. Ela é
controlada pelos rebites e normalmente é calibrada para que o disco suporte

entre 10 a 30% acima do torque maximo do motor, para o caso de se ter
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picos de torque. Ou seja, se temos um motor que desenvolve 145 Nm de
torque maximo, entdo o disco podera ser dimensionado para suportar um
torque de até 189 Nm.

As “rampas” da Fig. 3.16 representam a rigidez das molas de pré-
amortecimento e do amortecimento principal. No trecho A temos a curva de
rigidez do amortecedor principal, enquanto que no trecho B a do pré-
amortecimento. Também temos representado nesta figura os valores de
torque maximo gerado por um determinado motor (145 Nm) e o maximo
limite de torque de um disco de embreagem (189 Nm) para ele

dimensionado.

Tracéo ou Drive
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189';‘ 160 Torque
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B E— 40 A
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Fig. 3.16 — Rampas de Rigidez de um Disco de Embreagem
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Outra informagao que tiramos da Fig. 3.16 € que a rigidez do
disco ndo se comporta linearmente, tanto para tragdo como retragéo. Isto
também vale para a histerese, que apresenta diferentes valores em tragao

ou retragao, no pré-amortecimento ou no principal.

3.2.1.1) AMORTECIMENTO PRINCIPAL
A fungdo do amortecedor principal € transmitir o torque do motor
em aceleragao (tracédo), “arrastar” o motor durante a desaceleragdo do
veiculo (retragcado), amortecendo os picos de ressonancia nestas condi¢des.
Na condigdo de tragcdo, temos uma dada engrenagem engatada
transmitindo o torque do motor para as rodas do veiculo. Na Fig. 3.17
podemos ver o fluxo de torque através do disco de embreagem,

engrenamento, luva e diferencial para os semi-eixos.

Entrada Embreagem

N

Com Carga
(Ligadas ao Motor)

Sem Carga
(Gira “Louca”)

EOEmOE

Sentido e Direcéo
do Torque

>

Egirgr::agsﬁps Engrenagem Conjunto
Engatada Diferjencial

Fig. 3.17 — Transmiss&o em Corte na Condicéo de Tracao
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Na condicao de retracéo, apenas o sentido do torque é o inverso
da Fig. 3.17, ou seja, nesta situagéo o veiculo “arrasta” o motor por meio da
transmissao. Para analisarmos o comportamento dindmico da transmissao
na condicao de tragao/retracdo, o modelo basico da Fig. 3.18 pode ser

usado.

Motor Transmissao Veiculo

Iy

Amortecedor Driveline

Principal

Fig. 3.18 — Modelo Simplificado para a Condi¢cdo de Tragao/Retracao

Na figura acima o amortecedor torcional compreende a rigidez
das molas e a histerese na regido de tragédo e/ou retragéo do disco.
Com isso, temos a seguinte equagcdao de movimento para o

sistema simplificado da Fig. 3.18:
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As modernas técnicas de calibragdo de discos de embreagem
estudam todo o campo de rotagdes, objetivando uma combinacéo otimizada
de rigidez das molas e histerese. Na Fig. 3.19 temos as respostas em um
eixo de entrada de uma transmissao com a combinacéo de varios valores de

rigidez e atrito seco.
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Fig. 3.19 — Representacgéo da Influéncia do Disco de Embreagem na

Resposta da Transmiss&o em Tragao
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Como podemos ver na figura acima, quanto menor a rigidez das
molas e maior o atrito, menor sera o pico da amplitude na condicdo de
ressonancia.

Também observamos que, para altos valores de atrito, o pico de
ressonancia diminui de altura, mas fica mais largo, fazendo com que os
valores de amplitude diminuam mais lentamente.

Em condicdo de tracdo, & praticamente impossivel baixar a
frequéncia de ressonancia do sistema para rotagées abaixo da marcha lenta,
devido aos altos valores de torque dos motores atuais. Teriamos que ter
valores de rigidez abaixo de 1 Nm/° o que requereria um angulo maximo de
trabalho impraticavel para os fabricantes de embreagem.

No caso de momento de atrito pequeno, observam-se nitidamente
as rotagdes de ressonancia, que, para todos os valores de rigidez,
encontram-se entre 1000 e 4000 rpm. Observamos que nao € possivel na
pratica deslocar as ressonancias para fora da regiao de operacgao.

Quando se aumenta o atrito, as amplificagbes das ressonancias
desaparecem, mas por outro lado, a vibracdo de torcdo da transmissao se
aproxima da do motor apds a rotagéo de isolagdo. Segundo a LUK [53], em
muitos casos esta pode ser a melhor situacado possivel para a condi¢cao de
tracao.

Se o momento de atrito for aumentado para valores muito
elevados, a vibracdo na transmissao tende a reproduzir a vibragcao do motor,

até que um sistema essencialmente rigido seja alcangado.
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Este comportamento quase rigido pode levar a falsa impresséo da
nao-necessidade de um amortecedor torcional. Um sistema montado com
uma embreagem com momento de atrito elevado geralmente apresenta sua
freqiéncia de ressonancia em altas rotacbes, causando fortes ruidos de
rattle nesta condicao.

Durante a retracdo, ao contrario da tracéo, os niveis elevados de
ruido ocorrem normalmente bem acima de 2000 rpm, mesmo que a rotacao
de ressonancia seja igual para as duas condigdes.

Logo, de acordo com LUK [61], para se evitar o rattle utilizam-se
gradientes de torque de aproximadamente 10 Nm/°. Como n&o temos
torques elevados nesta condicéo, esta alternativa normalmente é suficiente

para se eliminar os ruidos.

3.2.1.2) PRE-AMORTECIMENTO

De acordo com SHAVER [18], a combinagcdo de motores com
ciclos de combustdo mais eficientes e leis mais severas com respeito as
emissdes de gases poluentes causaram nos motores do fim da década de
70 e inicio da década de 80 um aumento da oscilagcao de rotacdo em marcha
lenta. Isso resultou no surgimento de um novo problema: o aumento do
rattle na condicdo de marcha lenta (idle rattle).

A solucéao para este problema requeria baixos valores de rigidez e
atrito, muito diferentes dos valores usados para a condigdo de tragao ou até
mesmo de retracdo. Foi a partir desta necessidade que a partir de 1983

comegaram a surgir os primeiros pré-amortecedores ([18]).



O sistema de pré-amortecimento de um disco de embreagem tem
como fungéo isolar a flutuagcdo do motor quando este esta em regime de
marcha lenta.

Normalmente, os problemas encontrados na marcha lenta séo
resolvidos através da diminuicdo da rotacdo de ressonancia, até que esta
figue abaixo da rotacdo de marcha lenta. Isto & possivel com valores de

rigidez entre 0,1 a 0,6 Nm/°.

Em Movimento
(Ligadas ao Motor)

EOmEECE

Paradas
(Ligadas ao Carro)

O

Engrenagens
“Loucas”

Conjunto
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Fig. 3.20 — Transmiss&o em Corte na Condigcao de Neutro e Veiculo

Parado (Marcha Lenta)

Em estudos realizados para a validacdo de um modelo

matematico para a simulagdo do rattle em marcha lenta, SZADKOWSKI
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[42] indica que nesta condigdo a transmissdo esta em neutro e todas as
engrenagens e entalhados estéo livres e sao potenciais fontes de rattle.
Segundo DREXL [6], quando o motor estda em marcha lenta, o
sistema vibratério simplificado consiste basicamente de duas massas: o
motor e as partes da transmissdo que giram junto dele. Com o pré-
amortecedor o sistema pode ser calibrado de tal forma que a freqiiéncia de

ressonancia fique entre 7 a 15 Hz, ou seja, abaixo da marcha lenta.

Motor Transmissao
a(t) i
IT
ke
Ce
Pré
Amortecedor

Fig. 3.21 — Modelo Simplificado para a Condi¢gdo de Marcha Lenta

Para esta condi¢do, teremos o seguinte equacionamento:

i;.0; +c,.0; +Kk,.0, =k, .Asenw,t+C, Ao, .Cosm,t

O angulo maximo de tor¢ao deste amortecedor é determinado
pelo maximo valor de torque de arraste da transmissdo mais a variacéo de

rotagcdo do virabrequim na condicdo de marcha lenta. Na Fig. 3.22 vemos o
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comportamento da marcha lenta de um motor 2.0l 16 valvulas medido na

cremalheira do volante (sem carga de acessorios).
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Fig. 3.22 — Variagdo de Rotacdo de Marcha Lenta Sem Carga

A derivada segunda desta curva nos da a aceleragao angular no
virabrequim deste motor, conforme mostrado na Fig. 1.1. Esta curva foi
levantada na condigdo de compressor de ar-condicionado desligado e rodas
dianteiras com angulo de estergamento zero, ou seja, com baixa carga na
bomba hidraulica da direcdo assistida. Tinhamos somente o consumo do
alternador na condicdo de marcha lenta, com os consumidores elétricos
(farois, compressor, ventiladores, etc.) desligados.

A calibragdo do curso deste amortecedor deve levar em
consideracdo o maximo valor de torque de arraste da transmisséao, além das

variagdes de rotagao possiveis do virabrequim na condicado de marcha lenta.
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A Fig. 3.23 apresenta o mesmo tipo de grafico da Fig. 3.22, com a
influéncia dos consumidores elétricos, compressor de ar-condicionado e
carga maxima na bomba hidraulica (rodas no maximo angulo de

estercamento).

(1000 rpm)
1

/"

0.8

(s)

Fig. 3.23 — Variagdo da Rotac&o de Marcha Lenta Com Consumidores

Elétricos, Ar-Condicionado e Direcao Hidraulica

Como vimos no item 3.2, quanto menor for a rigidez melhor sera o
comportamento do ruido de rattle. Mas, enquanto esta baixa rigidez melhora
o rattle na condicdo de marcha lenta, temos uma piora do ruido de clunk
(ruido decorrente da regido de folga aparente entre as rampas de rigidez
principal apresentadas na Fig 3.16). Logo, um compromisso deve ser
alcancado durante a calibragdo deste sistema.

Os primeiros discos de embreagem montados com pré-

amortecedor apresentavam somente um estagio. Com o passar dos anos
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este amortecedor evoluiu para dois ou mais estagios, uma vez que valores
muito baixos de rigidez para um pré-amortecedor podem aumentar o nivel
de rattle, porque ha a passagem direta do estagio do pré-amortecedor para

um estagio superior.

Torque (Nm)
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c
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Retragdo

Fig. 3.24 — Variagao da Rigidez Decorrente da mudanc¢a da Regido de

Trabalho com a Temperatura do Lubrificante da Transmisséao

Como temos uma variagao dos valores de torque de arraste com
a variacao de temperatura do 6leo lubrificante, podemos ter os problemas de
“batidas” no amortecedor principal ou até problemas de nao-linearidades

quando temos duplo estagio no pré-amortecedor ([28], [34]).
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Fig. 3.25 — Resposta da Transmissdo com “Batidas” no Estagio

Principal

No caso de uma curva nao-linear, podemos ter duas situagdes
estaveis de vibragdo ([61]), conforme indicado na Fig. 3.26, sendo uma com

amplitude menor que a da excitacéo, e outra muito maior.

Comportamento
Linear

Amplitude

Comportamento 2
Nao-Linear

Amplitude

Rotagao (rpm)

Fig. 3.26 — Representacado de Curva Linear x Ndo-Linear
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O ponto 1 é o resultado de um acoplamento suave com
amplitudes de vibragao pequenas no sistema de transmissao, enquanto que
no ponto 2 o acoplamento ocorre bruscamente e acarreta vibragées com
amplitudes muito grandes. Estas duas situa¢des podem ser comparadas na
Fig. 3.27, onde temos que no ponto 1 as flutuagdes de rotacdo na entrada da
transmissdo sao visivelmente menores que a variagao no volante, enquanto
que no ponto 2 as flutuagdes no eixo de entrada sdo muito maiores, gerando

altos niveis de rattle.

100

Variacdo de Rotacéo
(rpm)
o

-100

Tempo

©)

— Motor

— — Transmissao

Fig. 3.27 — Comparativo entre o Ponto 1 x Ponto 2

Esta situacdao desfavoravel do ponto 2 pode ser evitada com a
adocéo de valores diferenciados de atrito. Estes entram em agcdo somente
para amplitudes grandes de vibracio.

Nos amortecedores modernos temos um sistema de controle de

atrito, o que evita a situagéo do ponto 2 (Fig. 3.28).
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Com Comando
de Atrito

Rotac&o (rpm)

Fig. 3.28 — Comparacgéo de Discos Sem x Com Comando de Atrito

Os efeitos desta condicdo indesejavel serdo conhecidos mais

adiante, com a apresentacgao do item 3.3.3.

3.2.2) VOLANTE DE DUPLA MASSA (VDM)

O torque disponibilizado pelos motores de ultima geragao ja é alto
suficiente para garantir uma boa dirigibilidade em baixas rotacdes. Nestas
condigdes temos uma condicao critica do motor no que se refere a flutuagao
de rotacao e vibracdo torcional, o que requer valores de rigidez de somente
1 Nm/°. Na pratica isso ndo é possivel uma vez que ndo ha espaco
suficiente para a dimensao necessaria para um amortecedor deste tipo nos
discos de embreagem convencionais ([26]).

Em meados dos anos 80, o limite de desenvolvimento dos discos
de embreagem estava sendo alcancado, impedindo assim que maiores

ganhos fossem alcangcados com o uso deste tipo de amortecedor torcional.
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Como vimos anteriormente, o objetivo de um amortecedor
torcional ¢é filtrar as vibragdes torcionais produzidas pelo motor na
transmissao do veiculo. Os sistemas convencionais somente satisfazem este
requisito para altas rotagdes, uma vez que a rigidez das molas dos
amortecedores dos discos convencionais tendem a levar as freqtiéncias de
ressonancia para o inicio da faixa normal de utilizagdo dos motores ([12]).

Esta situagao nao-satisfatoria levou os fabricantes de embreagens
a desenvolver um novo conceito de amortecedores torcionais: o VDM.

Segundo a LUK [12], o primeiro VDM de mola em arco para
producdo em massa para uso automotivo nasceu por volta de 1985. No
inicio, amortecedores sem lubrificagdo eram utilizados, empregando
pesadas molas que apresentavam altos niveis de desgaste. Somente em
1987, com o uso de VDM montados com graxa é que se teve uma melhora

consideravel na vida util deste componente.

Fig. 3.29 — Desenho Esquematico de um VDM com Molas Helicoidais
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Além do VDM de mola em arco, DREXL [6] cita também o VDM
de planetarias que foi desenvolvido pela SACHS GmbH. Este tipo de
contrugado € composto por 8 a 12 molas guiadas por sapatas deslizantes
montadas na circunferéncia do volante, sendo devidamente projetadas para

que as molas n&o sejam completamente comprimidas.

Fig. 3.30 — Desenho Esquematico de um VDM de Planetarias

Outro tipo de VDM que podemos citar desenvolvido também pela
SACHS em conjunto com a empresa alema GATANTRIEBSTECHNIK
(GAT) é o Mechanical Torsion Damper (MTD). Este VDM foi desenvolvido
basicamente para ser um produto de baixo custo, chegando a ser
empregado em motores entre 200 a 320 Nm.

Este VDM consiste de uma massa primaria, composta por uma

capa traseira, a cremalheira e o cubo, e a massa secundaria. A superficie de
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atrito do disco de embreagem também esta localizada na massa secundaria,
enquanto que a transmissdo de torque do motor para a transmissdo é
realizada através de 6 conjuntos de molas conectadas igualmente
espacadas a volta do didmetro do volante.

A funcao de amortecimento € propiciada por atrito entre as capas
das molas e a capa traseira. E, de acordo com a disposigdo geométrica das
molas e o atrito aplicado, a curva caracteristica do amortecimento e rigidez
tem uma influéncia por uma faixa bem larga.

Outra vantagem desta proposta é que também possui a diviséo da
massa do volante em duas massas, o que proporciona uma condi¢cdo de
decoupling muito efetiva. Em experimentos apresentados, esta montagem se
mostrou bem efetiva para a eliminagdo do rattle em condigdo de marcha-

lenta.

Fig. 3.31 — Desenho Esquematico de um MTD
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O fabricante VALEO desenvolveu um modelo de VDM do tipo

radial:

Fig. 3.32 — Desenho Esquematico de um VDM Radial

BEECHAM [49] analisou que o VDM possui varias vantagens
quando comparado com o disco convencional, independentemente da
configuragao disponivel.

Consegue eliminar o rattle tanto em marcha lenta como em
condigbes de carga em baixas rotagdes; seu amortecimento mais eficaz
possibilita a diminuicdo das rotacbes de marcha lenta assim como as
rotacbes de utilizacdo do motor, tendo como conseqléncia direta uma
melhora no consumo de combustivel e também nos niveis de emissdes de

poluentes.
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Como um amortecedor torcional, o propésito de um VDM é baixar
a frequéncia de ressonancia do trem de forga através de um aumento de
inércia da transmissao com a adicdo de massa no seu eixo de entrada e
reducdo da rigidez do amortecedor torcional, pela utilizacdo de uma
geometria mais favoravel. Este aumento de inércia diminuira a frequéncia de
ressonancia para uma faixa abaixo da freqiéncia minima de excitagdo do
motor.

No VDM, o amortecedor torcional é integrado no volante, que é
dividido em uma massa primaria e outra secundaria; ambas sao conectadas
através do amortecedor, que € lubrificado com graxa. A massa secundaria,
onde o pacote platd e disco sdo montados, € uma das faces de contato do
disco de embreagem.

Enquanto a massa primaria estd convencionalmente fixada ao
virabrequim do motor, fazendo o papel de volante, a massa secundaria esta
“ligada” ao eixo piloto da transmissao, aumentando sua inércia. Esta-inércia;
combinada com um amortecedor torcional de alta flexibilidade, proporciona

um melhor isolamento das vibragdes oriundas do motor.



56

Motor

+ Inércia

Arci Secundaria i
Inércia Transm. Veiculo

Amortecedor Driveline
Torcional

Fig. 3.33 — Modelo Simplificado do Driveline com VDM

Este modelo simplicado nos leva a uma equagao de movimento
similar a equagcao com amortecimento somente no disco, exceto pela adicao

da inércia secundaria a inércia da transmisséao:

IT+ISEC 0 ér CVDM+CD _CD 07 KVDM+KD _KD 0T _
[ 0 Iv}a/ +|: -Co Co ]6(/ +|: - Ko Ko }{0\,}_

_ [KVDM Asene t+C, Ao, .cosa)ft]
- 0

A maior flexibilidade é decorréncia das molas serem montadas em
um didmetro muito maior do que o disponivel em um disco convencional, € a

possibilidade de se utilizar um maior deslocamento angular. Logo, uma
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rigidez muito baixa desloca a rotagao de ressonancia para fora (abaixo) da

regido de operagéo, como temos na Eq. (13).

500
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200
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50
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Angulo (°)

Fig. 3.34 — Rampas de Rigidez de um VDM em Tragé&o

Este tipo de amortecedor chega, em alguns casos, a substituir o
amortecedor do disco de embreagem, permitindo que um disco rigido possa
ser utilizado.

Agora vamos analisar as respostas de um VDM. Na figura abaixo,
vemos as variacdes de respostas devido ao aumento da inércia secundaria.
O aumento do valor deste parametro move o ponto de ressonancia para
rotagdes mais baixas, mas faz aumentar consideravelmente a amplitude de

vibracgao.
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Fig. 3.35 — Curvas Tipicas de Resposta de um VDM com a Variagéo da

Inércia Secundaria

No que se refere a relagédo de inércias entre as massas primaria e
secundaria, com o objetivo de se obter as mais baixas freqliéncias de

ressonancia para uma dada inércia total de um VDM, LUK [12] indica a

seguinte distribui¢ao:

Onde lpr| é a somatdria das inércias ligadas a massa primaria, o
virabrequim e os componentes ligados a ele. E, Isgc inclui as inércias da

massa secundaria, o platé, o disco e a transmissao.
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Mas, por diversas razdes, esta relacdo é desviada deste valor
ideal devido a falta de espaco e a constante necessidade de reducao de

peso. Sendo todas as pegas limitadas quanto ao tamanho, podem ocorrer

dificuldades na calibragao do sistema.

A primeira € que, quanto menor a massa primaria, maior sera a

irregularidade do motor como vemos na Fig. 3.35. Isto pode resultar em

ruidos e/ou vibracdes excessivas no sistema de sincronismo e acionamento

de acessorios do motor.

i

Amplitude

Rotacéao (rpm)

Fig. 3.36 — Curvas de Irregularidade da Massa Primaria de um VDM x

Volante Rigido (Convencional)

Por outro lado, quanto menor a massa secundaria, maior as

chances de termos problemas de patinagdo do disco por fading.-

Outro ponto a ser avaliado € que, além do ruido de rattle que

pode se apresentar em marcha-lenta, na tracdo e na retracdo, o VDM
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apresenta uma condi¢gdo muito critica que € a passagem pela ressonéancia
do sistema durante a partida ou quando o motor é desligado.

Este tipo de passagem pela ressonéncia é caracterizada por
vibracbes de baixas frequéncias, mas com grandes amplitudes. Como
podemos observar nas Fig. 3.37a e 3.37b, durante estas operagbes o
comportamento da rotacdo, e consequentemente da aceleracdo e do

movimento angular, se tornam altamente irregulares.
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Fig. 3.37a— Comportamento da Variacdo Angular, Rotacéo e

Aceleracéo durante a Partida de um Motor com VDM
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Fig. 3.37b — Comportamento da Variacdo Angular, Rotacéo e

Aceleragcdo na Desaceleracdo de um Motor com VDM

A medicdo da Fig. 3.37a mostra a curva de irregularidade de um
motor diesel e a resposta da transmissdo durante a partida. Esta curva
mostra as consequéncias indesejaveis que podem ocorrem quando o
sistema passa por sua frequiéncia de ressonancia.

Nesta condigdo extrema, cargas dinamicas elevadas podem
ocorrer superando muito o torque maximo do motor e gerando ruidos como
“coin noise” ou causando sérios danos aos componentes do VDM ([10]).

Segundo a LUK [10], uma forma de diminuirmos esta amplitude é
a adogao de molas com rigidez baixa. Isso elimina a sobrecarga sobre o

VDM durante a partida/desaceleragao do motor.
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Fig. 3.38 — Curvas Tipicas de Resposta de um VDM com a Variacao de

Rigidez do Amortecedor

Mas, ndao podemos esquecer que o mesmo coeficiente de
segurancga utilizado para os discos de embreagem vale para o VDM. Com
isso, temos um limite minimo na definigdo da rigidez de suas molas, que é
funcao do torque maximo do motor.

A maxima energia potencial que pode ser armazenada em um
VDM é considerada como a variavel principal no projeto. Logo, LUK [10],
define que a energia no amortecedor do VDM pode ser calculada para uma

rigidez de mola linear usando a equacao:

E = Kvom -¢2

ot
P 2
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= Tne? (14)

A Eg. (14) mostra que a maxima capacidade do amortecedor &
proporcional ao produto de Mmax com o maximo angulo de deflexdo ¢ do
VDM.

A Fig. 3.39 mostra um comparativo da evolugdo dos valores de

rigidez entre as geracdes destes amortecedores:
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Fig. 3.39 — Comparativo de Rigidez do Amortecedor entre Geragdes de

VDM x Torque Ma&ximo do Motor

De acordo com LUK [10], as diferengas entre as trés geragdes de
VDM sao bem claras. A 12 geragao se baseava na massa como sendo o
principal parametro em seu projeto. Com isso, este tipo de VDM estava

limitado para uma faixa muito pequena de aplicacbdes, ndo podendo ser
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utilizado em motores de alto torque devido aos seus altos valores de rigidez
e baixa deflexao.

Um ponto que temos que verificar com a adogdo do VDM em
veiculos com tracdo traseira € o aparecimento do pico de ressonancia
devido a inércia do diferencial.

Uma forma de se amenizar este problema é termos novamente
um disco com um amortecedor torcional ou de um absorvedor de

vibragdes entre a transmisséo e o cardan.

ABSORVEDOR

Fig. 3.40 — Exemplo de Montagem de um Absorvedor de Vibracdes

Estes absorvedores de vibracdo sdo capazes de diminuir a
amplitude da vibracdo torcional na transmissdo, mas, infelizmente, sua
eficiéncia esta limitada a uma faixa muito estreita de rotacoes.

Mas, uma forma possivel e que se mostrou muito eficiente foi a

montagem de um disco de embreagem com amortecimento torcional em
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série com o VDM. Desta forma, é possivel se atingir, subjetivamente, uma

condi¢cao mais do que aceitavel durante a calibracédo do sistema ([11]).

Variacéio de Rotaciio

Variacéio de Rotaciio
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Rotagio (rpm)
VDM com disco de embreagem rigido

———  FDMcom disco de emhreagem com
amortecedor torcional

Fig. 3.41 — Combinacédo de um VDM com um Disco de Embreagem com

Amortecedor Torcional em Série
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Outras situagdes a analisar sdo as condi¢des de tip-in/back-out
(alteragdes rapidas na posicdo do pedal de aceleragdo) e surging (vide
capitulo 2).

Estas condicbes de operacdo sao descritas pela 1?2 forma de
vibracdo do modelo basico. Isso se aplica particularmente para 32, 42 e 52
velocidades, uma vez que a rigidez do trem de forca & diretamente
proporcional ao quadrado das relagcbes de transmissdao, sendo
significantemente maior para as marchas mais altas. Devemos considerar a
condicdo critica na performance de tip-in/back-out para as marchas
menores.

Até agora, a unica influéncia da rigidez do amortecedor na rotagéo
de ressonancia foi no modo natural de surging. Se for usada uma baixa
rigidez correspondente, € possivel se deslocar esta rotagdo, o que significa
que podemos mudar a freqléncia onde temos o aparecimento do surging
no veiculo durante tip-in/back-out.

Entretanto, somente este fator ndo propicia nenhuma melhoria na
condi¢do de tip-in/back-out. De fato, teoricamente, quanto mais baixa for a
rigidez do amortecedor pior sera a performance nesta situagao.

Logo, vemos que apesar de possibilitar um enorme ganho nos
niveis como um todo (principalmente de rattle) tanto em motores a gasolina
como em motores a Diesel, a calibracdo de um VDM ndo € das mais
simples.

Além disso, nd&o podemos esquecer que mesmo com O

desenvolvimento dos VDMs de ultima geragao ([12]), a decisdo para sua
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utilizacao é ainda muito dispendiosa para as montadoras, principalmente em
paises em desenvolvimento: o custo de um VDM é de aproximadamente R$
160,00 superior ao custo de um volante rigido e disco de embreagem
convencional, sem contar que o aumento da irregularidade no sistema de
acessorios do motor pode requerer a utilizacdo de um desacoplador no

alternador. o que aumentaria ainda mais o custo adicional.

3.3) O RUIDO DE CHOCALHO OU RATTLE

Conforme comentado anteriormente, o estudo do ruido de rattle
nos sistemas de transmisséo dos veiculos modernos se tornou um assunto
muito importante devido as crescentes pressdes de competitividade para a
reducdo de desconfortos devido a vibragcbes e ruidos perceptiveis pelo
usuario.

Além disso, as pressdes para redugdo do consumo de
combustivel, com o conseqiente aumento de torque e redugdo de rotacdo
dos motores, resultaram em aplicagdes cada vez mais exigentes tanto para
motores de ciclo Otto quanto para Diesel.

Este tipo de ruido ndo é somente objecionavel, mas em muitos
casos pode ser considerado pelo usuario do veiculo como uma falha no
sistema de transmissdo, o0 que pode levar, em alguns casos, a custos de
garantia desnecessarios.

Estes ruidos de chocalho ou rattle sdo gerados por vibragdes
torcionais do motor. E, como também foi apresentado, essas vibragdes estao
presentes na maioria dos sistemas de transmissao existentes no mundo e

sao também a principal fonte desse tipo de ruido.
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De acordo com SHAVER [18], os dentes das engrenagens de
uma transmissao sao os responsaveis pela geragcdo de rattle: o ruido é
produzido pelos impactos entre os dentes através das folgas.

Os dentados estdo constantemente engrenados e cada
engrenagem, engatada ou n&o engatada, esta sujeita as flutuacdes de
rotagéo oriundas do motor devido a irregularidade na combustao, forgas de
inércia, etc. Como as rodas dentadas movidas que nao estao transmitindo
torque possuem inércia, elas mantém seu movimento angular durante a
desaceleracdo das rodas motoras, gerando a perda de contato entre os
dentes devido a existéncia de folgas. Quando a roda motora é acelerada
novamente e ocorre o contato entre os dentes, o impacto produz ruido; a
ocorréncia repetida destes disturbios gera o rattle.

RUST, BRANDL e THIEN [64] também indicam que a origem do
rattle € o impacto dos dentados das engrenagens sem carga. Mas, como
podemos verificar nos estudos de SZADKOWSKI [42] esta afirmagdo nao
esta totalmente correta uma vez que o rattle pode ser gerado por toda e
qualquer pecga interna ou externa da transmissao que apresente folga,
como, por exemplo, sincronizadores contra luvas de engate, engrenamentos,
entalhado do eixo de entrada no cubo da embreagem, etc.

Esta consideracdo também é reforgcada por BELLOMO et al [25]
apo6s estudos realizados para identificar as fontes geradoras de rattle em
veiculos equipados com motores diesel turbinados.

Para se analisar melhor o comportamento do rattle, estudos

analiticos deste fendbmeno s&o realizados através de modelamento
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computacional. Os modelos desenvolvidos para esta finalidade, na sua
grande maioria, consideram sistemas torcionais de varios graus de liberdade
incorporando componentes ndo-lineares em suas equacgdes.

Um modelo detalhado e complexo que representa o dentado de
uma engrenagem ¢é apresentado por BUGARU e MOTOMANCEA [59]

conforme segue:

Fig. 3.42 — Modelo de Engrenamento Detalhado com Dez Graus de
Liberdade

Apesar de existirem muitos estudos que apresentam boa
correlacdo entre os modelos analiticos e os resultados experimentais, a
complexidade destes modelos torna extremamente dificil o uso destes
resultados para mudangas no desenho dos componentes do trem de forga

([6], [10], [29], [38], etc.).
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Outra caracteristica do rattle é que este ocorre tanto em marcha
lenta, em tracdo ou freio-motor, em condicdes em que os ruidos da
transmissao sao claramente audiveis, e dificimente sdo mascarados pelo
ruido do motor.

Estudos feitos por RUST, BRANDL e THIEN [64] com um motor
1.0l mostram que os ruidos provenientes de uma transmissdo sao
completamente mascarados pelo ruido do motor, quando este esta operando
em rotagdes acima de 2500 rpm. Os resultados na Fig. 3.43 foram obtidos
através do levantamento dos ruidos naturais do trem de forga em questéao e
depois somente do motor isolado. O ruido da transmissao foi calculado como
a diferenca entre os resultados obtidos. Entretanto, em rotacbes acima de
2500 rpm a diferenga fica muito pequena para uma determinacao precisa do
nivel do ruido da transmissédo, exigindo uma extrapolagédo da curva do ruido

da transmisséao.
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Fig. 3.43 — Ruido de um Motor e uma Transmissdo em Plena Carga em
52 Marcha
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Para RUST, BRANDL e THIEN [64] os impactos nos dentados
ocorrem sempre que a aceleragao angular € suficientemente alta, fazendo
com que o “torque de inércia” das rodas dentadas ‘livres” sem torque seja
maior que o torque de arraste das mesmas; isso faz com que haja o
“descolamento” dos dentes, e quando o torque é re-estabelecido um impacto
ocorre e a repeticdo deste impacto gera uma energia vibratoria que é

transmitida para fora da transmisséo.

I X 0 > Tarraste (15)

Usando a relagdo da Eq. (15), o limite para termos o ruido de

rattle pode ser definido em termos de sua aceleragdo angular critica

crit ?
sendo esta a aceleracdo onde o rattle comecara a aparecer. Esta

aceleracao critica pode ser escrita como:

écm — _arraste (16)

A severidade do rattle aumenta com a amplitude da vibragao no
local do engrenamento e 0 aumento da aceleragdo angular entre os dentes.
Esta amplitude da oscilagao torcional no ponto de engrenamento é fungéo
da resposta de todo o trem de forga.

Por conseguinte, o rattle ocorre quando temos altos valores de
aceleracdes angulares. Vemos este fato na Fig. 3.44, onde RUST, BRANDL

e THIEN [64] gravaram a aceleragdo da vibragado simultaneamente no eixo
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de entrada e de saida de uma transmissao e no virabrequim do motor onde
a transmissdo estava montada.

Uma vez que a aceleragdo angular € a primeira derivada da
flutuacédo da velocidade angular, e sendo a forma da curva desta flutuagao
similar a uma sendide, a maxima aceleragdo angular ocorre quando a
velocidade angular for zero. Entre os periodos, notamos altos picos de
vibragdo estrutural medidos na carcaca da transmissdo que indicam a

ocorréncia de rattle.
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Fig. 3.44 — Gréfico da Vibracdo na Carcaca

Outros aspectos podem ser observados na Fig. 3.44.
Primeiramente, como temos aqui um motor de 4 tempos e 4 cilindros, a
flutuacdo de velocidade ocorre com uma frequéncia predominantemente de
segunda ordem, coerente com as caracteristicas das principais

componentes das forcas de combustdo e de inércia nesses motores. Por
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essa razao, os impactos ocorrem oito vezes por periodo de operagao, ou
seja, a cada duas voltas do virabrequim. Em segundo lugar, verificamos que
as flutuacdes de velocidade do eixo primario e do eixo secundario s&o
maiores do que aquelas encontradas no virabrequim e elas se apresentam
em fase. Esta ressonancia é funcdo da rigidez torcional e do atrito no
amortecedor do disco de embreagem conforme foi analisado no item 3.

Para finalizar, RUST, BRANDL e THIEN [64] demonstram com a
Fig. 3.44 que no ponto de contato mais de um impacto ocorre para uma
mesma acelerac&o angular.

A transmissdo analisada estd apenas com uma engrenagem
engatada enquanto a outra esta livre; logo, neste caso, os impactos medidos
eram somente da engrenagem livre. A simulagdo computacional realizada
pelos autores confirmou este fato e indicou que estes diversos impactos
caracterizavam colises elasticas entre os dentados.

Esta teoria de limite de rattle € muito util para entendermos a
natureza do ruido, mas nao nos fornece informagdes praticas de como
elimina-lo.

Para SZADKOWSKI [42] a Eqg. (15) nos leva a tirar algumas
conclusdes ndo muito corretas e/ou praticas. Primeiro, ela indica aos
projetistas de transmissdes que um alto torque de arraste ou um pequeno
momento de inércia nas rodas movidas levaria a uma diminui¢ao do rattle,
ignorando a aceleragdo angular @ . Este termo é essencial no estudo de um
sistema ndo-linear. Além disso, as recomendag¢des ndo séo praticas no que

se refere aos requisitos de qualidade de troca de marchas (torque de
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arraste) e também no que se refere ao dimensionamento de engrenagens
(inércia).

Além disso, SZADKOWSKI [42] também aponta para o que seja
a maior deficiéncia da Eq. (15): esta ndo propicia nenhuma indicagao direta
quanto aos parametros de calibragdo para os engenheiros de embreagem.

Levando todos estes problemas em consideracdo SZADKOWSKI
[42] desenvolveu um novo conceito para se calcular o limite de ocorréncia
de rattle em uma determinada transmiss&o. Para este autor, o ruido ndo se

manifestara se:

Ts>T, —j—p.Tg =T, (17)
g

Esta férmula determina o minimo torque Ts desenvolvido no
amortecedor do disco de embreagem para a eliminagéo do rattle.

Este critério de limite de rattle determina o angulo de trabalho do
disco de embreagem e, consequentemente, relaciona suas caracteristicas
de elasticidade e amortecimento.

Desta forma, o limite de rattle pode ser expresso diretamente em

termos dos parédmetros do disco de embreagem.

3.3.1) PARAMETROS PRINCIPAIS
Em sua publicagdo, RUST, BRANDL e THIEN [64] dividem os
parametros que tem influéncia em dois tipos: os primarios e os

secundarios.
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Os autores definem como parametros primarios os que possuem
influéncia direta na geracéo de rattle, e podem ser encontrados na Eq. (15).
Estes sdo os momentos de inércia de uma engrenagem livre, a aceleragao
angular e 0 momento de arraste que esta agindo na engrenagem.

Um quarto parametro é ainda indicado, apesar de ndo aparecer
na Eq. (15), mas representa a condigdo fundamental na geragao do ruido de
rattle, que é a folga das pecgas, uma vez que “folga zero ndo produz rattle”.

Outros aspectos do rattle sédo relacionados aos parametros
secundarios que agem na propagacao do ruido para fora da transmissao.

Uma questédo que surge, por exemplo, é se o ruido € transportado
diretamente pelo ar ou pela vibracdo estrutural dos componentes da
transmissao, onde a carcaga € o fator mais significativo ([55]).

ALFONSO e SILVA [55] também demonstraram que, utilizando
um modelo matematico de uma carcaga, € possivel estudar varios tipos de
reforgos estruturais em sua superficie externa levando a ganhos quanto ao
nivel do rattle.

Por estas razdes, € de grande valia considerar os parametros
secundarios que tenham influéncia tanto na transferéncia de vibracao
proveniente dos dentados para a superficie externa da transmissdo ou na

radiacdo do som por via aérea da superficie da transmissao.
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3.3.2) INFLUENCIA DAS FOLGAS

Como apresentado anteriormente, a vibracao torcional que passa
pelo disco de embreagem faz com que os dentados, entalhados, etc. se
choquem entre si causando o rattle.

Logo, uma vez que a folga esta presente em todas as

transmissdes, todos os componentes acima sao fontes de geragao do rattle.

Fig. 3.45 — Representacéo da Folga

Segundo simulagdes por computador realizadas por RUST,
BRANDL e THIEN [64], vemos na Fig. 3.45 que a folga possui muito pouca
influéncia na diminuicdo do rattle. Entretanto, folga zero elimina o rattle,
uma vez que os flancos dos dentes nunca perdem contato e, com isso, ndo
batem em outros flancos. Infelizmente ter folga zero € uma situagao irreal.

SZADKOWSKI [42] também verificou em seus estudos que o

fendmeno de rattle ndo parece ser sensivel a variagdo do valor da folga,
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quando este esta dentro dos limites das tolerancias de construgao dos

dentes utilizadas hoje em dia, tendo assim uma importancia pratica muito

limitada.
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Fig. 3.46 — Influéncia da Folga (Simulagao)

SZADKOWSKI [42], assim como RUST, BRANDL e THIEN [64],
também conclui que séo totalmente questionaveis mudangas nas folgas das

engrenagens visando a diminui¢cao do nivel de rattle.
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3.3.3) TORQUE DE ARRASTE
A Eq. (22) nos mostra que para aumentarmos a aceleragao
angular critica, ou seja, a aceleragao critica onde o rattle comecga a
aparecer, temos de aumentar o torque de arraste das engrenagens livres.
Dois aspectos importantes influenciam no valor do torque de

arraste:

e O atrito com o lubrificante da transmissdo, que é funcao direta da
viscosidade do mesmo;

e Atrito nos rolamentos das engrenagens livres e eixos;

RUST, BRANDL e THIEN [64] fizeram estudos com relagédo ao
torque de arraste gerado em rolamentos e mancais de transmissdes. Nestes
estudos, a folga axial entre rodas livres e eixo foi reduzida em 40% para
todas as engrenagens, ndo havendo qualquer mudanga no rattle.

Outra analise que devemos fazer sobre o arraste é sua influéncia
no amortecimento do sistema.

O torque de arraste da transmissao varia com o aumento da
temperatura do 6leo e, como vimos anteriormente, influi no angulo de

trabalho do pré-amortecedor do disco:
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Torque
Torque de Arraste

Angulo Temp. Lubrif.

Transmissdo

Fig. 3.47 — Gréafico de Torque de Arraste x Viscosidade do Lubrificante

Na representacao da Fig. 3.48 foi simulado um aumento do torque
de arraste onde o motorista acionava a alavanca de transmissao forcando
um engate sem pressionar o pedal de embreagem. Desta forma o motor
aumenta o torque disponivel, fazendo com que o ponto de trabalho migre do
pré-amortecedor para o principal ou fique vibrando entre esses
amortecedores causando uma nao-linearidade de rigidez, que ja foi

comentada no item 3.2.1.2.
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FUJIMOTO e KIZUKA [30] estudaram a relagéo entre o aumento
da temperatura do dleo de uma transmiss&o longitudinal e o nivel de rattle
gerado. O veiculo testado foi um Mitsubishi FE538 (caminhao leve de 2
toneladas) motorizado com um motor diesel 4,56 litros de 4 cilindros em
linha com aspiracdo natural. A transmissao analisada foi uma Mitsubishi
MO035S5 com overdrive (sobre-marcha). O teste foi realizado com o veiculo
parado em marcha lenta (650 rpm) e com a transmissao em neutro; como
vimos no item 3.1.1 e uma vez em marcha lenta o sistema de pré-
amortecimento do disco de embreagem € quem sera responsavel por
absorver as irregularidades do motor.

FUJIMOTO e KIZUKA [30] apontam para o fato de que com o

aumento de temperatura do 6leo o torque das molas do pré-amortecedor,
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que estda diretamente ligado ao torque de arraste, diminui.
Consequentemente, a faixa de operagao do disco muda, saindo do segundo
para o primeiro estagio (menos rigido). Como podemos ver na Fig. 3.49, no
trecho de A a B as caracteristicas torcionais dindmicas do disco estdo no
segundo e primeiro estagio, e a constante aparente de mola € maior do que
se estivesse no primeiro estagio, aumentando assim o rattle. Quando a
magnitude localizada no segundo estagio diminui, a constante aparente de

mola cai e como resultado o rattle também.

Nm|

C/L Torque |

Drag torque of T/M [Nm]

C/L disc torsional ; ! |

charactenstics -

.n__l.{] :‘)'{_78" (‘, -

T=1.0 B |

TM: A = i {
g B

! i Il I i
30 40 S0 60
T/M o1l temperature [°C]

Fig. 3.49 — Efeitos das Mudancas das Caracteristicas Torcionais de

Operacéao

No ponto B, a faixa de operagdo estda somente no primeiro

estagio, € um minimo valor de rattle é produzido.
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Na porcdo de B para C, temos um aumento do nivel de rattle
apesar de estarmos nas mesmas caracteristicas de mola. Segundo
FUJIMOTO e KIZUKA [30] este resultado €& devido ao aumento da
“facilidade” de movimento entre as partes moveis da transmissao com a
diminuicdo da viscosidade do Ilubrificante, ou seja, diminuicdo do
amortecimento do sistema.

Estas variagdes do nivel de rattle sdo muito criticas, uma vez que
o resultado € a variagdo no nivel acustico para o usuario. Esta condigao
segundo GERGES [8] é pior em termos de sensibilidade do ouvido humano,
que é muito mais sensivel a variacdo do nivel de ruido do que ao proprio
nivel de ruido.

Logo, pelo que foi apresentado, tiramos duas conclusdes.
Primeiramente, vemos que, durante o desenvolvimento do pré-amortecedor,
€ de grande importancia conhecermos o valor do torque de arraste da
transmissdo que estamos trabalhando, mas mais importante ainda € o
conhecimento do comportamento do torque de arraste com relagédo a
variagdo de temperatura do lubrificante em todo seu campo de utilizagao:
desde a condigéo de primeira partida do dia (p. ex. pela manha) e em plena
condicdo de uso para o correto dimensionamento do trecho do pré-
amortecedor.

Em segundo lugar, apesar de um aumento do valor do torque de

arraste provocar um aumento do valor da aceleragdo critica & como

crit ?
verificamos na Eq. (16), podemos ter um deslocamento da faixa de operagao

do amortecedor do disco de embreagens para um trecho mais rigido,
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fazendo com que diminua a filtragem do amortecedor, ou até causando

indesejaveis ndo-linearidades no sistema (vide item 3.2.1.2).

3.3.4) ACELERACAO ANGULAR

Como vimos nos itens anteriores, melhorias nos niveis de rattle
podem ser obtidos reduzindo a aceleragdo angular nas engrenagens livres.
De acordo com RUST, BRANDL e THIEN [64], existem algumas formas
para se diminuir esta aceleracéo.

Primeiro, a flutuagdo de rotagdo do motor depende, entre outras
coisas, do momento de inércia do volante do motor. Em seguida, as
caracteristicas do disco de embreagem influenciam na flutuagdo que passa
para dentro da transmissdo. E, finalmente, o arranjo da transmissdo, como
por exemplo a geometria e relagbes de marcha, determinam a aceleragio
angular de cada engrenagem livre.

A ressonancia torcional da transmissao foi determinada como
sendo a caracteristica chave dos efeitos sobre o rattle. A Fig. 3.50 mostra a
ressonancia em condigdes de plena carga.

A flutuacao de velocidade no limite de rattle foi tragada para
verificarmos os limites de sua ocorréncia. A flutuacao é definida como a
porcentagem da diferenga entre as velocidades instantaneas maxima e

minima da velocidade média.
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Fig. 3.50 — Caracteristica Torcional de Ressonéancia do Driveline

A Fig. 3.50 ilustra claramente o procedimento para a eliminagao
de rattle. O objetivo € aumentar o limite de rattle acima da flutuagcao de
velocidade maxima ou baixar esta flutuacdo para baixo do limite ou mover
ambos os limites simultaneamente.

Na Fig. 3.50, o limite de rattle esta proximo da flutuagcdo do
volante e o rattle diminui em velocidades mais altas devido ao efeito de
“isolacao de vibracao” entre volante e o eixo de entrada da transmisséao, que
no caso de um sistema simples de massa-mola ocorre apds um valor de V2
da rotacao de ressonancia.

Na Fig. 3.51, o efeito de uma flutuacdo de rotagdo menor
proveniente do motor € devido a um aumento de 30% da inércia do volante.
O resultado mostra uma clara reducdo na flutuacdo em toda a faixa de

rotagcdo, mas especialmente na rotagao de ressonancia.
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A possibilidade de mover a rotacdo de ressonancia para rotacoes

abaixo da faixa de utilizagéo foi investigada através da diminuicao da rigidez

do sistema de amortecimento do disco de embreagem (aproximadamente

27%), comparando com o uso de outro disco mais rigido e com maior valor

de histerese. Ambos os discos foram testados combinados com o volante de

maior inércia resultando nas curvas da Fig. 3.51.

sed Fluctuation

5
at Ff;(i'rnnry Shalt - 9%

dB

Sound Pressura -

0
1000

0.2
1/3 Octave Band Centre Frequency - kHz

Full Load

Original ‘

Lght Free-Running
Whee! 2

i |
2%~ Heavy Flywheel
b s

w

1 Soft Ciuten
+ H.F.

Damped StiH

1500 2000
o
Engine Speed - r/min

‘mjg'

] ] | i
1m Airbome Noise
{1500 r/min, Full Load)

S

]
pimp—— 1

e

VR ————

0.5 1 2 5 10 A-Level

Fig. 3.51 — Caracteristica Torcional de Ressonéancia do Driveline —

Mudanca de Parametros



86

Esta figura nos mostra que é praticamente impossivel com o
sistema de amortecimento de um disco de embreagem convencional
deslocar a rotagdo de ressonancia do driveline para baixo da faixa de
utilizacdo do motor.

Por outro lado, vemos que a embreagem mais rigida com mais
histerese reduziu drasticamente a irregularidade na entrada da transmisséo
se aproximando do limite de rattle, mas condicionando a presenca do
mesmo até rotagcdbes mais elevadas, ndo proporcionando uma isolagéao
adequada entre volante e eixo de entrada na faixa média de rotagdes do
motor.

Os efeitos desta condigdo podem ser verificados no grafico de
pressédo sonora da Fig. 3.51. O gréfico indica que os verdadeiros ganhos sé
sao obtidos com a diminuicdo dos valores de aceleragdo angular do eixo de
entrada da transmissao.

Outro ponto que os autores analisaram foi a influéncia do arranjo
das rodas livres de uma transmisséo versus a aceleragao angular “local” em
cada engrenagem.

Atualmente, com o objetivo de se diminuir os esforgos de engates
0os engenheiros de sincronizadores dao preferéncia para a montagem dos
mesmos no eixo de entrada da transmissdo, diminuindo assim a inércia dos
componentes “vista” pelos anéis, o que diminui a energia necessaria para a
sincronizacao, resultando assim em esforcos menores durante a troca de
marchas. No entanto, para efeito de rattle, esta € uma condigéo de projeto

desfavoravel.
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Como mostrado na Fig. 3.52, o arranjo original com as rodas
livres de 3% e 4% montadas no eixo de entrada resultaram em uma
distribuicdo n&o-uniforme em termos de aceleragdo angular local nestas
rodas dentadas, favorecendo a ocorréncia de rattle devido as altas
aceleragdes angulares que ocorrem nestas rodas.

Uma redistribuicido das rodas livres, com a realocacido das rodas
livres de 32 e 4% no eixo de saida, como demonstrado a direita da Fig. 3.52,

pode proporcionar uma condigdo muito mais favoravel em termos de rattle.

Original Modificado

Eixo Primario - Eixo Primario

-——

Eixo Secundario — l—. Eixo Secundario

Fig. 3.52 — Caracteristica Torcional de Ressonancia do Driveline —

Volante Original

Os autores nao possuiam uma transmissao fisica para testar esta
condigao redistribuida, mas estes indicam que os ganhos podem ser vistos
na figura acima onde temos uma redugdo significativa nos valores de

aceleragao angular local para as rodas em analise.
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Logo, com a atual tendéncia de se montar os sistemas de
sincronizagao nos eixos de entrada das transmissdes modernas, temos uma
condigao nao ideal para a geragao de rattle.

Se por um lado estes tipos de transmissdo trazem um ganho
consideravel nos esforcos de engate devido as menores inércias
equivalentes que o sincronizador precisa lidar, também serdo
consideravelmente mais criticas em termos de rattle devido aos valores de

aceleragdes locais mais elevados por causa deste tipo de construgao.

3.3.5) INERCIA DAS ENGRENAGENS LIVRES

RUST, BRANDL e THIEN [64] indicam em seus estudos a
existéncia de trés efeitos que sdo influenciados quando aumentamos o
momento de inércia das engrenagens livres.

O primeiro e mais importante € a influéncia no limite do rattle. De
acordo com a Eq. (16) o limite do inicio do aparecimento do rattle sera alto
se o “torque de inércia” e, consequentemente, a inércia de cada engrenagem
livre for baixa. O segundo efeito € sua influéncia nas caracteristicas dos
impactos dos dentes, e a terceira € o seu efeito na ressonancia torcional da
transmissao.

Para avaliar estes efeitos, RUST, BRANDL e THIEN [64]
escolheram a roda dentada livre de 22 marcha, devido as suas dimensodes
serem mais favoraveis para esta anadlise; sua inércia original é até trés vezes
o valor das rodas livre de 3% e 42 Para o teste foram preparadas duas

amostras: uma teve a sua inércia reduzida em 38% e foi utilizada em testes
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de bancada, e uma segunda amostra, que foi utilizada nos testes em
veiculos, foi construida de tal forma que sua inércia sofresse uma diminuicao
de 15%.

Na Fig. 3.51 verificamos os efeitos da roda livre de menor inércia
na ressonancia no sistema de transmissdo. Como consequéncia da
diminuicdo da inércia, vemos na Fig. 3.51 um aumento da rotacdo onde
temos a ressonancia da transmissao.

Este aumento, entretanto, ndo se deu somente com a diminuicéo
da inércia da roda livre, mas também pela remog¢ao da luva de sincronizagao

devido a razdes técnicas para sua montagem.
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A combinacdo do amortecedor mais rigido com o aumento da
inércia do volante propiciaram um efeito no ruido que podemos ver no
grafico de pressao sonora da Fig. 3.51, onde temos um espectro mais baixo
definindo o limite para o aparecimento do rattle.

Apesar deste aumento, uma simulagdo computacional feita pelos
autores (Fig. 3.53) mostra que temos uma diminuicdo no nivel do ruido
devido aos impactos entre os dentes.

Esta simulagdo mostra que a redugédo de 50% na inércia da roda
de 22 marcha confirmou a redugao no ruido. Entretanto, também pode ser
verificado, na figura acima, que os impactos diminuiram em magnitude e
aumentaram em numero, mas ainda assim produziram um efeito geral

melhorado

3.3.6) TRANSFERENCIA DA VIBRAGAO

Outro método que podemos aplicar para a diminuigéo do ruido de
rattle de uma determinada aplicacéo € diminuir sua transmissao para o meio
externo.

De acordo com algumas publicagdes ([25], [52], [59]), podemos
atenuar os efeitos do rattle através de modificagdbes na carcaca da
transmissao ou pela aplicagdo um tipo de isolamento acustico na sua
superficie.

ALFONSO e SILVA [59] concluiram apos a analise de alguns dos
parametros de influéncia que a solugdo mais viavel economicamente seria a

diminuicao da transmissibilidade do ruido pela carcaga da transmissao.
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Esta diminuicdo da transmissibilidade foi alcancada através do
enrijecimento das paredes da carcaga através do aumento da espessura da

mesma e com a adi¢cao de nervuras (Fig. 3.54).

Fig. 3.54 — Adicéo de Nervuras na Carcaga da Transmisséo

Utilizando um modelo simulado em NASTRAN, os autores
concluiram que é possivel diminuir a transmissibilidade de ruido através do
enrigecimento da carcacga, tendo elevado os modos de vibragdo para
freqléncias mais elevadas.

RUST, BRANDL e THIEN [64] consideram que a transmissado do
ruido gerado dentro da transmissdo é realizada através dos mancais de
rolamento e pela estrutura da carcaca.

Por meio de medi¢cdes objetivas, os autores identificaram que a
possiveis mudangas na superficie da carcaga deveriam trazer ganhos em

termos de ruido.
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Para determinar o potencial de reducdo de rattle executando
modificagdes na carcaca da transmissdo, dois experimentos foram
montados.

No primeiro as paredes da carcaca foram cobertas por um tipo de
camada amortecedora, enquanto que no segundo as paredes foram
enrijecidas por meio da adi¢gdo de nervuras pela superficie da peca.

A figura abaixo nos mostra que a adicdo de nervuras na carcaga
demonstrou bons resultados, enquanto que a aplicagdo da camada externa

também melhorou a situagdo, mas com um menor efeito.
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Mas, a grande conclusao do estudo foi que o efeito combinado de
varias modificacdes no trem de forca € que levaram ao melhor resultado.

Como podemos ver na Fig. 3.56, a combinagdo de uma carcaga
mais rigida, com nervuras, um volante com inércia aumentada e uma roda
livre com inércia reduzida apresentou os melhores resultados, a ponto de

que o ruido ndo poderia mais ser ouvido de dentro do veiculo.
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60
-
B 50— =
@ 40 I
>
@ 30 — e
£ 20 =i |
2 _LAnroying L 158
v Frequenc Bﬂ? | i '
10 Y A B.CiDI
0.2 0.5 | 2 5 10 Level of
1/3 Octave Band Centre Frequency - kHz AnaYing
Band
—— A: Original
————— B: A + Gearbox Housing with Ribs
seveseannnnns C1 B + Heavy Flywheel
—-—-— D: C + Light Free-Running Wheel 2

Fig. 3.56 — Comportamento do Ruido com Mudang¢as nos Parametros

Logo, vemos que a grande influéncia da ressonancia do driveline
pede um tratamento muito cuidadoso por parte da embreagem e da
distribuicao das inércias de todo o sistema. Como a condicédo de ressonancia
dificilmente pode ser evitada, entdo a solugcido sera sempre um compromisso

entre varios fatores.
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Também podemos verificar que, uma vez que a transmissao de
vibracdo desde os dentados até a superficie externa da transmissao tem
uma grande influéncia no nivel de ruido emitido, sua atenuagao estrutural
deve ser bem explorada. Quando esta atenuacdo estd bem projetada e
trabalhando em conjunto com mudangas em outras caracteristicas do
driveline, pode-se obter uma atenuacdo de ruidos em toda a faixa de

trabalho do motor.

4.) MODELAMENTO DO SISTEMA

Conforme descrito no capitulo 3, o modelo do trem de forca de um
veiculo com tragao traseira pode ser representado como quatro inércias
rotativas ligadas por elementos com elasticidade e amortecimento, excitadas
por um movimento torcional de base.

Detalhando o modelo de quatro inércias da Fig. 4.1 temos:

Motor Transm  Diferencial FRodas Veiculo

i I
aft) I I I, ¥
£, T e Dif kg ks
n "'b""f ﬁu('v""_D‘A-."l"a'h'.""fﬁ"-‘ﬁ'-""D‘f';"n'h'u "".-"'u'\r' J'-.."'-."*‘."L
M (t) Ce < cin < SE - P
Amort. Cardan Semi- Pneus
Torcional Eixos

4.1 — Representacao Detalhada do Modelo de Vibragéo



95

Considerando este sistema sob a agédo de uma excitagdo angular

periédica harménica af(t):

M@ ={K, 0 0 oFam+{c, 0 0 of a4

Logo, temos a seguinte equagdo de movimento:

[11{6}+ [c}e+ [k Ho} = M., )} (18)
Onde:
I, 0 O
[I]— 0O I, 0 O
{0 0 1, 0
0O 0 0 |,
C.+cqp Cep 0 0
[C]: —Cep Cep +Cse Cse 0
0 —Cse Cse +Cp —Cp
0 0 —Cp Cpo
K, +Kep —Kep 0 0
[K] _| Keo Kep +Kee —Kse 0
0 —Kse Kse +kp —Kp
0 0 -ks Ko
Substituindo as matrizes na equagao de movimento temos:
I; 0 0 06 C.+Csr —Cop 0 0 |(6
0 I, 0 0|6, L S CootCs Cor 0 |6, .
0 0 Iy 0]|6 0 —Cee  Cee+Cp —Cp | |6,
0 0 0 I,]|6 0 0 —Cp ¢ |16,
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K,+kes —Kep 0 0 (6 K,.a(t) +C,al(t)
- kCD kCD + kSE - kSE 0 . eD _ 0 (19)
0 —kge kg +kp, —k, |64 0
0 0 —k, ko |16, 0

Para obtermos as frequéncias naturais e os modos fundamentais
de vibrar do sistema fisico, € usual considerar-se inicialmente o sistema

homogéno ndo amortecido e buscar solugdes do tipo:

{6()} = {®}.sen(w - t + ¢)
E suas respectivas primeira e segunda derivadas:
{6(t)}= w{0}.cos(@-t + ¢)

e

{6(t)}= -0 {8}.sen(w-t + ¢)

Substituindo na equagao homogénea do sistema nao amortecido,

obtemos:

[x]-[1]e*He} = {0}
A solugdo do problema de auto-valores e auto-vetores permite

calcular os valores de @, (frequéncias naturais) e os modos de vibrar do

sistema.
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Podemos, também, obter a solugdo vibratéria em regime
permanente do sistema completo de equacgdes diferenciais [Eq. (19)].
Para tanto, é usual supor-se uma excitacdo a(t) complexa

conforme:

a(t)= Ae™" (20)

Desta forma, obtem-se a solugéo particular {0p (t)} cuja amplitude

representa a resposta em freqiéncia do sistema:

b,0}={0,)e" (21)

E, escrevemos a primeira e a segunda derivadas da Eq. (20):

a(t)=io, Ae""

(1) = —0? A&

E, fazendo o mesmo com a Eq. (21), temos:

bw,}=io, fo,}e"
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e

b, }=-0? o, }e"

Logo, substituindo a Eq. (20) e (21) e suas respectivas

diferenciais na Eq. (19), temos que:

(K, +kep) = Iy @f +(C, +Ccp) i, = (Kep +Cop i) 0 0
= (Kep +Cop i) (kep +Ksg) = 104 @7 + (Cp +Coe ) i = (Kse +Coe i) 0 {® }_
0 —(Kge +Ceei@;) (keg +Kp) = 1@} + (e +Cp)i@, = (K, +Cpliy) ’
0 0 = (Kp +Cpimy) ke = I, @} +Cp i,
K, +C..im;
0
oo A (22)

0

A solucdo da equagdo acima permite calcular {®p} como fungéao
de w,, ou seja, a resposta em frequéncia do sistema.

Como podemos apreciar, este equacionamento para multiplos
graus de liberdade é complexo, e envolve um numero grande de valores de
parametros, usualmente n&o conhecidos, a serem introduzidos no modelo.

No desenvolvimento cotidiano de calibracbes de sistemas de
embreagem, sao utilizados softwares especificos de andlise, com um
numero menor de graus de liberdade. Logo, como foi explicado no capitulo
3, iremos adotar um sistema simplificado de dois graus de liberdade.

De acordo com varias literaturas pesquisadas ([6], [10], [11], [18],
etc.) a simplificagdo abaixo € muito utilizada e apresenta respostas de boa

qualidade em termos de freqiéncia e amplitude de resposta.
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Como as medi¢des foram feitas em um veiculo com tragéo
dianteira, os valores de rigidez kcp € amortecimento ccp do cardan serao
cancelados, e o valor da inércia do diferencial Ipjs sera considerado integrado
na inércia total da transmissao I.

Logo, nosso modelo de base oscilante com 4 massas é

simplificado para um modelo de base oscilante, mas com apenas duas

massas.
Motor Transm  Diferencial Rodas  Veiculo
ét) | | I Iy
K. T Kep Dif Kse Ke
S L A A P —
Ce CCD CSE CP
Amort. Cardan Semi- Pneus
Torcional Eixos
=
Motor Transmissao Veiculo
é(t)

Amortecedor

Driveline
Principal

4.2 — Representacdo do Modelo de Vibracédo Simplificado
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Cada parametro do modelo simplificado acima sera discutido nos

itens subsequentes.

4.1) MODELO DO MOTOR

O motor utilizado para os estudos possui as sequintes

configuragdes construtivas e de performance:

Deslocamento 2000 cm?®

Numero de Cilindros 4

NUmero de Valvulas 16

Comprimento da biela mm

Poténcia Maxima 100 kW a 5200 rpm

Torque Maximo 185 Nm a 4000 rpm

Tabela 2 — Caracteristicas Construtivas e de Performance do Motor

De acordo com as literaturas pesquisadas ([6], [10], [25], [28],
[42]), o modelo representado na Fig. 4.2 pode ser considerado como
SUPORTE OSCILANTE, uma vez que o motor nao sofre qualquer influéncia
em seu comportamento torcional devido a mudangas de marchas, peso do
veiculo, etc. Esta condicdo sera medida e comprovada experimentalmente

no capitulo 5.
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A caracteristica fundamental do motor, no que diz respeito ao
efeito no comportamento vibratério da transmissao, € a aceleragdo angular

do volante do motor o’é(t) medida no dinamémetro ou no veiculo propdsto.

Esta variacdo de aceleracdo é que ira excitar o modelo simplificado

considerado na Fig. 4.2.

4.2) MODELO DA EMBREAGEM

No capitulo 3, o parametro de amortecimento na embreagem C. &
realizado através de discos de atrito seco. Esta caracteristica esta
relacionada com o momento de atrito seco, que no jargao técnico dos
fabricantes € denominado de “histerese” do disco de embreagem em estudo.

Por definicdo, o amortecimento por atrito de COULOMB “néo é
proporcional a velocidade, mas possui uma magnitude constante
diretamente oposta ao movimento” ([16]).

Logo, esta caracteristica do disco de embreagem proporciona um
comportamento ndo-linear ao sistema. Entretanto, para permitir o uso de
equacdes lineares, uma aproximacao € feita aproximando o amortecimento
de COULOMB de um amortecimento linear viscoso C..

Segundo VIERCK [22], em qualquer sistema que contenha
amortecimento, energia sera dissipada nos elementos correspondentes pelo
trabalho negativo realizado a cada ciclo. Quando o movimento é forgado, e a
vibracdo se mantém em regime permanente, a energia € introduzida por
meio de trabalho positivo realizado pelas forgas externas agindo no sistema.

Nesta condigdo de regime permanente, estas energias sao iguais.
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Para calcularmos um amortecimento viscoso que aproxime o
efeito do atrito de Coulomb no sistema, determinamos um valor de C. que
faca o amortecedor viscoso dissipar a mesma energia por ciclo que o
amortecimento de Coulomb. A esse valor da constante de amortecimento
viscoso C. denominamos amortecimento equivalente. No que segue,
calculamos o amortecimento equivalente para um movimento torcional,
como apresentado nas embreagens.

Sendo @(t) o angulo de tor¢éo entre os dois lados do elemento
dissipador, e supondo que esse movimento seja harmdnico com uma unica

componente de freqliéncia @, , podemos escrever:

o(t) = (»D.sen(a)f t— ¢) (23)

Derivando esta equacao temos que:

dé =0B.w; .cos(cof t— (p)dt (24)

A energia dissipada pelo amortecimento viscoso em um ciclo de

oscilagao de um determinado sistema vibratorio é dada por:

AD, = M, d6= [C, 846 (25)

ciclo ciclo

Como d@ = @.dt, entdo:
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:
AD, = [C, 67 dt=
0

7 - _— z%f
= Ce.(a)f ,@)Zj‘:ﬂﬂ COsz(a)ft - q))dt = Ce.(a)f @)2|:% _ Sen(a)ft q;l)cfos(a)ft ¢) _

0

AD, = zC, .0, ®° (26)

Agora, para expressar a energia dissipada pelo momento de atrito
seco Mayiv NO cubo de embreagem, em um ciclo completo, basta
calcularmos o trabalho realizado pelo momento de atrito constante Matito

quando a deflexdo vai de -® a +® e volta de +® a -0 . Portanto:

AD, =4.M ;,, O (27)

Igualando as equacgdes (16) e (17):

AD, = AD,

7C,0; 0’ =4M,,, O

atrito *

E assim chegamos a Eq. (18) abaixo que corresponde ao valor do

amortecimento viscoso equivalente:

Ce — atrito (28)
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Esta equagdo nos mostra que C. €& dependente tanto da

frequéncia de excitagdo @, quanto da amplitude ® do movimento.

Quando o movimento é formado por varios componentes de
frequéncia, essa expressao necessita de um fator de corre¢cao que possibilite
separar a energia dissipada por atrito seco em parcelas viscosas diferentes
para cada componente de frequéncia.

Como utilizaremos somente algumas ordens da excitagédo
principal, a resposta de um modelo baseado na Eq. (28) ndo seria a mais
apropriada.

Outra forma de se representar matematicamente o efeito de
dissipagéo de energia na embreagem é considerando esta caracteristica ndo
como atrito de COULOMB, mas como atrito estrutural, representado por um
coeficiente de histerese B..

Para esta condigcdo, VIERCK [22] indica que, para um elemento
elastico de rigidez K. e coeficiente de histerese B, submetido a uma vibracao

harménica, a energia dissipada por ciclo é:

AD, = 7.B_K,.®? (29)

Igualando as equacbes (26) e (29):

7.B,.K, 0 =zC, 0,0

C.= (30)
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Esta equacdo nos mostra que o amortecimento equivalente C, é
dependente somente da frequéncia do sistema, e ndo mais da amplitude do
movimento.

Como vamos utilizar somente algumas ordens da excitagcao
principal, esta forma de modelamento da parcela do amortecimento se

mostra como mais adequada.

4.3) MODELO DA TRANSMISSAO

O modelo da transmisséo sera representado por sua inércia. No
valor de inércia da transmissdo Iy, além das inércias dos eixos, luvas,
sicronizadores, etc. estd também considerada a inércia do diferencial Ipj,
todas devidamente transportadas para o eixo de entrada da transmissao
quando necessario. Além das inércias da transmissdo, no eixo de entrada
deve ser adicionada a inércia dos componentes do disco de embreagem.

Os componentes que devemos considerar € o disco de arraste e o

cubo da embreagem:
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1, = 0,0035 kg.m?

4.3 — Inércia dos Componentes do Disco de Embreagem

Para o nosso primeiro estudo, vamos utilizar uma transmissao
que chamaremos de “A”. As caracteristicas construtivas desta transmissao
podem ser conferidas no ANEXO “A”.

Considerando as caracteristicas construtivas desta transmissao
montamos a seguinte equagéo para o calculo das inércias equivalentes por

marcha:

I, =1+ I,S+(I%S+ I%IR.2+ I%ImR.2+ I%OR.2+ I%S+ I%R.2++IMS

(31)
1 1 1 1 1 1
+ ISS + I5R)'7+ IlR'?+ IZR'?+ I3R'?+ I4R'7+ IDif'ﬁ-i- I5IS
IX Il IZ |3 I4 Il 'IDif

Com os valores de inércia de cada componente (vide ANEXO

“B”) obtidos através dos modelos matematicos dos mesmos, calculamos os
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valores de inércia equivalente da transmissdo para cada marcha engatada

transportados para o eixo de entrada:

Inércia Equivalente

Marcha Engatada

(kg.m?)
22 2,19.10°
32 3,95.10°
42 7,06.10°
52 1,06.107
Tabela 3 — Inércias Equivalentes para Transm. “A”

4.4) MODELO DO TREM DE FORCA

Como estamos usando o modelo de 2 massas em nosso estudo,
para o trem de for¢ca consideramos apenas os valores de rigidez dos semi-
eixos combinados em paralelo e transportados para o eixo de entrada da
transmissao.

Os dois semi-eixos do carro em estudo s&o similares, diferentes
apenas no seu comprimento, uma vez que a transmissao esta montada mais
para o lado esquerdo do carro.

Como vamos considerar somente a rigidez para estes
componentes utilizamos o0 seguinte equacionamento para a sua

determinacao:
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J,G
Keex = L—x
Onde:
3 7D
P 32

Logo, obtemos a seguinte tabela:

Jo G L kse
(m?) (N.m?) (mm) (N.m/rad)
Direito 482,85 10900
0,028 6,03.10° | 7,9.10"
Esquerdo 438,85 9870

Tabela 4 — Rigidez dos Semi-Eixos

Considerando que os dois semi-eixos tem o0 mesmo

deslocamento, temos:

Kee = Kegq + Kge, =10900+ 9870 = 20770Nm / rad

Para o transporte da rigidez para o eixo de entrada da

transmissao, temos que:

Kp = > (32)
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Logo, os valores de rigidez equivalente para cada marcha ficam

conforme tabela abaixo:

Rigidez Equivalente

(N.m/rad)
12 85,03
2@ 307,96
32 678,99
42 1310,87
52 2048,24
Tabela 5 — Rigidez Equivalente dos Semi-Eixos por Marcha da
Transmisséo “A”

4.5) MODELO DO VEICULO

O veiculo sera representado no modelo através de sua inércia
transportada para o eixo de entrada da transmissido, levando em
consideracgao as relagdes de marcha, diferencial e o raio dindmico do pneu.

Os dados do veiculo em estudo estdo representados na tabela

abaixo:

Peso em Ordem de Marcha 1240 kg

Pneu 195/60 R15

Raio Dinamico do Pneu (Rp) 298 mm

Tabela 6 — Dados do Veiculo
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A transmissdo montada neste veiculo possuia as caracteristicas:
apresentadas no ANEXO “A”, sendo utilizada a seguinte equagéo para

referenciar a inércia do veiculo ao eixo de entrada da transmissao:

1
Iy, =m,.R*.— (33)

IX'IDif

Sendo que para cada marcha temos os seguintes valores de

inércia equivalente do veiculo:

Inércia Equivalente do Veiculo

Marcha Engatada (kg.m?)
22 1,63
32 3,60
42 6,95
52 10,86

Tabela 7 — Inércias Equivalentes do Veiculo por Marcha
com Transmisséo “A”

4.6) MODELO COMPLETO
Como vamos utilizar o modelo simplificado da Fig. 4.2, entédo

temos que desenvolver a equacido de movimento para esta condigio:
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1,0, +C.0, +K 0, + K .0, —K_.6, = K, a(t)+C,a(t)

I, 6, -K,.0, +K .8, =0

Substituindo a Eq. (20) e (21) e suas respectivas diferenciais na

equacao acima, temos que:

[(Ke +Kp)+C, .0 i— ;.0 -K, }{®}=[Ke +ce.wfi)].A

-K, Kp—1,.@F | 0

Substituindo a equagéao acima pela Eq. (30), temos:

(K, +Kp)+ K,.B,i— I,.0% -K, ©} = K,.(L+ B,i)
- K, Ko—lyo? |~ 0 T (34)
Chamando:
K +K.))+ K. Bi-I, & —-K
A(a)f)= ( e D) e e wa D ,
- K, Ky — I, .0

E, multiplicando os dois lados da Eq. (34) por @?, obtemos os

valores de aceleracdo para a transmissao e para o veiculo:

{ST} = Ao, )*.[Ke'(l(;’ Bei)}A.a)i (35)

\Y
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Todo este equacionamento foi escrito no MATHCAD, e esta
demonstrado no ANEXO “E".
Logo, com o equacionamento definido e com os parametros

calculados, temos o seguinte modelo:

Motor Transmissao Veiculo
I; I,
0,00395 kg.m2 3,60 kg.m?
.. K K
a(t) ) 679.97

917 Nm/rd Nmrd

Co
ONm

Amortecedor Driveline

Principal

4.4 — Representacao do Modelo de Vibragédo Simplificado

5.) DETERMINACOES EXPERIMENTAIS

Para realizarmos a aquisicdo e a analise do comportamento
torcional de um dado motor, utilizamos um equipamento para a aquisi¢éo e
analise chamado de ROTEC RAS 4.0 da Rotec GmbH.

Este sistema foi desenvolvido em conjunto com a industria

automotiva com o objetivo de executar medigdes e analisar vibragdes
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torcionais lineares emitidas por maquinas rotativas. Os analisadores sao
portateis, baseados em computadores tipo de mesa e possuem varios
canais de aquisigdo, podendo processar tanto sinais digitais quanto
analogicos ([16]).

Outro software que iremos utilizar € o MATHCAD 12.1 para a
montagem de nossos modelos, analise das respostas da transmisséo e
geragao dos graficos.

Os demais equipamentos serdao descritos nos itens seguintes de

acordo com o seu uso.

5.1) PLANO DE INVESTIGACAO

5.1.1) COMPARATIVO DO COMPORTAMENTO DO MOTOR

Inicialmente, temos que verificar se a vibragao torcional do volante
de um motor instalado em um dinamdmetro representa seu comportamento
quando esta montado em um veiculo.

O dinamdmetro elétrico utilizado tem as seguintes caracteristicas

técnicas:
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Marca Zollner

Tipo Alpha 240 AF

Poténcia 240 kW

Rotacdo Maxima 10000 rpm

Momento de Inércia 0,24 kg.m?

Tabela 8 — Dados do Dinamdmetro

Apos a instalagdo do motor no dinamdmetro, um sensor tipo pick-
up magnético foi também montado na carcaga da transmisséao, alinhado com

a cremalheira do volante:

Fig. 5.1 — Detalhes da Instrumenta¢cdo no Dinam6metro
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A rotagdo do motor a plena carga foi aumentada desde a rotagéo
de marcha-lenta (850 rpm) até a sua rotagdo maxima (6400 rpm), sendo
medida a variagao de rotagdo durante o periodo de aquisigdo no volante do
virabrequim.

Para a medicdo em veiculo, além do sensor alinhado com a
cremalheira do volante do motor, mais um sensor do mesmo tipo foi
montado alinhado com a engrenagem da primeira marcha no eixo de
entrada da transmissao, conforme exemplificado no esquema da figura

abaixo:

[ S
“"F ﬁ“ ]'w'"'* Ti T\

~

Fig. 5.2 — Esquema da Montagem do Equipamento em Veiculo

Como havia acontecido no dinamémetro, a aquisi¢cao foi realizada
com o motor sendo acelerado a plena carga, com a transmissdo engatada,

desde a rotacdo de marcha-lenta até pouco mais de 6000 rpm, obtendo-se
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os valores de variacado de rotacdo tanto no virabrequim como no eixo de

entrada

da transmissao.

Engine Excitation Measurement (WOT)

Fo0o

6000

5000

T 4000+
= ; :
= i :
i i :
g 1 :
2 30004 i :

20004

10004g

0 i i i g
0 ] 10 15 20 25 30 35
Tirne [5]
— Engine

Client: ENGINE DATA Viehicle Measuremert MEASURENMENT GONDITIONS:

FGP 20LDOHE (188NM @ AMNRITY | MENT AND ANALYSIS EQLIPMENT F\ywheelandc\u*ﬂ:hcu\ter\nel”ﬂa“ngm! 6) SACHS

ROTEC

Throtile Openning: WOT

Fig. 5.3 — Curva Rotacao do Motor x Tempo de Aquisi¢cdo em Veiculo

Uma das questdes a ser respondidia € se a vibracéo torcional é

afetada pelas diferentes inércias que ele enxerga, conforme a marcha

engatada.

Conforme os resultados da Fig. 5.4, podemos verificar que a

vibracao torcional no volante do motor ndo é afetada pela marcha utilizada,

para toda a faixa de rotagdes do motor.
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Engine Teorsional Yibration measured in the vehicle, 2nd Order, Drive Condition (WOT) - All gears

2800

2000+

1500+

1000+

Angular Acceleration, peak [rad/s*s)]

a00+

] ; ; i i i i i i : i
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Speed Engine [rpm]

— 2nd gear — 3rd gear 4th gear — 5th gear
Client ENGINE DATA Vehicle Measurerment MEASUREMENT GONDITIONS:
2.0L DOHG (136Km @ 4000 . (
FGP RGN @ 4000 | e o) REMENT AND ANALYSIS EQUIPHENT. | iWhesl and dutch covar inarta ey, SACHS
016104k
ROTEC Throtle Openning: WOT

Fig. 5.4 — Comparativo entre Marchas x Comportamento do Motor

Desta forma podemos concluir que, em virtude da inércia do
volante ser muito maior que a inércia da transmissao e da rigidez combinada
do disco de embreagem e do trem de forga desacoplarem a inércia do
veiculo, a vibragao torcional do volante nao é afetada pela marcha engatada,
na faixa de rotagdes que vai desde a marcha lenta até acima de sua rotacao
de corte.

A outra questdo que se pretendia responder era se as
aceleragbes angulares medidas no volante do motor instalado no
dinamdmetro da maneira usual, por meio de um acoplamento elastico, eram

semelhantes as obtidas quando o motor esta sendo utilizado no veiculo.
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Engine Torsional Vibratien, 2nd Order, Drive Cendition (WOT) - Comparing Dyno x Vehicle
2500 i H

20001

1500+

1000+
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2.0L DOHE (186him @ 4000
FGP (Mm@ 0BT | cUREMENT AND ANaLYSIS EquIpHENT: | Fieheel e obich Gover R 7T (.) SACHS
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Fig. 5.5 — Comparativo de Irregularidade Medida em Dinamdmetro x

Carro

A Fig. 55, na condicdo de borboleta de aceleragao
completamente aberta, tanto a leitura vibracional do motor em dinamémetro
quanto no veiculo sdo muito similares, ou tem diferengas minimas.

Assim sendo, podemos considerar as aceleragbes angulares
medidas no volante como independentes dos valores de inércia e rigidez
acopladas (para os parametros usuais em automoveis) e justificar o

desenvolvimento do modelo simplificado como de SUPORTE OSCILANTE.

5.1.2) RESPOSTA DO TREM DE FORCA EM VEICULO
O comportamento da resposta do trem de forga deve ser medida

para servir de base para ajustar o modelo de calculo.
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O veiculo foi medido com a terceira marcha engatada e com o
motor em maxima aceleracdo. As curvas de 22 e 42 ordens para motor e

transmissao foram:

Angular Acceleration, peak [rad/{s7s)] Engine_flywhes! ref. Engine_flywheel
5000

40004

30004

20004

Angular Acceleration, peak [rad/(s*s]]

1000

0
1000 7000

Speed Engine_flywheel [rpm]

— Engine_fhywhe, Order 2 = Gearbox input, Order 2 === Engine_flywhe, Order 4 === Gearbox input, Order 4

Fig. 5.6 — Comparativo entre Marchas x Resposta da Transmisséo

5.2) RESPOSTA DO MODELO PROPOSTO

O modelo proposto, com todos os parametros calculados
conforme apresentado no capitulo 4, exceto pelo coeficiente de histerese Be,
que foi ajustado para fornecer a mesma amplitude na ressonancia, €

apresentado na Fig. 5.7.
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Motor Transmissao Veiculo
I; I,
0,00745 kg.m? 3,80 kg.m?
) K, K

683.70
Nm/rd

2291.8 Nm/rd

Be
0.32

Amortecedor Driveline

Principal

Fig. 5.7 — Resposta do Modelo da Transmisséo “A”

A resposta em frequéncia do modelo acima (vide Anexo “E”),

comparada com a resposta medida, € apresentada na Fig. 5.8:

3000
2.35x10°,

|©(w)o| -Acelpyag |-

Trealg 1000

0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
500, ng 5.4x10°,

Fig. 5.8 — Resposta do Modelo da Transmissé&o “A”
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Podemos verificar que o modelo ajustado proposto apresentou
resultados de resposta de vibragdo da transmissdo muito préximos dos

valores encontrados durante as medigdes em veiculo.

6) ESTUDO DE CASO

Para verificarmos a eficacia do método e do procedimento
desenvolvido, realizaremos um estudo de caso onde, devido a uma proposta
de reducgéao de custo, um motor teria seu volante tipo pote substituido por um
tipo plano.

Pecas-chave do motor como pistdes, bielas, virabrequim entre
outras ndo foram alteradas, com excegao da inércia do conjunto volante-

platé-disco que foi consideravelmente reduzida conforme a figura abaixo:

Momento de Inércia

(Volante + Platd)

0,16144 kg.m? 0,13859 kg.m?

Fig. 6.1 — Comparativo de Inércias dos Volantes
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Conforme explicado nos itens anteriores, um aumento na
irregularidade do motor era esperado, devido a diminui¢cao de inércia total do
motor.

Como podemos verificar na figura abaixo, esta diminuicao de

inércia aumentou os valores de aceleragcido angular do motor:

Engine Torsional Vibration, 2nd Order, Drive Gendition (WOT) - Comparing different Inertias of the Flywheel + Clutch Gover

w000 '\-:““x\ _ /
T N \/ /

%00 oo im0 2000 2500 3000 | 3500 | 4000 4500 5000 5800 6000
Speed Engine [rpm)

Anguizr Acceleration, paak [radis"s)|

— Fiw +CC inertia = 0,16144kg.m* — Fiw+CC Inertia = 0,1305%kg.m*
Uhent: ENGINE DATA FORPOYND #08 MERASUREMENT CONDITIONS
EGP 201 DONG (16Hm @ 000rpem) | e T AND ASALYSIE Equmeuenr | Miwhiesd and chich cover erda: see graphic (.) SACHS
ROTEC Theoll Cpenning: WOT

Fig. 6.2 — Comparativo de Irregularidade com Inércia Diminuida

A curva de resposta obtida em terceira marcha com o volante

original é apresentada na Fig. 6.3:
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Angular Acceleration, peak [rad(s™s)]

Results of the vehicle measurement _ Drive Condition (WOT), 3rd gear engaged, 2nd Order vibration

3000

2500+

2000

1500

1000

a00+4

Natural Imquenny'm the
transmission vibration mode |

0
a0

3000 3500 4000 4500 5000 5500 &0

Speed Engine [rpm]

0 1000 1500 2000 2500

= Engine vibration fywheel), 2nd Order — Driveline response (tfransmission), 2nd Order

Juln)

Client:

Vehicle Data Heasurement

Engine: 2.0L (16Mm) Drive Condifon (WO, 3rd gear engaged @ (‘.)
Transtiission: § gears SACHS

Fig. 6.3 — Resposta da Transmissao no Veiculo com Volante Original

A transmissédo utilizada neste estudo de caso foi denominada “B”

(vide ANEXO “D").

Nosso préximo passo foi montar o modelo no MATHCAD

utiizando os parametro de inércia e rigidez conforme apresentado no

ANEXO “F”. Este modelo teve seu coeficiente de histerese B, ajustado de

tal forma a reproduzir a amplitude na ressonancia.

O motor do veiculo utilizado é de mesma configuracdo do motor

previamente medido no dinamdmetro. Os dados de inércia equivalente dos

componentes rotativos por marcha da transmissédo “B” estdo apresentados

abaixo:




124

Marcha Engatada Inércia Equivalente

(kg.m?)
22 5,73.10°
32 8,10.10°
42 12,53.107°
52 16,82.107

Tabela 9 — Inércias Equivalentes para Transm. “B”
(Fonte: GETRAG)

Como as relacdes de transmissédo sao diferentes da versao “A”,
recalculamos os valores de inércia equivalente.
Utilizando a Eq. (33) para cada marcha temos os seguintes

valores de inércia equivalente do veiculo:

Inércia Equivalente do Veiculo

Marcha Engatada (kg.m?)
22 1,55
3@ 3,47
42 6,59
52 9,65

Tabela 10 — Inércias Equivalentes do Veiculo por Marcha
com Transmisséo “B”

Os novos parametros do modelo, com o coeficiente B, ajustado

com base na curva de resposta medida da Fig. 6.4, é:
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Motor Transmissao Veiculo
I, l,
0,0119 kg.nm? 3,685 kg.m?
alt) K, Kp
662,64
830 Nm/rd N

Be
0.51

Amortecedor Driveline

Principal

Fig. 6.4 — Modelo Simplificado Completo

A resposta simulada em comparacdo com a medida ¢é

apresentada a seguir:

3000
2.222x10°,

|©(o)o| -Acelyog |-

0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
500, ng 5.4x10°,

Fig. 6.5 — Resposta Simulada da Transmissdo com Inércia do Motor
Original



126

Uma vez ajustado o modelo de calculo para a excitagdo do motor
original (vide ANEXO “F1"), estimamos a nova amplitude de vibracdo com a
nova excitagao (vide ANEXO “F2”).

Devido a nova e maior amplitude da vibracao torcional do motor, a

resposta de vibragao do trem de forga sera proporcionalmente maior

3000
2.75x10°,

|©(w)o| -Acelpyog |-

Treal¢ 1000

0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
500, ng 5.4x10°,

Fig. 6.6 — Resposta Simulada da Transmiss&o com Inércia do Motor
Modificada

No levantamento experimental com o motor original e a
transmissdo em questdo observou-se a ocorréncia de rattle para
aceleragdes maiores que 1600 rad/s®, portanto em uma faixa estreita de
rotagdes. Com o novo volante, observa-se uma faixa de rotagées muito mais
larga, que seria facilmente detetada pelo usuario. Portanto, a modificacao de
projeto proposta é critica, a menos que se utilizem outros sistemas de
embreagem (p. ex. VDM) que reduzam a resposta em frequéncia de

vibragdo da transmissao.



127

Podemos verificar que, sabendo previamente a tendéncia de
atingirmos melhores ou piores valores de ruido devido a um novo motor ou
uma aplicagcédo recalibrada, o time de desenvolvimento tem a chance de
prever as devidas modificagbes nos sistemas de amortecimento torcionais

ou adotar novas solucgdes.

7.) CONCLUSOES

Nas aplicagdes de automoveis de passeio, a vibragao torcional
observada no volante do motor instalado em dinamémetro com acoplamento
elastico, € muito semelhante aquela medida com o motor instalado em
veiculo. Tal fato permite utilizar um modelo tipo SUPORTE OSCILANTE
para representar o comportamento dindamico do trem de forga, no qual a
aceleracao do volante é imposta como excitacdo do sistema.

Usando um modelo de vibragado torcional relativamente simples,
com parametros concentrados de inércia e rigidez calculados a partir dos
dados de projeto, e coeficiente de histerese ajustado pela resposta da
transmissao medida, € possivel predizer o efeito da alteracdo dos diversos
parametros de inércia e rigidez. O uso de transmissdes com nivel de rattle
previamente conhecido, permite estimar a ocorréncia de rattle apds a
alteracio destes parametros.

Baseado nas conclusdes expostas acima, o time de
desenvolvimento de transmissdes, em associacdo com seus fornecedores
de embreagem, pode estar mais preparado e antecipar efeitos de possiveis

mudancgas de design em parametros que afetem o trem de forga.
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Entretanto, é importante considerar que esse modelamento nao
elimina a necessidade de avaliacbes em veiculo, que sao ainda
extremamente necessarias para confirmar os valores obtidos nas simulagées
e para determinar o ajuste fino do amortecedor torcional para todas as
condi¢cdes de dirigibilidade do veiculo, ou seja, nas condi¢des de marcha-

lenta, aceleragao, desaceleracao, creeping, tip-in/tip-out, etc.



129

8.) REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS

8.1) LIVROS

[1]

[2]

[3]

[4]

[5]

[6]

BRANCO, G. M.; SZWARC, A. Etanol: fonte de energia para a
sociedade auto-sustentavel. Trabalho apresentado a Conferéncia
das Nagdes Unidas sobre o Meio Ambiente e Desenvolvimento (Rio-

92). Rio de Janeiro: s. n., 1992;

CARTMELL, M. Introduction to linear, parametric and nonlinear

vibrations. 12 ed. Londres: Chapman and Hall, 1990;

DEN HARTOG, J. P. Vibracdes nos sistemas mecanicos. 272 ed.

Séao Paulo: Edgard Bllcher, 1972;

DOMSCHKE, A. G. Cinematica e dinamica do motor. Sdo Paulo: s.

n., 2000;

DOMSCHKE, A. G. Motores de Combustdo Interna de Embolo. 42

ed. Sdo Paulo: Grémio Politécnico, 1966;

DREXL, H. J. Motor vehicle clutches: function and design. 22 ed.

Landsberg/Lech: Verl. Moderne Industrie, 1998;



[7]

[8]

[9]

[10]

[11]

[12]

130

GASPAROTTO, A. D. Estudo para aplicacdo da tecnologia multi
combustivel no mercado automobilistico brasileiro. Sdo Paulo,
2002. 96p. Trabalho de curso (Mestrado Profissionalizante em
Engenharia Automotiva) — Escola Politécnica, Universidade de Séao

Paulo;

GERGES, S. N. Ruido: fundamentos e controle. 12 ed. Santa

Catarina: s.n.,1992;

JOAO, C. A. Consideragdes gerais sobre vibragdo torcional em
componentes de trem de forgca de veiculos comerciais. Sao Paulo,
2002. 67p. Dissertacao (Mestrado) — Escola Politécnica, Universidade

de Sao Paulo;

LUK GMBH & CO. 4° Luk Symposium 1990: torcional vibrations in

the drive train. Bihl/Baden: s. n., 1990;

LUK GMBH & CO. 5° Luk Symposium 1994: comfort and economy.

Bihl/Baden: s. n., 1994;

LUK GMBH & CO. 6° Luk Symposium 1998: Luk for the best

connection in comfort and economy. Bihl/Baden: s. n., 1998;



[13]

[14]

[15]

[16]

[17]

[18]

[19]

131

LUK GMBH & CO. 7° Luk Symposium 2002: gearing up for

tomorrow. Bihl/Baden: s. n., 2002;

MEYER, A. Balanceamento e for¢cas nos motores alternativos. Sao

Paulo: s.n., 1966;

PENIDO FILHO, PAULO. O alcool combustivel: obtencdo e

aplicagao nos motores. Sao Paulo: Nobel, 1981;

ROTEC GMBH. User’'s Guide to Ras 4.0. Munique: rotec GmbH,

2001;

RUPCIC, J. R. Processo de analise e direcionamento de projeto
de powertrain para o melhor consumo de combustivel veicular.
Sao Paulo, 2002. 98p. Trabalho de curso (Mestrado Profissionalizante
em Engenharia Automotiva) — Escola Politécnica, Universidade de

Sao Paulo;

SHAVER, R. Manual transmission clutch systems. Warrendale:

SAE, 1997,

TAYLOR, C. F. The internal-combustion engine in theory and

practice. Cambridge: M.I.T. Press, 1968;



132

[20] THOMSON, W. T. Teoria da vibracdo com aplicacbes. Rio de
Janeiro: Interciéncia, 1978;

[21] THIMOTEO, T. Projeto de um absorvedor dinamico de vibragdes
torcionais. Sao Paulo, 2000. 112p. Trabalho de formatura — Escola
Politécnica, Universidade de Sao Paulo;

[22] VIERCK, R. K. Vibration analysis. Pennsylvania: International
Textbook Company, 1967;

[23] WILSON, W. K. Practical solution of torsional vibration problems —
frequency calculations. Vol. 1. Birkenhead: Willmer Brothers
Limited, 1968;

[24] WILSON, W. K. Practical solution of torsional vibration problems —
devices for controlling vibration. Vol. 4. Birkenhead: Willmer
Brothers Limited, 1968.

8.2) PAPERS

[25] BELLOMO, P.; DE VITO, N. LANG, C.-H.; SCAMARDI, L. In depth

study of vehicle powertrains to identify causes of loose

components rattle in transmissions. SAE, 2002-01-0702;



[26]

[27]

[28]

[29]

[30]

[31]

133

BEUSCHEL, M.; SCHRODER, D. Identification and compensation
of combustional torque pulsation using a harmonic activation

neural network. Technische Universitat Minchen: Munique, 1999;

CAPITANI, R.; DELOGU, M.; PILO, L. Analysis of the influence of a
vehicle’s driveline dynamic behaviour regarding the performance

perception at low frequencies. SAE, 2001-01-3333;

DUQUE, E. L.; GALVANI, S.; LEMES, V.; NIGRO, F. B. Analysis of
the influence of a vehicle’s driveline dynamic behaviour regarding
the performance perception at low frequencies. SAE, 2004-01-

3247;

FARSHIDIANFAR, A.; EBRAHIMI, M. Optimization of vehicle
driveline vibrations using genetic algorithm (GA). SAE, 2001-01-

1502;

FUJIMOTO, T.; KIZUKA, T. An improvement of the prediction
method of idling rattle in manual transmission. SAE, 2001-01-

1164;

HOFFMAN, D. M. W.; DOWLING, D. R. Modeling fully-coupled rigid

engine dynamics and vibrations. SAE, 1999-01-1749;



[32]

[33]

[34]

[35]

[36]

[37]

[38]

134

HOUSER, D. R.; VAISHYA, M.; SORENSON J. D. Vibro-acoustic
effects of friction in gears: an experimental investigation. SAE,

2001-01-1516;

HWANG, S. J.; STOUT, J. L.; LING, C. C. Modeling and analysis of

powertrain torsional response. SAE, 980276;

JUNG, J.; RYU, D. J.; JEONG, K. S.; CHANG, K. Development of a

clutch disk torque sensor for an automobile. SAE, 2001-01-0869;

KIMURA, J.; KAI, R.; SHIBATA, S. Six-cylinder-in-line turbo-
charged diesel engine crankshaft torsional vibration

characteristics. SAE, 2001-01-2719;

OHNUMA, S.; YAHATA, S.; INAGAWA, M.; FUJIMOTO, T. Research

on idling rattle of manual transmission. SAE, 850979;

RIEDEL, L. H.; DUQUE, E. L.; HOROWITZ, R. O.; VETTORAZZO
NETO, D.; ALMEIDA, J. R,; CERONE, C. R. T. Optimization of a

clutch disc torsional damping system design. SAE, 2002-01-3389;

RIVIN, E. I. Analysis and reduction of rattling in power

transmission systems. SAE, 2000-01-0032;



[39]

[40]

[41]

[42]

[43]

[44]

[45]

[46]

135

SHIH, S.; YRUMA, J.; KITTREDGE, P. Drivetrain noise and

vibration troubleshooting. SAE, 2001-01-2809;

SAKAI, T et al. Theoretical and experimental analysis of rattling

noise of automotive gearbox. SAE, 810773;

SZADKOWSKI, A.; MORFORD, R. B. Clutch engagement

simulation: engagement without throttle. SAE, 920766;

SZADKOWSKI, A. Mathematical model and computer simulation of

idle gear rattle. SAE, 910641;

SZADKOWSKI, A.; BOSTWICK, C. C.; Self-excited vibrations

during engagements of dry friction clutches. SAE, 982846;

TARAZA, D.; HENEIN, N. A. Determination of the gas-pressure
torque of a multicylinder engine from measurements of the

crankshaft’'s speed variation. SAE, 980164;

TARAZA, D.; HENEIN, N. A. Diesel engine diagnhosis based on

analysis of the crankshaft’s speed variation. SAE, 982540;

TARAZA, D. Quantifying relationships between the crankshaft’'s

speed variation and the gas pressure torque. SAE, 2001-01-1007;



[47]

[48]

136

YAMASHITA, K.; YAMASHITA, H.; NAKANO, M.; OKAMURA, H.
Prediction technique for vibration of power plant with elastic

crankshaft system. SAE, 2001-01-1420;

YAO, D. Y.; YUAN, Q. K.; WANG, W. G. Multi-branch torsional

vibration in geared rotating systems. SAE, 1999-01-3746;

8.3) PERIODICOS E RELATORIOS

[49]

[50]

[51]

[52]

BEECHAM, M. The global market for vehicle gearbox clutches:

forcasts to 2006. Inglaterra: Aroq Limited, Agosto 2002;

BIRCH, S. Automotive Engineering International. Brimfield: SAE

International, 2005;

DANIELS, J. A global market review of automotive transmissions
— forcasts to 2012 — 3" edition. Inglaterra: Aroq Limited, Novembro

2004,

THE INSTITUTION OF MECHANICAL ENGINEERS. 1*' Mech E
conference publications. Londres: Mechanical Engineering

Publications, 1979;



[53]

[54]

137

WEBER, C.; BEISMANN, D.; ADAMSON, S.; PREM, M. Torsional
vibration analysis of internal combustion engines. MTZ Worldwide:

2001;

SMITH, J. G. Emissions control technology. Nova lorque: Corning

Incorporated, 2005;

8.4) CONGRESSOS E SEMINARIOS

[55]

[56]

[57]

ALFONSO, M. R.; SILVA FILHO, J. A. Otimizagdo estrutural de
carcaca de cambio para reducdo de ruido tipo “rattle noise”. 2°

Encontro de Embreagens, Sao Paulo, 1994;

ARAUJO, N. S.; COELHO, S. L; STRUBE, A. Development of a
improved 5 speed manual transmission to increase the maximum
torque capacity. Trabalho apresentado no Xl| Congresso SAE, Sao

Paulo, Brasil, 2003;

BOCZKO, M.; MORINAGA, R.; MENDONCA, C. M. “Active mass
absorber” at a 4x4 transmition system. Trabalho apresentado no Xl

Congresso SAE, Sao Paulo, Brasil, 2003;



[58]

[59]

[60]

[61]

[62]

[63]

138

BOCZKO, M.; MORINAGA, R.; MENDONCA, C. M. “Rubber
coupling” at a 4x4 transmition system. Trabalho apresentado no Xl

Congresso SAE, Sao Paulo, Brasil, 2003;

BUGARU, M.; MOTOMANCEA, A. Parametric vibrations of the
geared systems. Trabalho apresentado no VIlth International

Conference Car 2000, Pitesti, Romenia, 2000;

JOAO, C. A.; KAMINSKI, P. C. Consideracdes gerais sobre
vibragdo torcional induzida por motores de combustédo interna e
pela disposicdo geométrica dos elementos do sistema de
propulsdo em trens de for¢ca de veiculos comerciais. Trabalho

apresentado no Xl Congresso SAE, Sao Paulo, Brasil, 2003;

LUK EMBREAGENS DO BRASIL. 1° Simpésio sobre embreagens

no Brasil. Sdo Paulo: s. n., 1987;

MINGGAO, Y.; JIANQIU, L. Analysis of the influence of crankshaft
vibration upon the instantaneous flywheel speed. Trabalho
apresentado no Seoul 2000 Fisita World Automotive Congress, Seul,

Corea, 2000;

RICARDO CONSULTING ENGINEERS. Transmissions -

technologies and trends. Trabalho apresentado em Fevereiro, 2003;



[64]

139

RUST, A.; BRANDL, F. K.; THIEN, G. E. Investigation into gear
rattle phenomena: key parameters and their influence on gearbox
noise. Trabalho apresentado a 1° International Conference on

Gearbox Noise and Vibration, Cambridge, 1990.

8.5) SITES NA INTERNET

[65]

[66]

[67]

[68]

[69]

Pesquisa sobre embreagens e volantes de dupla-massa.

Disponivel em: <www.luk.com.br>. Acesso em: Maio/04.

Pesquisa sobre embreagens e volantes de dupla-massa.

Disponivel em: <www.sachs.com.br>. Acesso em: Janeiro/05.

Pesquisa sobre transmissdes, embreagens e volante de dupla-massa.
Disponivel em: <http://car.eng.ohio-state.edu>. Acesso em:

Marco/03

Pesquisa sobre transmissdes, embreagens e volante de dupla-massa.

Disponivel em: < http://arc.engin.umich.edu >. Acesso em: Margo/03

Pesquisa sobre transmissdes, embreagens e volante de dupla-massa.

Disponivel em: <www.autonvh.org>. Acesso em: Dezembro/04



[70]

[71]

[72]

[73]

[74]

[735]

[76]

[77]

140

Pesquisa a papers técnicos.
Disponivel em: <www.sae.org>. Acesso em: Novembro/01

Julho/04.

TRANSMISSION NEWS.

Disponivel em: <www.ricardo.com>. Acesso em: Fevereiro/03.

Pesquisa sobre informagdes sobre engrenagens.

Disponivel em: <www.efunda.com>. Acesso em: Maio/04

Pesquisa sobre informagdes sobre mercado automotivo.

Disponivel em: <www.just-auto.com>. Acesso em: Dezembro/04

Pesquisa sobre figuras, animagoes e filmes.

Disponivel em: <www.howstuffworks.com>. Acesso em: Margo/05

Pesquisa sobre Mechanical Torsional Damper.

Disponivel em: <www.inderscience.com>. Acesso em: Agosto/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos brasileiros.

Disponivel em: <www.quatrorodas.com.br>. Acesso em: Margo/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Volkswagen.

Disponivel em: <www.volkswagen.com.br>. Acesso em: Junho/04

a



[78]

[79]

[80]

[81]

[82]

141

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Peugeot.

Disponivel em: <www.peugeot.com.br>. Acesso em: Julho/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Chevrolet.

Disponivel em: <www.chevrolet.com.br>. Acesso em: Margo/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Renault.

Disponivel em: <www.renault.com.br>. Acesso em: Maio/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Ford.

Disponivel em: <www.ford.com.br>. Acesso em: Maio/04

Pesquisa sobre dados técnicos de veiculos Toyota.

Disponivel em: <www.toyota.com.br>. Acesso em: Maio/04



142

ANEXOS
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ANEXO A

CONFIGURACAO DA TRANSMISSAO “A”
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Numero de Marchas

Relagdes de Transmissao

Sincronizacao

Sistema de Mudancas

Acionamento da Embreagem

Peso (sem 0leo)

Tipo de Lubrificante

5+Re

12 Marcha
3,73

22 Marcha
1,96

32 Marcha
1,32

42 Marcha
0,95

52 Marcha
0,76

Marcha a Ré
3,31

lae2d
Triplo Cone

32, 43 e 52
Cone Simples

A Cabo

Hidraulico com Cilindro Concéntrico

34 kg

Sintético
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ANEXO B

INERCIAS DOS COMPONENTES DA

TRANSMISSAQ “A”
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ANEXO B1 - Inércia do Eixo de Entrada
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ANEXO B2 - Inércia do Eixo Principal
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X WD By
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ANEXO B3 - Inércia do Pinhao da Engrenagem de 52 marcha
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ANEXO B4 - Inércia da Engrenagem Louca de 12 marcha
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ANEXO B5 - Inércia da Engrenagem Louca de 22 marcha
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ANEXO B6 — Inércia da Luva de Engate de 12 e 22 marchas
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ANEXO B7 - Inércia do Anel Interno de Sincronizacdo de 12 e 22

marchas

ok J[ eeck J[ concel ]
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ANEXO B8 — Inércia do Anel Intermediario de Sincronizagdo de 12 e 22

marchas

et

OL"LETOZ
88" 28101
88°28101
29° 60661
LS TE90T

LS"TEIDT
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ANEXO B9 - Inércia do Anel Externo de Sincronizacdo de 12 e 22

marchas

63219.73
32309.15
32308.28
63219.7

63918.57

o -
ilN
4o
o o
T T
T =
L]
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ANEXO B10 - Inércia Engrenagem Louca de 32 marcha
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ANEXO B11 - Inércia Engrenagem Louca de 42 marcha
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ANEXO B12 — Inércia da Luva de Sincronizacédo de 32 e 42 marchas

(2 | T [

Gt

b LELELS
b ZESKSS
ZTILB9ET
2 TILB96Z
b ZESHSS
2°658TLE

Z°6S8TILE

[=tote
Z WD Py
AW Ry
X W0
Zuod Ry
AuoD By
X oD Py

L
&




158

ANEXO B13 - Inércia do Anel de Sincronizagéo de 32 e 42 marchas
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ANEXO B14 — Inércia Engrenagem Louca de 52 marcha
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ANEXO B15 - Inércia da Luva de Sincronizagdo da 52 marcha

o v n T
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ANEXO B16 — Inércia do Anel de Sincronizagdo da 52 marcha
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ANEXO C

TABELA DE CALCULO DE INERCIAS
EQUIVALENTES DA TRANSMISSAO “A”

POR MARCHA
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ANEXO D

CONFIGURACAO DA TRANSMISSAO “B”
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Numero de Marchas

Relagdes de Transmissao

Relacao do Diferencial

Sistema de Mudancas

Acionamento da Embreagem

Peso (sem 06leo)

Tipo de Lubrificante

5+Re

12 Marcha
3,58

22 Marcha
2,02

32 Marcha
1,35

42 Marcha
0,98

52 Marcha
0,81

Marcha a Ré
3,31

4,17

A Cabo

Hidraulico com Cilindro Concéntrico

42 kg

Sintético
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ANEXO E

PROGRAMACAO EM MATCHCAD PARA

TRANSMISSAQ “A”



f=1.50
n,

f

or=8ro

ng =100f + 400

Kg:=2291.8

referidos ao eixo de entrada da transmiss&o.

As relagdes da transmissao sao:
1a marcha -
2a marcha -
3a marcha -
4a marcha -
5a marcha -

A redugao no diferencial é: ile =419

e o raio dinamico do pneu R;=0.298

Sendo a massa do veiculo M :=1240+ 75

o momento de inércia das rodas Jrodas =00 ‘]pneus =00
a rigidez torcional dos pneus k,p := 1200000000000

a rigidez torcional dos semi eixos kg = 21000

a rigidez torcional do cambio e diferencial referida ao eixo de saida do cambio

K := 100000000000

Referindo todos os dados ao eixo da embreagem, e juntando partes para
reduzir a dois graus de liberdade, vem:

rodas *+ Jpneus
L2002
Ipif '('j)

Sendo a rigidez do cambio e diferencial bastante elevada,

M‘R2+J

Iy Iy=38

Iy :=0.00395+ 0.0035 _3
It = 7.45x 10

_ 1
Kp: 4[@1*%)('1}24'3”2

O coeficiente de amortecimento do transmissao sem embreagem,
incluindo cambio, diferencial, semi eixos e pneus, referido ao eixo da
embreagem é:

Kp = 683.395

ddg dg
0| dat © Ce+Cp Cp)|at " Ke+Kp Kp)for
. N A N A
0 ly)|dd <o Cp)|d Kp  Kp J{Oy

£,

=0
dtat @V

Ke(1+ Bgi) + Kp - o+ (Cp+ Ce)wi  -Kp-Cpawi

Acel =
[625 | [0 ]
[625 | [0 |
[625 | [0 ]
[625 | [0 |
s o]
625 900
[625 | [1130]
[650 | [1260]
690 1550
715 2350
740 1700
[750 | [1400]
[800 | [1150]
[820 | [1000]
] o]
820 625
[845 | [500 |
[870 | [400 |
910 300
970 200
[to00 [250 |
[1020] [250 |
[to40 [300 |
11080 450
1130 300
1200 150
1250 250
1300 400
[1320] [350 |
[1100] [400 |
[980 | [450 |
780 500
o] fso]
950 500
o
1150
1250
[1250]

. (Ke-/-\‘cos(mfl) - Ce‘A-mf-sin(mf-I)

0

“Kp - Cprei Kp - o’ + Corori
e Ke:(1+ Bgri)
0
0(0) =Al0) "B
3000 T T T T T

<] -Acel
uw')c‘ “So00 |-
Acel

Trealg 1000 [~

0 1000 2000 3000 4000
ne

.. Ke + Kp —Kp ) It 0
e -Kp Kp 0 Iy

- 1 100.582
+ eigenvals\I vi — [ )
2

1.873

5000

6000

)
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ANEXO F

PROGRAMACAO EM MATCHCAD PARA

TRANSMISSAQ “B”



ANEXO F1 - Progragdo em MATHCAD parao CASO 1

100f + 400

Ke := 830 .51 Co:=0

referidos ao eixo de entrada da transmiss&o.

As relagbes da transmiss&o s&o:
1a marcha -
2a marcha -
3a marcha -
4a marcha -
5a marcha -

A redugao no diferencial &: i := 4.17

e o raio dinamico do pneu R~ 0.298

Sendo a massa do veiculo M := 1240+ 75

0 momento de inércia do eixo de entrada da transmissao Jentr ©

0 momento de inércia do eixo de saida do cambio é: Jgaida = 0.00793
o momento de inércia do eixo de saida do diferencial Ipjf:=0.0128

o momento de inércia das rodas Jrodas =00 Jpneus :=0.0

kp := 1200000000000
kg = 21000
a rigidez torcional do cambio e diferencial referida ao eixo de saida do cambio

a rigidez torcional dos pneus

a rigidez torcional dos semi eixos

Ky := 100000000000

Referindo todos os dados ao eixo da embreagem, e juntando partes para
reduzir a dois graus de liberdade, vem:

2
M-R”+ Jrodas + Jpneus
L2002
foir ()

Sendo a rigidez do cambio e diferencial bastante elevada,

Iy Iy/= 3685

Jsaida Ipif
Zsaida | Dif

b= Jentr +
T~ “entr
2 2. 2
3 I =0.0119
()7 () ioir T
1
R 2 Kp = 662.643
ke Ko
O coeficiente de do &0 sem

incluindo cambio, diferencial, semi eixos e pneus, referido ao eixo da
embreagem é:

‘b

ddg

dat ' | (Ce+Cp Cp

| N 1
dd

ddt

<p C
o ©p
Ov

o
v dt

Ke(1+ Bgl) + Kp - lpo” + (Cp+ Colai  —Kp - Cpwvi

1
=0.00361+ 0.0035

do
@ 1| (Ke+Kp Kp)for

N LT
d «Kp Ko || oy

—Kp -~ Cpyori Kp— |\,m2 +Cpoi
1+ Be-l)}
0
Alo) "B
3000

©()o| -Acely
2000 [~

Acelg

Trealg 1000 [~

2000 3000 4000

nf

Ke+Kp —Kp
Kp  Kp

5000

6000

[130 |
[170 |
[200 |
[230 |
[230 |
[230 |
[230 |
[240 |
[240 |
[240 |
[240 |
[250 |

Kg-A-cos(oft) - Cy-A-opsin(ort)
0

)
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ANEXO F2 - Progragdo em MATHCAD para o CASO 2

f= 1..20 = 1001+ 400 Acelg:= Trealg:=
f
of = 41— 17501 o1
d ™ 60 1750 0
1750 0
1750 0
=830 Bg =051 Cei=0 | ]
K € 1750 0
referidos ao eixo de entrada da transmiss&o. 1750 0
As relagdes da transmiss&o s&o: [L750 | [1250]
1a marcha - =358 1750 | 1300
2a marcha - 3 1500 1150
3amarcha- A=l 1480 1100
4a marcha - 1400 1250
5a marcha - 1310 1600
A reduca i al & 1280 2200
redugao no diferencial &:  ip;¢:= 4,17 250 hoso]
€ oraio dinamico do pneu R 0.208 1200 1200
Sendo a massa do veiculo M := 1240+ 75 [1170] [1000]
de iné do eixo d da d " 1180 850
o momento de inércia do eixo de entrada da transmissao J, . := 0.00361+ 0.0035 o] 00|
0 momento de inércia do eixo de saida do cambio é: Jsaida = 0.00793 1100 600
0 momento de inércia do eixo de saida do diferencial | .= 0.0128 1000 500
) Dif 900 250
0 momento de inércia das rodas Jrodas = 0.0 Jpneus =00 (790 | 1200 |
a rigidez torcional dos pneus kp := 1200000000000 750 350
a rigidez torcional dos semi eixos Kep := 21000 660 300
SE 510 250
a rigidez torcional do cambio e diferencial referida ao eixo de saida do cambio (220 | 220 |
K := 100000000000 340 200
300 170
Referindo todos os dados ao eixo da embreagem, e juntando partes para 300 130
reduzir a dois graus de liberdade, vem: 200 100
M R2 ] ] 140 70
R+ + [Eaal A
= rodas " “pneus Iy= 3685 100 50
L2612 140 50
Dif ( j) 180 70
Sendo a rigidez do cambio e diferencial bastante elevada, {200 | 100 |
400 130
Jsaida 'bif 350 170
= deny + - o010 500 200
(Ij) ('j) “Ioif T 600 230
690 230
790 230
Kp = 662.643 920 230
1040 240
1160 240
. . s 1280 240
(o} de amor do sem 1200 | 240 |
incluindo cambio, diferencial, semi eixos e pneus, referido ao eixo da 1520 250 |
embreagem é: =2
Cp:=0 1650 —
1790
1950
2120

d
i [Ke+ Kp «D] {STJ [KeA.cos(m,[) -c, A.m,sin(mﬁ))
+ =

dd
dd,

It 0| Gtar |

0y da

d «Kp Kp )0y 0
£l Lo
dat V' i
2
A Ke:(1+ Bgii) + Kp = lpo” + (Cp + Co)-ori  —Kp - Cpyari
—Kp - Cpoi Kp- hyo’ + Cyari

. {Kev(l + Be-l)}

0

o(0)=Al0) 8

3000 —

0o Acely o

Acel

Trealg 1000

0
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
Nt

Ke+ Kp —Kp y [
Kp  Kp 0 ly

+ eigenvals{1™ Lk
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ANEXO G

GRAFICOS DE MEDICOES DO ROTEC
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Livros Gratis

( http://www.livrosgratis.com.br )

Milhares de Livros para Download:

Baixar livros de Administracao

Baixar livros de Agronomia

Baixar livros de Arquitetura

Baixar livros de Artes

Baixar livros de Astronomia

Baixar livros de Biologia Geral

Baixar livros de Ciéncia da Computacao
Baixar livros de Ciéncia da Informacéo
Baixar livros de Ciéncia Politica

Baixar livros de Ciéncias da Saude
Baixar livros de Comunicacao

Baixar livros do Conselho Nacional de Educacdo - CNE
Baixar livros de Defesa civil

Baixar livros de Direito

Baixar livros de Direitos humanos
Baixar livros de Economia

Baixar livros de Economia Doméstica
Baixar livros de Educacao

Baixar livros de Educacdo - Transito
Baixar livros de Educacao Fisica

Baixar livros de Engenharia Aeroespacial
Baixar livros de Farmacia

Baixar livros de Filosofia

Baixar livros de Fisica

Baixar livros de Geociéncias

Baixar livros de Geografia

Baixar livros de Histdria

Baixar livros de Linguas
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