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RESUMO

O conforto acustico é um fator que, ultimamente, tem ganhado importancia na inddstria
automobilistica, especialmente porque o ruido de freio tem se apresentado como uma das
principais causas de desconforto acustico para os usuarios. Com isso, 0 material de atrito é
alvo de continuas pesquisas, com intencdo de reduzir os ruidos, mas o sistema de freio
também tem responsabilidade no ruido. O ruido de freio tipo squeal ocorre em altas
frequéncias e destaca-se por ser o ruido de freio mais economicamente importante, pois gera
elevados custos de acionamento da garantia do veiculo. O squeal € induzido pelo efeito do
atrito, existindo técnicas de simulacdo numérica para avaliar esse fenémeno, que se baseiam
na analise de autovalores complexos (CEA) do sistema de freio. Os trabalhos encontrados na
literatura tratam quase exclusivamente sobre sistemas de freio a disco. Diante disso, esse
trabalho visa apresentar uma metodologia de analise de instabilidade dindmica em sistemas de
freio a tambor, considerando os efeitos de amortecimento. E utilizado o programa ANSYS e 0
Método dos Elementos Finitos para realizar esse estudo. Ao longo do trabalho séo
apresentadas discussfes sobre fatores de influéncia nas frequéncias auto excitadas, como
amortecimento, coeficiente de atrito e pressdo de acionamento. A técnica de CEA é aplicada a
dois sistemas de freio a tambor, com geometrias diferentes, sendo os dois casos validados
através da comparacdo com resultados veiculares. Os modelos numéricos sdo ferramentas
muito Uteis, e a referida analise fornece grande vantagem no desenvolvimento de um sistema
de freio acusticamente confortavel. No entanto, os parametros de entrada no modelo numérico
precisam ser coerentes e cuidadosamente definidos. A metodologia se mostrou adequada para

avaliar o fenbmeno de acoplamento modal induzido por atrito.

Palavras-chave: CEA,; Squeal; Freios a tambor; Elementos Finitos; Material de Atrito.
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ABSTRACT

Acoustic comfort has become increasingly important nowadays, especially because brake
noise is one of the major causes of acoustic discomfort to the users. Thus, the friction material
is a continuous research target, intended to reduce noise, but bearing in mind that the brake
system also has responsibility in noise. The squeal noise occurs at high frequencies and stands
out for being the most economically important type of brake noise, because it generates high
costs of the activation of the vehicle warranty. Squeal noise is induced by friction, and there
are numerical simulation techniques to assess this phenomenon, which are based on the
complex eigenvalues analysis (CEA). Studies in the literature deal almost exclusively on disc
brake systems. Therefore, the present work addresses the dynamic instability analysis
methodology applied to drum brake systems, where the damping effect is considered. It is
used ANSY'S and the Finite Element Method program to perform this study. The influence of
damping, friction coefficient and working pressure on the self-excited frequencies of the
brake system are discussed throughout this work. CEA technique is applied to two drum brake
systems, which have different geometries. These two cases are validated by comparison with
results obtained in vehicle tests. The numerical models are very useful tools, and this analysis
provides great advantage in developing an acoustically comfortable brake system. However,
the input parameters in the numerical model must be carefully defined and consistent. The
methodology proved to be adequate to evaluate the modal coupling phenomenon induced by

friction in drum brake systems.

Keywords: CEA,; Squeal; Drum brakes; Finite Elements; Friction material.
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1 INTRODUCAO

Com o continuo desenvolvimento na area automobilistica, a mitigacdo dos ruidos tem
ganho cada vez mais importancia, pois o conforto ao dirigir tornou-se um requisito
indispensdvel em qualquer veiculo. Dentre os ruidos responsdveis pela maioria das
reclamacdes, destacam-se os ruidos de freio, representando significativas causas de
acionamento da garantia dos veiculos [Kinkaid, 2003; Oberst, 2011]. Estima-se que essas
reclamacdes gerem um custo de mais de 100 milhdes de euros por ano apenas na Europa
[Eriksson, 2000; Ruzzi, 2004]. Geralmente, os usuarios associam os ruidos de freio a defeitos
do veiculo, mesmo que, na maioria dos casos, ndo afete o desempenho durante a frenagem
[Masotti e Rauch, 2015].

Dentre os diferentes tipos de ruidos de freio, creep groan e squeal sdo 0s mais comuns
e, por isso, as principais fontes de interesse para os fabricantes de freio e de material de atrito.
O creep groan € caracterizado como um ruido de baixa frequéncia causado pelo fendmeno de
trava-escorrega (stick-slip) em baixas velocidades, ocorrendo na faixa entre 100 Hz e 1000 Hz
[Fuadi et al., 2009; Neis et al., 2015]. Ja o squeal é um ruido de alta frequéncia, acima de
1000 Hz, causado pelo fendmeno de acoplamento modal dos componentes, em altas
velocidades ou grandes desaceleracdes [Kinkaid et al., 2003; Masotti e Rauch, 2015]. De
acordo com Crolla e Lang, 1991, o squeal é o tipo de ruido que causa 0s maiores prejuizos
aos fabricantes, pois € a principal fonte de reclamacéo de desconforto nos veiculos.

O ruido de freio do tipo squeal é um fenbmeno induzido pelo atrito, e estd associado a
geometria do sistema e suas frequéncias naturais [Lee et al., 2013]. Isso significa que o squeal
é uma resposta ndo somente do material de friccdo, mas uma vibracao auto excitada gerada no
par de atrito em funcdo do sistema de freio. 1sso torna possivel mapear as frequéncias de
vibracéo do sistema de freio com propensdo ao ruido do tipo squeal.

As formas utilizadas na identificacdo dos ruidos de freio do tipo squeal s&o
essencialmente experimentais, através de ensaios em bancada, como dinamémetros inerciais e
tribdmetros, ou diretamente em testes veiculares. Essa determinacéo experimental do nivel de
ruido de um sistema de freio implica em grandes custos e longos prazos no desenvolvimento
dos materiais de friccdo. [Masotti e Rauch, 2015]

O squeal pode ser estudado pela teoria de instabilidade dindmica, cuja ferramenta de

avaliacdo é a analise de autovalores complexos (Complex Eigenvalue Analysis), doravante



denominada CEA [Nack, 1999; Kinkaid et al., 2003; Ouyang et al., 2005; Oehlmeyer, 2008].
A CEA é uma anélise tetrica, que pode ser realizada através de duas metodologias: (i)
analitica; ou (ii) numérica, que é a abordagem empregada no presente estudo.

Os modelos analiticos tém sido pouco utilizados, pois se baseiam na simplificacdo da
rigidez e da massa de um sistema continuo em um unico pardmetro concentrado, dificultando
a representacdo de complexidades geométricas [Ouyang et al., 2005]. Esse desuso se deve,
também, aos avancos no Método dos Elementos Finitos (MEF), que permite distribuir as
propriedades fisicas dos materiais na complexa geometria do sistema de freio através da
discretizacdo do dominio, aumentando a aplicabilidade da técnica de CEA.

Os sistemas de freio a disco tém sido intensamente estudados por CEA, utilizando o
MEF, podendo ser encontrados trabalhos incorporando cada vez mais componentes
mecanicos, a fim de melhorar a exatiddo da resposta de predicdo de squeal em freios a disco
através de CEA. Entretanto, para os freios a tambor sdo encontrados poucos trabalhos sobre
predicéo de squeal, oportunizando o desenvolvimento do presente estudo.

Os freios a tambor possuem peculiaridades que tornam as andlises de predi¢do de
squeal mais complexas do que para freios a disco. De acordo com Loannidis et al., 2003, e
Ahmed et al., 2014, as deformacdes das sapatas nos freios a tambor tém um grande impacto
na pressédo de contato entre lona e tambor, sendo um fator de grande influéncia na predicédo de
squeal.

Apesar da importancia do amortecimento nas analises de predicéo de squeal por CEA,
na literatura pesquisada foram encontrados apenas dois trabalhos que consideram o efeito
dessa propriedade (Fritz et al., 2007, e Esgandari et al., 2013), sendo que ambos tratam de
freios a disco. Nao foram encontrados trabalhos que consideram o amortecimento nas analises
de autovalores complexos para freios a tambor, tornando pertinente a metodologia aqui

apresentada.
1.1 Objetivos

1.1.1 Objetivo Geral

O objetivo geral desse trabalho consiste em utilizar a metodologia de predicdo de
ruido do tipo squeal atraves de analise de autovalores complexos em um freio a tambor de

veiculo comercial, incluindo a propriedade de amortecimento do sistema.



1.1.2 Objetivos Especificos

Os objetivos especificos abordados nessa dissertacao sdo listados abaixo:

v
v

v

Calibracdo do modelo matematico de um freio a tambor de veiculo comercial;
Aplicacdo de um modelo matematico de amortecimento (Rayleigh) na analise de
autovalor complexo do freio a tambor;
Aplicar a metodologia de predicdo de squeal por CEA para freios a tambor,
considerando amortecimento;
Realizar estudo de sensibilidade do modelo numérico com relagéo:

» Ao mobdulo de elasticidade das lonas e do tambor (rigidez);

> Aos principais parametros de entrada (coeficiente de atrito e forca);

> A geometria dos componentes (sapata e cubo);

Validar o modelo numérico de predicéo de squeal em freios a tambor;



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Desde as civilizagcBes mais antigas, a movimentacdo de pessoas e cargas tem sido um
indicador de desenvolvimento tecnologico. No inicio, a preocupacado principal era diminuir as
forcas de resisténcia ao movimento, pois dificultavam a movimentacdo de grandes massas,
por exemplo. O controle de movimentos comecou a se desdobrar, principalmente, a partir da
invencdo da roda, obtendo maior importancia com o surgimento dos veiculos automotores,
que permitiram aumentar as velocidades e transportar maiores cargas.

De acordo com Gillespie, 1992, o primeiro veiculo automotor surgiu por volta de
1769, construido pelo engenheiro militar francés Nicholas Joseph Cugnot. Esse veiculo era
movido a vapor, possuindo apenas trés rodas e foi chamado de carreta de artilharia. No
entanto, o primeiro automdvel foi apresentado ao publico de forma inusitada, pois acabou
colidindo contra uma parede e causando o primeiro acidente automobilistico da histéria. O
engenheiro estava tdo preocupado em fazer o veiculo se movimentar, que esqueceu que
precisaria para-lo. Esse acontecimento evidenciou a importancia dos sistemas de freio para o
controle dos movimentos.

Os primeiros sistemas de freio eram compostos por uma alavanca que pressionava um
bloco, geralmente de madeira, contra a roda do veiculo. Esse sistema arcaico evoluiu para 0s
freios de cinta, que se baseavam em atritar uma fita metalica coberta por couro a um tambor
de freio, sendo acionada através de uma alavanca. Porém, os freios a cinta possuiam um
desgaste excessivo, devido a exposicdo ao ambiente. O préximo passo no processo de
desenvolvimento dos freios foi internalizar o material de atrito no tambor de freio. Assim,
surgiram os freios a tambor com sapata interna, mas que ainda eram acionados por alavanca.
Com os avancos automobilisticos seguintes, os sistemas de freio ganharam acionamento
hidraulico, o que possibilitou aumentar a forga de acionamento do freio, diminuindo o esfor¢o
por parte do motorista. [Limpert, 1999]

Segundo Limpert, 1999, o freio € um dos sistemas de seguranca mais importantes para
evitar acidentes veiculares. No entanto, hoje em dia, além das caracteristicas de seguranca
exigidas, como desempenho de frenagem (capacidade de torque frenante), estabilidade de
atrito ao longo do tempo e em diferentes temperaturas, e requisitos de durabilidade do
material de atrito, os sistemas de freio também devem atender exigéncias de conforto. Os

principais fatores de conforto relacionados aos sistemas de freio sdo os ruidos e as vibragdes.



Os ruidos em sistemas de freio tém sido objeto de estudo de inUmeros pesquisadores,
havendo uma grande variedade de defini¢des de ruido. No entanto, apesar de numerosas, as
defini¢bes concordam em dividir em duas classes principais de acordo com as frequéncias,
sendo separados em: ruidos de baixa e de alta frequéncia. Aqui serdo apresentados apenas 0s
dois tipos de ruido mais estudados: o creep groan (baixa frequéncia) e o squeal (alta
frequéncia), que é parte do tema do presente trabalho.

Esses ruidos nos sistemas de freio sdo, em geral, induzidos pelo atrito existente entre o
rotor e 0 material atritante. O efeito de vibra¢6es induzidas € altamente indesejavel, uma vez
que gera desconforto aos passageiros dos veiculos. O atrito é alvo de diversas pesquisas em
todas as areas de conhecimento, uma vez que estd presente no nosso cotidiano. No entanto,
essa area de estudo, envolvendo atrito e suas vibra¢cdes induzidas, ainda é bastante empirica e
ndo possui leis bem definidas.

Diante desse cenério, torna-se necessario fazer uma revisdo bibliogréfica sobre alguns
topicos abordados no decorrer desse trabalho. Aqui, nesse capitulo, serdo brevemente
revisados 0s conceitos de atrito, mencionando os materiais de atrito, de sistemas de freio
(disco e tambor), e ruidos de freio, como creep groan e, principalmente, squeal. O conceito de
analise modal experimental também € apresentado, pois sdo realizadas diversas medicGes
dessa natureza durante esse desenvolvimento. Posteriormente, sdo apresentados os topicos
que dardo embasamento tedrico a metodologia apresentada no préximo capitulo, como

vibrages livres amortecidas, amortecimento e 0 Método dos Elementos Finitos.

2.1 Atrito

O fendmeno de atrito € apreciado no dia-a-dia de qualquer pessoa, mesmo que nao
seja percebido conscientemente. Um automovel s6 se movimenta devido ao atrito existente
entre a roda e o solo, assim como é parado devido a conversdo de energia proporcionada pelo
atrito no sistema de freio.

De acordo com Dowson, 1979, possivelmente o acontecimento mais antigo e
significativo de utilizagdo benéfica do atrito foi a obtencdo de fogo pelos homens primitivos
durante o periodo paleolitico — Idade da Pedra Lascada — cerca de 2,5 milhdes de anos A.C.
Ainda segundo esses autores, no Egito foi muito explorada a reducdo do atrito, através da

utilizacdo de gorduras animais em eixos de carruagens.



O atrito é definido como a resisténcia ao movimento relativo entre duas superficies em
contato, Rabinowicz, 1965. De acordo com a extensa revisdo bibliogréfica realizada por
Miguel, 2002, o fenbmeno do atrito entre corpos é estudado a partir de experimentos fisicos,
0s quais se baseiam preferencialmente na interacdo entre superficies planas. A autora cita
ainda que a teoria basica, e mundialmente mais utilizada do atrito, é baseada principalmente
em trés hipdteses fundamentais:

v A forca de atrito é independente da area de contato aparente;

v A forca de atrito é proporcional a forca normal aplicada para manter as superficies

em contato;

v’ Para baixas velocidades relativas entre as superficies em contato, a forca de atrito é

independente dessas velocidades.

De acordo com Halliday et al., 2012, pode ser escrita a equacdo basica da forca de

atrito como segue na equagéo 2.1:

Fy = puFy (2.1)

Onde, F, € a forca de atrito entre as superficies, em [N], u € o coeficiente de atrito,
parametro adimensional, e Fy é a forca normal aplicada para manter as superficies em
contato, em [N].

Segundo Serbino, 2005, o atrito pode ser entendido a partir de conceitos energeéticos.
O atrito é o responsavel pela dissipacdo da energia cinética durante a frenagem. Essa
dissipacdo acontece, principalmente, através da geracdo de calor no par de atrito, que
estabelece contato durante o acionamento do sistema de freio. Outras formas menos
expressivas para dissipagdo de energia, além da energia térmica, sdo: Gtica, elétrica e acustica.
Os ruidos de freio ndo possuem importancia na dissipacdo de energia da frenagem, no
entanto, sdo fendmenos vibratérios de natureza, geralmente, aleatéria que ocorrem em

determinados niveis de energia, tornando-se incbmodos a audi¢do humana.

2.1.1 Materiais de Atrito

O sistema de freio, além dos mecanismos de acionamento e regulagem, precisa de um
componente essencial: o material de atrito, que é apontado por Limpert, 1999, como o
principal componente no desempenho do freio. O material de fricgdo, como também pode ser



chamado, é responsavel pelo contato com o rotor, transformando a energia cinética ou
potencial do veiculo em energia térmica, preferencialmente.

O projeto dos materiais de atrito precisa atender diversos requisitos, que muitas vezes
chegam a ser antagdnicos. Para ilustrar, esses materiais precisam atender requisitos de
eficiéncia de frenagem, ou seja, ter alto coeficiente de atrito, mas é necessario que ndo sejam
agressivos ao rotor e tenham durabilidade, entre outros [Matozo, 2006]. E razoavel pensar que
um material com alto atrito implicaria em grande desgaste e agressividade ao rotor, gerando a
duvida de como é possivel conciliar esses objetivos opostos.

Os materiais de atrito pertencem a classe dos compdsitos, pois sdo compostos por
diversas matérias primas de diferentes naturezas para atender os distintos requisitos de
projeto. Segundo Limpert, 1999, e Matozo, 2012, as matérias primas utilizadas nos materiais
de atrito podem ser classificados em seis diferentes classes, como segue.

» Aglomerantes: sdo responsaveis por manter os outros constituintes do bolo de
atrito unidos. Para essa finalidade, sdo utilizadas, principalmente, resinas, dentre as
quais se destacam as de base fendlica;

» Viscoelasticos: sdo 0s componentes que alteram a rigidez do compésito, sendo
representados pelas borrachas. O controle da flexibilidade do material de atrito
impacta na manutencgéo da pressdo de contato entre o rotor e o estator.

> Lubrificantes: sdo modificadores de atrito, geralmente possuindo baixa dureza,
responsaveis pela estabilidade do atrito.

» Abrasivos: sdo os modificadores de atrito com elevada dureza, responsaveis pelo
aumento do coeficiente de atrito. Essas matérias primas devem ser utilizadas em
pequenas quantidades na formulagdo, pois sdo especialmente impactantes na
agressividade ao rotor e na durabilidade do material de friccdo.

> Reforcos: esses componentes sdo tipicamente fibras, atuando na resisténcia
mecénica e na condutividade térmica do material de atrito.

» Cargas: sdao constituintes utilizados para controlar a densidade do material, sem
interferir nas propriedades de interesse, como coeficiente de atrito.

Diante dessa grande quantidade de matérias primas, pode ser percebida a dificuldade

de desenvolvimento de um material de friccdo. Para atender os requisitos exigidos pelos

clientes, é necessario ajustar exatos tipo e quantidade de cada matéria prima. Outro



complicador para esses produtos ¢ a existéncia de diferentes mercados, que exigem requisitos
distintos [Matozo, 2006].

2.2 Sistemas de Freio

Sistemas de freio sdo mecanismos utilizados para reduzir a velocidade, extinguir ou
evitar o0 movimento de um corpo. Em outras palavras, a finalidade dos freios é transformar a
energia cinética do veiculo em movimento em energia térmica, ou manter a energia potencial
do veiculo estacionado, através da interacdo entre o material de atrito e o rotor desse sistema
de freio [Limpert, 1999]. A dissipacdo da energia cinética do veiculo se da ndo apenas através
da energia térmica, mas pode ser também atravées de energia Otica, elétrica e, eventualmente,
através de energia acustica, provocando os fenémenos de ruido do sistema de freio.

Os freios de veiculos automotores podem ser divididos em freios a disco e a tambor,
sendo classificados de acordo com o tipo de veiculo ao qual sdo destinados: linha pesada sdo
os veiculos de grande porte, como énibus e caminhdes, por exemplo; e linha leve que sdo 0s
veiculos de inércia menor, como os veiculos de passeio e utilitarios de pequeno porte.

Segundo Limpert, 1999, existem 3 tipos basicos de acionamento de sistemas de freio:
mecanicos, hidraulicos e pneumaticos. Os acionamentos mecéanicos foram utilizados nos
primeiros sistemas de freio, evoluindo para pneumaticos ou hidréaulicos e, atualmente, séo
utilizados apenas para os freios de estacionamento. Os hidraulicos sdo utilizados em quase
todos os automoéveis. Os pneumaticos sdo amplamente utilizados nos veiculos pesados.
Podem ser encontradas, também, combinacBes de acionamentos hidraulicos e pneumaticos.
Em veiculos mais modernos podem, ainda, ser encontrados freios com acionamento elétrico

ou até freios regenerativos.

2.2.1 Sistemas de Freio a Disco

Os freios a disco sdo comuns nos automoveis, onde, geralmente, sdo utilizados apenas
nos freios dianteiros. Apenas automaveis de luxo, ou de grande valor agregado, possuem freio
a disco nas quatro rodas, pois esses sistemas costumam implicar em um custo mais elevado.
Os freios a disco de automdveis, geralmente, séo acionados hidraulicamente. Alguns veiculos
pesados possuem freios a disco, mas nesse caso sdo, normalmente, acionados

pneumaticamente.



Os componentes principais de um freio a disco séo: disco de freio, caliper e pastilhas.
O caliper tem a finalidade de suportar as pastilhas e pressiona-las contra o disco de freio,
estando fixo junto ao eixo do veiculo. As pastilhas s@o responsaveis pela transformacéo da
energia cinética em energia térmica, através do atrito entre as superficies em contato com o
disco de freio. O disco € o componente rotor do sistema de freio, sendo solidario & roda do
veiculo e permitindo o controle do movimento. A Figura 2.1 apresenta um exemplo de freio a

disco.

Caliper

Disco

Figura 2.1 Sistema de freio a disco. Adaptado de Limpert, 1999.

2.2.2 Sistemas de Freio a Tambor

Os freios a tambor sdo predominantes em veiculos pesados, sendo, também,
comumente encontrados em automoveis, onde, geralmente, sdo utilizados apenas nos €ixos
traseiros [Baker, 1986]. Nos veiculos leves, exercem papel secundario na frenagem, mas sdo
responsaveis pelo freio de estacionamento. Nos veiculos de maior porte, como caminhdes,
semirreboques e Onibus, geralmente, sdo aplicados freios a tambor em todos os eixos do
veiculo. Segundo Baker, 1986, os freios a tambor sdo bastante usados, pois possuem maior
simplicidade nos mecanismos de acionamento e regulagem, acarretando em menores custos
do veiculo e de manutencéo.

Existem diferentes tipos de freios a tambor, que séo divididos entre tambor interno e
externo. Porém, na area automobilistica sdo usados apenas os freios de tambor externo, que,
por sua vez, podem ser diferenciados em fungdo do sistema de acionamento das sapatas,
como: simplex, duplex e duo-servo. Segundo Baker, 1986, os freios de tambor externo sdo

construidos com duas sapatas internas, que sdo expandidas, pressionando o material de atrito
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contra a superficie do tambor. Esses freios sdo separados de acordo com o mecanismo de
expansdo das sapatas, dentre os quais se destacam os de came do tipo “S”. A Figura 2.2

apresenta um exemplo de freio a tambor.

Camara Servico + Ajustador
emergéncia
Lona
' | » N
Tambor |—* ; : =] Sapatade
' freio
Cubo ,~ o Eixo S

Figura 2.2 Sistema de freio a tambor de veiculo da linha pesada em corte para visualizar os
componentes principais. Adaptado de Magioni et al., 2015.

Como pode ser observado na Figura 2.2, os principais componentes de um freio a
tambor sdo: as duas sapatas; os quatro blocos de lonas (dois por sapata); o cubo de roda; o
tambor; camara de servico; ajustador; e o eixo “S”. Quando o freio é acionado, a cAmara de
servigo ¢ pressurizada deslocando o ajustador, que aplica um torque no eixo “S”. Esse torque
¢ transmitido até a regido de contato da came (“S”), gerando uma forca de acionamento nas
sapatas do sistema. Ao movimentar as sapatas, o material é atritado (bloco/lona) contra o
tambor de freio, que funciona como rotor. Com esse contato, € gerado um torque frenante,

transformando a energia cinética do veiculo em energia térmica.

2.3 Ruidos de Freio

De acordo com Dowling e Williams, 1989, o som é composto por ondas de pressao,
transportando energia vibratoria. Essa energia excita os timpanos humanos, fazendo com que
essas ondas sejam convertidas em sons. As frequéncias sonoras audiveis pelos seres humanos
estdo numa faixa entre 20 Hz e 20000 Hz, com maior sensibilidade entre 1 kHz e 5 kHz. E
nessa faixa de maior sensibilidade que se encontra um dos principais tipos de ruidos de freio,

0 squeal, como sera visto adiante.
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Os ruidos nos sistemas de freio podem ser classificados por diferentes critérios, como,
por exemplo, em funcédo da frequéncia de vibragao, ou do fendmeno de geragéo, entre outros.
Com relacédo a diferenciacdo pela geracao, podem ser citados: imperfeicdes geométricas e/ou
deformacdes do rotor (sendo o judder um exemplo comum); ou pelo fendmeno de stick-slip
(citando o creep groan entre outros). Os ruidos podem ainda ser separados em baixas ou altas
frequéncias, caracterizando, por exemplo, creep groan e o squeal, respectivamente. [Canali,
2002]

Os principais ruidos de freio sdo o creep groan e o0 squeal, sendo bastante recorrentes
e motivando constantes pesquisas e investimentos por parte dos fabricantes de veiculos,
sistemas de freios e materiais de friccdo. O creep groan € induzido pelo fenbmeno de stick-
slip, caracterizado por ser um ruido de baixa frequéncia. O squeal é um ruido de alta
frequéncia e sua geracdo esta associada ao acoplamento modal dos componentes do sistema
de freio.

Na industria de freios, de forma geral, a responsabilidade sobre a geracdo de ruidos
durante a frenagem é imposta aos fabricantes dos materiais de friccdo. No entanto, o material
de atrito ndo é o unico responsavel por alguns tipos de ruido, como no caso do squeal, que
esta relacionado as frequéncias naturais do sistema de freio. O ruido do tipo squeal é uma
resposta vibratéria do sistema de freio excitada pelas forcas de atrito do par tribolégico.
Assim, o material de atrito induz as vibragdes, porém essas vibragdes serdo instaveis, gerando
ruidos, apenas se o freio for propenso a ocorréncia do fendmeno conhecido como

acoplamento modal.

2.3.1 Ruido do tipo Creep Groan

O ruido definido como creep groan é gerado pelo fendémeno de stick-slip (aderéncia-
escorregamento) em ciclos periddicos [Neis et al., 2015]. Esse fendmeno é caracterizado por
ciclos alternados de aderéncia e escorregamento entre as superficies do rotor e do material de
atrito. A Figura 2.3 Apresenta curvas representativas de stick-slip [Miguel, 2002; Lee et al.,
2013].

O fenébmeno de stick-slip pode ser associado com o que acontece com uma mola, que é
tracionada em uma extremidade e possui uma massa na outra, de acordo com a representacédo
da Figura 2.3 abaixo. Quando a forga é gradualmente aumentada, a mola é estendida até um

ponto limite onde a sua forga reativa (F = k*x) é superior & forca necessaria para mover a
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massa. Nesse momento, a massa se movimenta, mas com isso a forca reativa na mola diminui
até que seja inferior a forca de tracdo e a massa volta a ficar estatica. Esse fendbmeno é

analogo ao stick-slip, onde ha um escorregamento e um travamento peridédico do disco de

freio.
A
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Figura 2.3 Curvas de deslocamento tipicas do fenémeno de stick-slip.

Esse fendbmeno é observado em velocidades baixas, ndo ocorrendo em altas
velocidades, onde o que prevalece é o squeal. Alguns autores como Fuadi et al, 20009,
afirmam que o ruido de creep groan é gerado na interface de atrito e se propaga através da
estrutura do veiculo. De acordo com Lee et al., 2013 e Neis et al. 2015, o fenémeno de stick-
slip € causado por dois principais fatores:

v A diferenca entre os coeficientes de atrito estatico e dinamico;

v Arrigidez estrutural da suspenséo do veiculo.

Alguns autores, como Lee et al., 2013, afirmam que a combinagdo de uma diferenca
muito grande entre os atritos estatico e dinAmico com uma baixa rigidez estrutural da
suspensdo gera uma maior propensao a ocorréncia de vibracgdes auto excitadas. No entanto, no
trabalho de Neis et al., 2016, sdo apresentados resultados que contrariam essa afirmacao. Nos

resultados desse estudo, sdo mostrados dois materiais com mesma diferenca entre o
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coeficiente de atrito estatico e o dindmico, mas um deles possui uma maior propensdo ao
creep groan, avaliados no mesmo sistema.

Esse tipo de ruido é comumente percebido em rampas de estacionamento, por
exemplo, onde o veiculo esta parado ou quase parado (em velocidades muito baixas), e o freio
esta acionado com uma pressdo baixa. Segundo Neis et al., 2016, a vibrag&o é gerada no par
em contato (rotor e material de atrito), mas se propaga pela suspenséo, sendo percebida pelo

motorista como uma combinacéo de ruido e vibracéo, causando desconforto e inseguranca.

2.3.2 Ruido do tipo squeal

Segundo Lee et al., 2013, a diferenca fundamental entre as vibragdes de creep groan e
squeal estd associada ao mecanismo de excitagdo. O creep groan esta diretamente associado
ao deslizamento entre as superficies, enquanto que o squeal esta relacionado com a geometria
do sistema e suas harménicas. Matozo, 2006, descreve a percepg¢ao do squeal como sendo um
assovio agudo e incomodo ao ouvido humano.

O ruido de freio definido como squeal € aquele que ocorre em altas frequéncias,
geralmente, para velocidades altas ou grandes desaceleracdes. Segundo Kinkaid et al., 2003,
esse € o ruido de freio mais economicamente importante, pois é o responsavel pelos maiores
custos dos fabricantes com garantia dos automaéveis. Apesar de ndo afetar o desempenho da
frenagem, o squeal é apontado como um defeito do sistema de freio, pois gera grande
desconforto, tanto aos usuarios do veiculo, quanto as pessoas que estdo expostas a ele
[Matozo, 2006].

Um tipo de squeal bastante comum é conhecido como bus noise, pois é um ruido
tipicamente recorrente em o6nibus, principalmente nos utilizados para transporte coletivo
urbano. Na maioria das vezes quando o freio do 6nibus é acionado, reduzindo sua velocidade
até parar para embarque e desembarque dos passageiros, ocorre 0 bus noise, um ruido do tipo
squeal intenso e muito incbmodo [Matozo, 2012]. Dentre 0s motivos para isso, pode ser
citado o tipo de freio geralmente utilizado nesses veiculos (freio a tambor), que possui uma
maior propensdo a ocorréncia desses ruidos, quando comparado aos freios a disco.

Nas literaturas sobre ruidos de freio, podem ser encontradas diversas teorias e modelos
matematicos para explicar o fendmeno do squeal [Kinkaid et al., 2003, Oehlmeyer, 2008,
Oberst, 2011 e Matozo, 2012]. Essas teorias se baseiam em diferentes fendmenos de excitacdo

das vibrac6es, onde os modelos mateméaticos comegam com solugdes da equagdo diferencial
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do movimento a parametros concentrados e chegam a modelos atuais de elementos finitos
com milhares de graus de liberdade. Dentre essas teorias, podem ser citadas 3 principais,
segundo Matozo, 2006, e Matozo, 2012: stick-slip; sprag-slip; e acoplamento modal.

A teoria que relaciona o squeal com o stick-slip € semelhante a teoria de creep groan,
diferenciando-se no tratamento do coeficiente de atrito, que é definido inversamente
proporcional a velocidade relativa entre as superficies em contato. 1sso provoca instabilidade
no sistema de freio, disparando o squeal. A teoria de sprag-slip, definida por Spurr, 1962,
correlaciona o disparo da instabilidade com a variacdo da forca normal entre as duas
superficies.

Na teoria de acoplamento modal, o ruido de squeal é associado com o sistema de freio,
sendo iniciado pelo acoplamento das formas modais dos componentes desse sistema de freio.
Esse fenbmeno é avaliado através de analises de autovalores complexos (Complex Eigenvalue
Analysis — CEA), constituindo uma das teorias mais aceitas e abordadas na literatura de
predicdo de squeal. A CEA pode ser realizada através de metodologia analitica, baseada na
solucdo da equacdo diferencial do movimento com parametros concentrados de um ou mais
graus de liberdade, ou metodologia numérica, pelo método dos elementos finitos, que é a
abordagem utilizada nesse trabalho.

Existem diversos trabalhos que utilizam metodologias analiticas, como o de Hoffmann
et al., 2002, que apresenta um modelo de pardmetros concentrados com dois graus de
liberdade para avaliar a instabilidade induzida pelo atrito em freios a disco. Spelsberg-
Korspeter, 2012, também utiliza um modelo de parametros concentrados, mas acrescenta uma
etapa de otimizacdo ao seu trabalho, onde determina pardmetros que causam assimetria do
disco de freio como alternativa para solucionar a instabilidade, afastando as frequéncias dos
modos propensos ao acoplamento modal.

A teoria da analise de autovalores complexos para instabilidades induzidas pelo atrito
através do metodo dos elementos finitos é explicada no trabalho conduzido por Bajer et al.,
2004, onde os autores apresentam as equacOes do trabalho virtual, que s@o resolvidas pelo
MEF, com a contribuicdo do atrito pela Lei de Coulomb. Essas equagfes séo incorporadas na
analise de autovalores complexos, gerando assimetria da matriz de rigidez e identificando as
instabilidades devido ao acoplamento de formas modais. Em outras palavras, nesse trabalho

sdo apresentadas as equacdes responsaveis pela identificacdo das instabilidades do sistema de
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freio modelado por MEF. O equacionamento dessa teoria serd apresentado adiante, no
subcapitulo que aborda o Método dos Elementos Finitos.

Oberst, 2011, realizou uma extensa revisdo bibliografica sobre ruido do tipo squeal em
freios a disco, onde séo apresentados diversos modelos analiticos e numéricos sobre o tema.
Em Oberst, 2011, e Oberst e Lai, 2015, é apresentada uma metodologia que descreve um
modelo de freio a disco simplificado, no qual é realizada uma analise de autovalores
complexos, atraves do método dos elementos finitos, acoplada a uma analise de radiacao
acustica, pelo Método dos Elementos de Contorno. Essa metodologia é uma tendéncia nos
modelos numéricos de predicdo de squeal, uma vez que permite avaliar os efeitos vibro
acusticos do sistema de freio.

Liu et al., 2007, Oehlmeyer, 2008 e Silva et al., 2013, estudaram sistemas compostos
apenas por disco e pastilha, e conseguiram identificar numericamente frequéncias instaveis,
confirmando medidas experimentais. J& Bajer et al., 2004, Kun et al., 2013, e Wontae et al.,
2013, acrescentaram o caliper e seus componentes ao modelo de disco e pastilha, obtendo
uma melhor representacdo da solucdo por elementos finitos nos modelos numéricos
estudados. Kung et al., 2000a, Fritz et al., 2007, Park et al., 2012, Esgandari et al., 2013, e Ali
e Ghazaly, 2015 incluiram ainda em seus modelos numéricos o sistema de fixacéo do freio no
eixo. Nos sistemas de freio a disco, a adicdo desses componentes mostrou-se relevante devido
a influéncia que exercem nos modos de vibracdo do sistema, pois possuem massa e rigidez
significativas em relagdo ao disco.

Com relacdo aos freios a tambor, as literaturas sobre ruidos sdo mais escassas.
Hohmann, 1999, apresenta um estudo dedicado a avaliar a distribuicdo da presséo de contato
na interface entre tambor e lona, propondo novas geometrias do material de atrito para tornar
o perfil dessa distribuicdo mais uniforme. Somnay e Shih, 2002, apresentam um estudo sobre
CEA para freios a tambor utilizando o MEF com o programa de elementos finitos ANSYS
Multiphysics, onde é utilizada uma comparacdo com analise modal experimental para
validacdo do modelo numérico. Esse pesquisador mencionou a importancia de considerar a
propriedade de amortecimento na analise de autovalores complexos para os sistemas de freio
a tambor, porém, ndo considerou nenhum efeito de amortecimento em seus modelos
numericos. Huang et al., 2006, também elaboraram um modelo de CEA por MEF de um freio
a tambor, utilizando o programa ANSYS. No modelo proposto por estes autores, os efeitos de

amortecimento foram desconsiderados. Porém, uma importante conclusdo deste estudo foi
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que o aumento do coeficiente de atrito (coefficient of friction - cof) aumenta a instabilidade e
que apenas os modos semelhantes com possibilidade de interacdo podem acoplar e iniciar a
instabilidade.

Na publicacdo de Fritz et al., 2007, foi estudado o squeal em freio a disco e sua relacéo
com a propriedade de amortecimento de uma maneira completamente tedrica, com pouca
aplicacdo préatica. Esse pesquisador apresenta 0 comportamento de uma curva da frequéncia
em funcdo do coeficiente de atrito em diferentes niveis de amortecimento para um par
complexo conjugado instavel. Na publicacdo de Esgandari et al., 2013, os autores fazem uma
reviséo sobre amortecimento, definindo o amortecimento de Rayleigh como mais conveniente
para esse tipo de andlise, utilizando essa representacdo nos seus modelos de predicdo de
squeal para sistemas de freio a disco.

Nesse cendrio, é preciso abordar a utilidade dessa ferramenta numérica. Segundo
Matozo, 2006, uma forma possivel de evitar ou corrigir o problema de squeal em frenagens €
através da modificacdo das frequéncias naturais dos componentes que formam o sistema de
freio, evitando acoplamentos modais entre esses componentes e, com isso, evitar as possiveis
ressonancias. Assim, definir uma metodologia eficaz e confiavel de predicdo de squeal é o

primeiro passo para entender e solucionar os problemas relacionados.

2.4 Analise Modal Experimental

A analise modal experimental é um procedimento destinado a obtencdo dos
parametros modais (frequéncias, amortecimentos e formas modais) do componente ou
estrutura de interesse, consistindo em um modelo de resposta [Rao, 2010]. Esse modelo é
baseado em manipulacdo matematica, através de Fun¢des Resposta em Frequéncia (FRF’s),
que serdo descritas em seguida.

Segundo Masotti et al., 2009, e Schwarz e Richardson, 1999, a analise modal ¢ um
método robusto e eficaz de caracterizar a dindmica vibracional de uma estrutura, bem como
validar modelos numéricos. As frequéncias naturais sao respostas combinadas dos efeitos das
propriedades inerciais e elasticas da estrutura, caracterizando seu comportamento vibratério.
O fendmeno de ressonancia ocorre quando uma estrutura é excitada proximo ou em uma ou
mais das suas frequéncias naturais.

A andlise modal experimental se baseia no conceito da Série de Fourier, a qual define

que qualquer forma de onda real e periddica pode ser decomposta em um somatorio infinito
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de ondas senoidais, com frequéncia e amplitude definidas. Segundo LMS, 2000, cada uma
dessas ondas senoidais no dominio do tempo séo representadas por uma linha espectral no
dominio da frequéncia, resultando no espectro de frequéncias da onda real. A conversdo da
resposta no dominio do tempo para o dominio da frequéncia é realizado através da
Transformada de Fourier, que é definida em seguida. A Figura 2.4 apresenta uma ilustracdo
sobre as Seéries de Fourier, como um somatério de ondas senoidais no dominio do tempo e a

linha spectral de cada onda no dominio da frequéncia.

Amplitude

Tempo Frequéncia
Figura 2.4 Representacdo das Séries de Fourier. Adaptado de LMS, 2000.

2.4.1 Transformada de Fourier

A partir da resposta no dominio do tempo, a conversdo para o0 dominio da frequéncia é
realizada através da Transformada de Fourier. A equacdo 2.2 apresenta a Transformada de
Fourier. Esse tdpico é baseado em LMS, 2000.

Sx(f) = f_ x(t)e 2t dt (2.2)

Onde, S (f) é a funcdo transformada de Fourier, ou a funcdo resposta no dominio da
frequéncia, x(t) é a resposta no dominio do tempo, f é a frequéncia e t é o tempo.

Essas fungdes (S, (f) e x(t)) sdo continuas em todo o dominio (—oo, +o0), porém 0s
dados obtidos experimentalmente sdo discretos. Para utilizar a Transformada de Fourier

digitalmente, é necesséario realizar uma integragdo numérica entre limites fixos e finitos.

2.4.2 Transformada Discreta de Fourier (Discrete Fourier Transform)

O calculo digital da Transformada de Fourier é chamado de Transformada Discreta de

Fourier. Segundo LMS, 2000, a DFT calcula os valores em pontos discretos (mAf),
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realizando uma integracdo numérica entre limites fixos (At), como pode ser observado na

representacédo da Figura 2.5.

X(l)(t‘ —j2amAfAt

y

Tempo

Figura 2.5 Representacdo da integracdo numérica da DFT. Adaptado de LMS, 2000.

Para realizar o célculo da DFT, é utilizado o algoritmo da Transformada Rapida de
Fourier (Fast Fourier Transform — FFT). Esse algoritmo determina o espectro de frequéncias
do sinal de tempo discreto. A Figura 2.6 mostra uma representagdo da amostragem de um

sinal no dominio do tempo e a conversao para o dominio da frequéncia, através do FFT.

N Amostras

Tempo
W\HW Direta
FFT
H’|IH| i

" : Frequéncia
N/2 Linhas Espectrais
Figura 2.6 Representacdo da DFT pelo FFT. Adaptado de LMS, 2000.

2.4.3 Funcdo Resposta em Frequéncia (Frequency Response Function)

A Funcdo Resposta em Frequéncia (FRF) descreve a relacdo saida pela entrada entre
dois pontos de uma estrutura, em fungédo da frequéncia. Em outras palavras, uma FRF é uma
resposta definida como a relagdo entre uma saida simples em um grau de liberdade (gdl) da
estrutura e uma entrada simples em outro gdl. Em outras palavras, a FRF é a medida da
resposta de uma estrutura em termos de deslocamento, velocidade ou aceleracdo em funcéo de
uma entrada de for¢a unitaria, por exemplo. A Figura 2.7 é a representacdo de uma FRF. Esse

topico é baseado em Schwarz e Richardson, 1999.
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Tempo:  F(t) X(t)
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Frequéncia: F(®) x [H(®)] = X(®)

Figura 2.7 Representacdo de uma FRF de um sistema mecanico. Adaptado de Schwarz e
Richardson, 1999.

Estruturas reais sdo continuas, com isso, possuem infinitos graus de liberdade,
consequentemente, infinitos modos de vibracdo. Do ponto de vista experimental, uma
estrutura real pode ser discretizada espacialmente, com tantos gdl quanto sejam necessarios
para capturar com relativa exatiddo os parametros modais na faixa de frequéncia desejada.
Cada grau de liberdade discretizado na geometria da estrutura dard origem a uma FRF, pois
sera um ponto de medicdo e/ou excitacdo. Ndo ha limite no nimero de gdl, mas, usualmente,
0 tempo e o custo restringem o limite maximo de gdl utilizados.

A Figura 2.8 apresenta uma discretizagdo do dominio fisico da estrutura em andlise.
Nessa imagem pode ser visualizado o conceito de funcdo de transferéncia, uma vez que a
estrutura é excitada no ponto 7 e as respostas sdo medidas em cada um dos pontos. Com isso,
¢ obtida uma funcdo de transferéncia e, consequentemente, uma FRF para cada ponto

instrumentado.

Xp{t) = Xljw)
X4(t) —= X4(jo)

|

17(t) = F(jw)
Figura 2.8 Representacdo de uma FRF de um sistema mecéanico. Adaptado de Schwarz e
Richardson, 1999.

A FRF de cada ponto da estrutura discretizada, € definida como a razdo entre a
resposta e a entrada entre dois pontos. Na Figura 2.8, pode ser visto que a excitacdo (f;(t)) é
aplicada no ponto 7, enquanto as medicBes séo realizadas em todos os pontos do dominio

discretizado. A FRF da estrutura ¢ definida como o conjunto, ou o somatorio, das FRF’s de
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cada ponto. Esse somatério pode ser representado pela Figura 2.9, que apresenta

esquematicamente diferentes FRF’s e o somatorio dessas para formar a FRF da estrutura.

Log da Magnitude da FRF

modo #1

modo# \

modo#3
N

resposta
entrada

Frequéncia

Figura 2.9 Representacdo do somatdrio das FRF’s de uma estrutura. Adaptado de Schwarz e
Richardson, 1999.

As FRF’s podem ser nomeadas em fungdo do tipo de resposta medida, onde a
excitacdo pode ocorrer, prioritariamente, de duas formas: por atuadores eletromagnéticos
(chamados de shaker); ou por martelo de impacto. As respostas medidas podem ser
deslocamentos, velocidades ou aceleracfes, sendo nomeadas de acordo com a Tabela 2.1.

Tabela 2.1 Nomenclatura das FRF’s em fungao da relagao saida/entrada.

Nome da FRF Saida Entrada
Observancia Deslocamento Forca
Mobilidade Velocidade Forca
Inertancia/ Receptancia Aceleragéo Forca
Rigidez Dinédmica Forca Deslocamento
Impedancia Forca Velocidade
Massa Dinamica Forca Aceleracao

2.4.4 Procedimento de analise modal experimental por impacto

As analises modais experimentais descritas como procedimento nesse topico sao
exclusivamente referentes aos ensaios realizados no desenvolvimento do presente trabalho. As

analises modais experimentais séo realizadas utilizando excitacdo por martelo de impacto e a
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resposta & medida em termos de aceleragdo, sendo chamada de FRF de Inertancia, de acordo
com a Tabela 2.1. Segundo Schwarz e Richardson, 1999, o teste de impacto foi desenvolvido
no final da década de 1970, sendo o mais popular método de analise modal utilizado
atualmente. De acordo com esses autores, o teste de impacto € uma maneira rapida,
conveniente e de baixo custo de encontrar os pardmetros modais de uma estrutura.

Segundo Rao, 2010, esse teste é realizado utilizando os seguintes componentes
béasicos: (i) martelo de impacto, para excitar a estrutura com uma entrada de forgca conhecida;
(ii) acelerémetros, para medir a resposta de aceleracdo em cada ponto; (iii) analisador FFT,
para computar as FRF’s de cada ponto; (iv) programa de pés-processamento modal para
calcular os parametros modais. A Figura 2.10 apresenta de forma esquematica o procedimento

de analise modal por excitagdo com martelo de impacto e os respectivos componentes citados.

Dominio /b\,,——— R

do Tempo Impulso Resposta

Parametros Modais
v" Frequéncia

v" Amortecimento
v" Forma modal

Ajuste

de
‘A‘/H/-—lmag curvas

Figura 2.10 Esquema de uma andlise modal experimental com martelo de impacto. Adaptado
de Schwarz e Richardson, 1999.

O procedimento de analise modal experimental comeca com a adequada discretizagao
espacial da geometria da estrutura a ser caracterizada dinamicamente. Para isso, é importante
observar a faixa de frequéncia que se desejar realizar a medicdo e ter uma ideia da forma
modal, pois com isso a resposta terd melhor representatividade. O proximo passo é configurar

o analisador FFT e criar um modelo computacional da geometria no ambiente grafico do
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programa, permitindo definir os pontos de medicdo e excitacdo na pega € na geometria
computacional. Com esses passos, a medicao estd pronta para ser iniciada.

Os acelerdmetros sdo fixados nos pontos discretizados da estrutura, sendo
movimentados quando necessario para realizar a medi¢cdo de todos os pontos definidos. A
cada etapa de fixacdo dos acelerometros, séo realizados impactos do martelo contra a
estrutura, no ponto definido para a excitacdo. De forma geral, a excitacdo ocorre sempre no
mesmo ponto da estrutura. O analisador FFT computa uma FRF para cada ponto de medicao,
e esses resultados precisam ser exportados e importados no programa de pos-processamento
modal.

No programa de po6s-processamento modal, as FRF’s de cada ponto sdo somadas na
FRF da estrutura. Devem ser configuradas a analise e a forma de extracdo dos parametros
modais, permitindo, através de algoritmos dedicados, obter os parametros modais de cada

pico da FRF, que representa uma frequéncia natural da estrutura.

2.5 Vibragdes Livres Amortecidas— Sistema de um Grau de Liberdade

Para apresentar o equacionamento matematico do problema de instabilidade dindmica,
é conveniente comecar apresentando um problema mais simples, facilitando o entendimento
dos fendmenos mais complexos. Assim, pode ser apresentado inicialmente o conceito das
vibracOes livres amortecidas para 1 grau de liberdade, de acordo com Rao, 2010. Segundo
Thomson, 1978, a solucdo dessa equacdo simples permite compreender alguns aspectos
importantes sobre o papel do amortecimento em um sistema mecénico. A Figura 2.11 mostra

um diagrama esquematico de um sistema massa-mola-amortecedor de 1 grau de liberdade.
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Figura 2.11 Sistema massa-mola-amortecedor de 1 gdl.

A partir do sistema da Figura 2.11, pode ser apresentada a equa¢do do movimento, de

acordo com a Segunda Lei de Newton [Rao, 2010].
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mi(t) + cx(t) + kx(t) = F(¢t) (2.3)

Onde, k € a rigidez da mola, ¢ € o amortecimento viscoso, m é a massa, X(t) € a
resposta vibratoria do sistema, F(t) é a forca externa aplicada ao sistema, t € o tempo, x, x e ¥
sdo o deslocamento, a velocidade e a aceleragdo, respectivamente.

Pode ser observado que a Equacdo do Movimento é essencialmente a Segunda Lei de
Newton, onde o somatdrio das forgas (inerciais, elasticas e dissipativas) atuantes em um corpo
é igual a zero. Como o objetivo é calcular a resposta do sistema na condicdo de vibracdes

livres, ou seja, sem forca externa aplicada (F(t) = 0), tém-se:
mi(t) + cx(t) + kx(t) =0 (2.4)

A equacdo 2.4 representa a equacdo diferencial do movimento para um sistema massa-

mola-amortecedor na condicdo de vibrac@es livres. Ao dividir toda a equacéo 2.4 por m, fica:

K
10 +%5c(t) +—x(t) = 0 (2.5)

Definindo as fragcdes da equacdo 2.5 da seguinte forma.

= = 20wy, % = Wy, (2.6)
X(t) + 2wk (t) + wyx(t) = 0 (2.7)

Onde, ¢ €é a razdo de amortecimento, definida pela razdo entre o amortecimento e o
amortecimento critico do sistema, e w,, € a frequéncia natural do sistema de 1 gdl analisado.

A partir da equacdo 2.7, pode ser proposta uma solu¢édo do tipo:

x(t) = Aet (2.8)

Onde, 4 é uma constante de amplitude da resposta, e A € o autovalor da solucéo.
A equacdo 2.8 deve ser derivada e substituida na equacgéo 2.7, de forma a determinar o

autovalor da solucdo.

x(t) = Ale’t (2.9)
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%(t) = AA%eM (2.10)

ANPeM + 20w, AdeM + w2 AeMt = 0 (2.11)
Manipulando a equacédo 2.11 para isolar a exponencial, tém-se:
Ae't (/12 + 2{wpA + an) =0 (2.12)

Como a parte exponencial da equagdo 2.12 sempre serd diferente de zero, a Unica
solucdo possivel para a equacdo 2.12 é se a parte entre parénteses for igualada a zero, como

segue.
A2+ 20w, A +w,2 =0 (2.13)

A equacdo 2.13 é conhecida como equacdo caracteristica da solu¢do da equacdo do
movimento para um grau de liberdade. As solugdes de a serdo as raizes desse polinbmio, da

seguinte forma.

L% £V @wa)? — 4w, _ —w +w, /52 1 (2.14)

2

Assim, a solugdo da equacdo do movimento para esse sistema seré:

x(t) = Aeht = ae(-Swntwn/T?=1)t (2.15)

x(t) = A [e(*W"*W"Vf 1) 4 g(Gwnms 52‘1)1 (2.16)
x(t) = Ae~SWnteiwny1-0%t | fo={Wnto=iwny1-%t (2.17)
x(£) = Ae=Wnt (wn/1-0 4 g-iwn/1-C21) (2.18)

Wg = Wpy1 -2 (2.19)
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Onde, w, é a frequéncia natural amortecida do sistema.
Aplicando a relacdo da exponencial imagindria com a fungdo trigonométrica do

cosseno, tém-se:

eiwt + e—iwt
— = coswt (2.20)
x(t) = Ae~$Wnt cosw,t (2.21)

Considerando agora uma forca harmonica atuando sobre o sistema, e, por

simplicidade, desprezando o amortecimento, tém-se:

F(t) = Fycoswt (2.22)

Onde, F, é a amplitude da forca aplicada.
Assim, a resposta do sistema possui uma parte proveniente da solucdo homogénea, que
foi apresentada anteriormente pela equacao 2.21, e uma parte proveniente particular, que tera

a seguinte forma.
x,(t) = X coswt (2.23)

Onde, x,,(t) é a solugdo particular da equagdo 2.3; X e é a amplitude da resposta.
Para determinar a amplitude da resposta, X, a equacdo 2.27 deve ser derivada e

substituida na equacéo 2.3, resultando na seguinte expressao para a amplitude.

_ Fo  F/k st
X_k—mwz_ mw2 w\2 (2.24)
== 1- (w_n)

Onde, 6§, € a deflexdo estatica do sistema, ou seja, 0 deslocamento da estrutura para
uma aplicacgéo estéatica da forga F,.

A partir da equacéo 2.24, pode ser percebido que quando a frequéncia de excitacdo (w)
e a frequéncia natural do sistema (w,,) sdo iguais, existe uma singularidade matematica, ja que
0 denominador da equacdo 2.24 é zero, definida como ressonéncia do sistema. Para avaliar
essa fungdo no limite € necessario aplicar a regra de L’Hospital, que resulta na seguinte

expressao.



26

_ d [ 8e5¢ COSWL Oest t Wy, senwyt
lim — = | =
| :
Wn (2.25)
Oest t Wy, senwyt
xp(t) =

2

A partir da equacdo 2.29 acima, pode ser percebido que a resposta do sistema
vibratorio, quando excitado proximo a sua frequéncia natural, serd crescente ao longo do
tempo, tendendo ao infinito, no caso sem amortecimento.

A equacdo 2.21 apresenta a resposta vibratdria do sistema de 1 gdl livre e amortecido,
enquanto a equacdo 2.29 apresenta a solucdo particular do sistema excitado harmonicamente
com frequéncia igual a frequéncia natural. Nas analises dessas equacfes, encontradas em Rao,
2010, e Thomson, 1978, podem ser visualizados 4 tipos de comportamentos possiveis para a

resposta geral x(t), em funcdo do valor de ¢, como pode ser visto na Tabela 2.2.

Tabela 2.2 Tipos de resposta vibratoria em funcéo de ¢.

4 Resposta
(<1 Amortecimento subcritico
(=1 Criticamente Amortecido
(>1 Amortecimento supercritico
(<0 Instabilidade Dindmica

A Ultima linha da Tabela 2.2, que esta destacada em negrito, apresenta um caso
hipotético para 0 amortecimento (¢ < 0). Esse comportamento representa, por exemplo, uma
ressonancia do sistema. Nesse caso, ha amplificacdo da resposta, visto que a exponencial da
equacéo 2.21 passaria a ter expoente positivo, aumentando com o tempo.

A Figura 2.12 apresenta a solugéo da equagdo 2.21 para cinco valores diferentes de ¢.
A resposta ndo amortecida (¢ = 0) € periddica e possui a mesma amplitude de vibracdo. Para
0 sistema subcritico (¢ < 1), a resposta da vibracdo diminui ao longo do tempo, sendo que
guanto maior for o valor de ¢, mais rapidamente a amplitude reduz. Para o sistema critico (¢ =

1), a amplitude rapidamente se reduz para zero, sem chegar a ser oscilatéria. O mesmo
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comportamento € observado para a resposta com ¢ > 1. Para o sistema instavel (¢ < 0), a

amplitude de oscilacéo cresce ao longo do tempo.

Tipos de respostas em funcgédo de {

2 -

1,5 »

! ”\ ; sy " ------ N0 amortecido
05 1% Fom - ---m-+ Subcritico (¢ < 1)
2 0+ -gé-—x—%—-x—-gé--x-—x’,—-x--_g--x-iag.—*- Supercritico (> 1)
g y 5% 107 gt ==¢=-Critico ({=1)

-0,5 g o \s 3 .
< R L L= Instavel (< 0)
-1,5 - N .
-2 - o
Tempo [s]

Figura 2.12 Respostas vibratorias para diferentes valores de ¢.

2.6 Amortecimento

Na maioria dos sistemas mecanicos, segundo Masotti, 2013, os mecanismos fisicos de
dissipacdo de energia ndo possuem compreensao matematica totalmente definida. Por ser uma
combinacdo de diferentes fendmenos irreversiveis, 0 modelamento matematico puramente
analitico da propriedade de amortecimento se torna impraticavel, necessitando de avaliacédo
experimental para definir pardmetros que permitam representar matematicamente essa
caracteristica.

Nesse ponto do estudo, sdo exploradas as formas disponiveis para representar a
propriedade fisica de amortecimento no programa de elementos finitos utilizado - ANSYS.
Posteriormente, essas formas sdo discutidas, com relacdo tanto ao tipo de analise numérica
quanto a representatividade fisica no fendbmeno de interesse. A Tabela 2.3 apresenta as formas
disponiveis de representacdo do amortecimento no ANSYS para anélises modais. [ANSY'S,

2015].
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Tabela 2.3 Formas de representacdo do Amortecimento no ANSYSS.

ID Representacdo do Amortecimento

1 Amortecimento de Rayleigh

2 Coeficiente de Amortecimento Estrutural
3 Elemento de Amortecimento

O amortecimento através de um elemento amortecedor (ID 3 na Tabela 2.3) é bastante
usual em analises simplificadas de sistemas discretos a parametros concentrados. No entanto,
para analises modais de autovalores complexos esse tipo de elemento ndo é aplicavel, pois se
deseja aplicar amortecimento sobre 0os modos de vibracdo e ndo como um Unico elemento
dissipador de energia concentrado. J& o amortecimento estrutural (ID 2 na Tabela 2.3),
também chamados de histeréticos, sdo definidos como aqueles que ocorrem devido as
deformacdes de um material, dissipando energia. Assim, esse tipo de amortecimento é dificil
de ser mensurado e sera totalmente dependente da condicdo de medicéo.

De acordo com Esgandari et al., 2013, a representacdo mais adequada as analises de
autovalor complexo é através do Amortecimento de Rayleigh (ID 1 na Tabela 2.3), pois
permite, através de coeficientes, definir um amortecimento proporcional em todos 0s modos

de vibracdo do sistema. Esse tipo de amortecimento sera descrito no subitem seguinte.

2.6.1 Amortecimento Proporcional de Rayleigh

Para resolver um sistema vibratério amortecido de varios graus de liberdade, assim
como o sistema dado pela equacdo 2.26 abaixo, € necessario definir a matriz de
amortecimento, a qual pode ser apresentada em fungdo dos coeficientes de Rayleigh (a e B).
Esses coeficientes sdo calculados a partir de dados experimentais de acordo com as equagoes
apresentadas em seguida. A equagéo 2.26 representa a equacdo do movimento de um sistema

vibratério livre amortecido.

WM+ C i+

[1=

u=0 (2.26)

Onde, M é a matriz de massa, C € a matriz de amortecimento, K € a matriz de rigidez,

u, u e i sdo os vetores de deslocamento, velocidade e aceleragéo, respectivamente.
De acordo com Mohammad et al., 1995, Man Liu e Gorman, 1995, e Esgandari et al.,

2013, o Amortecimento de Rayleigh pode ser definido na sua forma geral.
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1
c=m (U k) (2.27)

0

ki

&
Il

Onde, a; € o k-ésimo coeficiente de proporcionalidade, e p € o nimero de termos que
serdo considerados no somatorio.
Assim, particularizando para o caso mais simples do amortecimento proporcional,

onde sdo definidos apenas dois termos, ou seja, p = 2.

o

=M [ao (M K) + e (M K) | (2.28)

= aM+ak (2.29)

Adotando a, = a e a; = 8, a equacdo 2.29 pode ser reescrita.

C=aM+p

1=

(2.30)

A equacdo 2.30 acima, expressa a matriz de amortecimento em funcdo de dois
coeficientes, que sdo chamados de coeficiente de Rayleigh. No entanto, ainda é necessario
definir o célculo desses coeficientes, o qual é realizado através de resultados experimentais da
razdo de amortecimento e frequéncia de vibracdo. Para isso, a razdo de amortecimento ({;)

pode ser definida em sua forma mais geral.

p—1

2¢; = Z w2t (2.31)

k=0
Novamente considerando apenas dois termos ( p = 2 ), e adotando a mesma notacéo

deay,=aea; =p.

2= aw; "t +Bw (2.32)

a Bw;

Gi= 5t (2.33)

B ZWi
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Fazendo uma verificacdo dessas equacdes, para um sistema mais simples de um grau

de liberdade a parametros concentrados, tém-se:

mi+cx+kx=0

X+—x+—x=
k
o, 2 _ 2
—=w k=mw
m n n
n c

=2n =—= .
1 q\m 2mwy,

. c=2mw,(

c=am+fk

2mw,{ = am+ fmw,?

(2.34)

(2.35)

(2.36)

(2.37)

(2.38)

(2.39)

(2.40)

Com esta manipulacdo, pode ser observado que a equacdo 2.33 € valida, estando

definidas as equacOes classicas para o amortecimento de Rayleigh. No entanto, agora é

necessario determinar os parametros de Rayleigh, a e B, os quais sdo calculados a partir de

dados experimentais. Através de analises modais experimentais, sdo obtidos dois vetores, um

com a frequéncia de vibragdo dos modos e outro com a respectiva razdo de amortecimento.

Com esses dois vetores, as seguintes equacdes sdo usadas para o célculo de a e .

o« B w;
2w 2

{;

-1

G =bw 3] ¢

(2.41)

(2.42)
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2.7 Método dos Elementos Finitos - MEF

O MEF é uma ferramenta desenvolvida com o objetivo de aproximar as solucfes das
complexas equacdes diferenciais que descrevem os fendmenos fisicos. A vantagem dessa
técnica, frente as teorias puramente analiticas, consiste em tornar possivel a aplicagdo e
solugdo dessas equacgOes diferenciais, considerando as diferentes complexidades, como
geometrias reais e ndo linearidades (de materiais e de contato, por exemplo).

A base dessa metodologia estd no método de discretizar espacialmente as geometrias
em elementos mais simples, que podem ser mapeados e transcritos para um dominio regular,
onde as equacOes podem ser mais facilmente integradas em elementos isoparamétricos de
limites fixos. Segundo Antunes, 2014, a particdo do dominio do corpo a ser analisado por
MEF, em subdominios mais simples, permite que as equacbes diferenciais sejam
simplificadas por um sistema de equacdes lineares, mantendo a qualidade dos resultados.

A Figura 2.13 representa um corpo genérico tridimensional com o inicio de
discretizacdo por elementos finitos tridimensionais, onde podem ser vistas as condi¢des de
contorno no dominio de superficie e um tipo de carregamento de forca concentrada. Essa
Figura 2.13 é uma representagdo simplificada de como um corpo qualquer pode ser
discretizado, aplicando as devidas condigdes de contorno e carregamentos.

Carregamento
F

NG j

Elemento finito m

Condicao de
contorno (BC)

Figura 2.13 Corpo tridimensional geral, com um elemento 3D de 8 n6s. Adaptado de Bathe,
1996.
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Esse subcapitulo visa uma répida revisao sobre tdpicos importante do MEF, mas sem
aprofundar excessivamente na teoria, pois existem diversas literaturas que abordam o tema
com maior propriedade e detalhamento. As literaturas que embasam o que sera apresentado
adiante sdo: Hughes, 2000, Bathe, 1996, Alves Filho, 2008, ANSYS, 2015.

2.7.1 Tipos de Elementos

A discretizacdo do dominio em analise é realizada através dos diferentes tipos de
elementos, que podem ser: unidimensionais (elementos de barra); bidimensionais (elementos
de vigas); e tridimensionais (elementos sélidos). Na mecénica dos corpos deformaveis, 0s
elementos unidimensionais e bidimensionais sdo baseados em teorias estruturais especificas,
enguanto os tridimensionais sdo usados para representar qualquer fenémeno fisico baseado na
Equacao de Equilibrio, por exemplo.

Os tipos de elementos podem ainda ser classificados quanto a ordem do polinémio de
integracdo, sendo mais utilizados na pratica os lineares e os quadraticos. Para os elementos
mais comumente utilizados, a diferenca em sua ordem é dada pela quantidade de nos utilizada
para representar cada direcdo espacial. Aqui serdo apresentados rapidamente apenas 0S
elementos sélidos, pois sdo utilizados ao longo desse trabalho. Serdo apresentados o0s
polinbmios de apenas um exemplo de elemento, servindo para apresentar o tipo de
metodologia apresentada. A Figura 2.14 apresenta dois exemplos de elementos tetraédricos
disponiveis no programa comercial de elementos finitos ANSYS, sendo que o elemento da
Figura 2.14 (a) sera detalhado adiante. No ANSYS, cada elemento possui uma nomenclatura,
que pode ser vista na Figura 2.14, sendo o elemento bi linear denotado por solid5 e o bi
quadratico por solid226.

T
S Solids 2 # Solid226

(@) (b)

Figura 2.14 Elementos tetraédricos, onde: (a) € um elemento bi linear de 8 nos; e (b) é um
elemento bi quadratico de 20 nés. Adaptado de ANSYSS, 2015.
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Resumidamente, um elemento é composto por n nos, sendo necessario determinar um
polinémio de interpolacdo (Ni) para cada um dos n nés. Cada N; precisa possuir valor unitario
no respectivo no e valor nulo nos demais ndés do mesmo elemento. Na aplicacdo do método
em mecanica estrutural, o polinémio dara origem ao valor do deslocamento nodal de cada no.
A equacdo 2.43 apresenta 0s 8 polindmios de interpolacdo do elemento finito tetraédrico bi
linear, mostrado na Figura 2.14 (a) [ANSYS, 2015]. Se for calculado cada um dos polindmios
nas coordenadas dos nos do elemento isoparamétrico (no intervalo [-1, 1] em cada dire¢éo), o

resultado sera que cada polindmio tem valor 1 no proprio né e 0 nos demais nas.

1 1
N, = g(l—s)(l—t)(l—r) Ns = §(1—s)(1+t)(1—r)

1 1
N, = g(l—s)(l—t)(l +7) Ny = §(1—s)(1+t)(1+r)

(2.43)

N3 = %(1+s)(1—t)(1+r) N, = %(1+s)(1+t)(1+r)

1 1
N, = §(1+s)(1—t)(1—r) Ng = §(1+s)(1+t)(1—r)

Onde cada N representa o polindmio de interpolagdo de Lagrange para um dos nés do
elemento isoparamétrico; e (s, t, r) sdo as coordenadas desse elemento no dominio
isoparamétrico.

Além dos elementos solidos, € pertinente mencionar os elementos de contato, que sdo
elementos de superficie utilizados para representar a interface entre dois corpos em contato.
Um mesmo elemento de contato é dividido em duas partes: a superficie de contato (contact); e
a superficie alvo (target), sendo que cada uma representa uma das superficies em contato. A
Figura 2.15 apresenta os elementos de contato disponiveis no ANSY'S, onde podem ser vistas
as duas superficies (contato e alvo) definidas para um mesmo elemento.

Os elementos de contato possuem formulacdo para caracterizar diferentes interacdes
entre superficies, tais como: contato colado (bonded); contato sem separacdo entre as
superficies (no separation); contato sem atrito (frictionless); contato com atrito (frictional); e
contato rugoso (rough). O modelo matematico utilizado nesse trabalho, para simular a
interacdo entre 0 material de atrito e o rotor, sera o de friccdo, ja que sera modelado um

sistema de freio, o qual consiste em atritar duas superficies.
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Superficies alvo associadas

Elementos

Elementos de K Alvo
Contato

T
J—»*r o _/ .
X Superficie de elementos

sélidos/cascas

(@) (b)

Figura 2.15 Elementos de contato, onde: (2) é o elemento de contato bi linear; e (b) € 0
elemento alvo. Adaptado de ANSYS, 2015.

2.7.2 Andlise Estatica Linear

A analise estatica linear € uma das analises de elementos finitos mais simples, pois
consiste basicamente em resolver o sistema de equacdes lineares dado pela 2.44. Para isso, é

necessario apenas montar a matriz de rigidez global (K ;) e o vetor de forcas globais (F ;).

Essa analise pode ser resolvida de forma direta, ndo necessitando nenhum tipo de iteracéo,

pois € linear.

1=

cUc= FEg (2.44)

Onde, K ; é a matriz de rigidez global do sistema; u ; é o vetor de deslocamento nodal

global; e F ; é o vetor de carregamento global.

Como mencionado, € necessario montar a matriz de rigidez e o vetor de forcas globais,
para isso, deve ser apresentada a equacdo diferencial do fenbmeno de elasticidade linear,
chamada de Equacédo de Equilibrio. Segundo Hughes, 2000, a equacdo 2.45 apresenta a forma

diferencial da Equacéo de Equilibrio, que é conhecida como forma forte ou forma diferencial.

Vo+F=0; em ()
ui=q; em Iy; (2.45)
an; = h; em Iy
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Onde, V.o é o gradiente do tensor tensdo de Cauchy; F € o vetor de forcas externas
atuantes sobre o corpo; Q € o dominio do corpo em analise; u; = q; sdo as condi¢bes de
contorno aplicadas; I';; € o dominio de aplicacdo de condicGes de contorno; on; = h; séo

carregamentos de superficie aplicados; e I;,; € o dominio de aplicacdo dos carregamentos de
superficie.

A partir da equacéo 2.45, através de métodos, com o Método dos Residuos Ponderados
ou Método da Minima Energia Potencial, por exemplo, pode ser obtida a equacdo integro-

diferencial da elasticidade 2.46, conhecida como forma fraca da equagao de equilibrio.

J & (e)an= raan (2.46)

Q

Onde, £ é o vetor de deformacdo virtual, associado ao deslocamento virtual (7); D éa

matriz constitutiva de elasticidade linear; e ¢ é o vetor de deformacdo nodal.

Assumindo a deformacéo vetorizada definida por Voigt, segundo Bathe, 1996, tém-se.

0 o 0
gyy\ X a/ay 60
gzlszzlz o 0 /az{g}z
e oy ox O
2 L T

| 0 a/az a/ay_

(gxx

lse
=

(2.47)

, N L . a
Onde, ¢ é o vetor de deformagbes em cada direcdo e combinadas (exx, Yxy, --); . €a

derivada parcial em relacéo a direcéo X, e analogo nas outras dimensoes; u, v, w é o deslocamento nas
direcbes X, Y e Z, respectivamente; e B representa um operador diferencial, chamado matriz de
derivacdo.

Assim, a equacéo de equilibrio pode ser reescrita na equagdo 2.48.

f 4"B'DBu dQ= f a'F da (2.48)
Q - - Q

Agora, pode ser aplicada, na equagdo 2.48, uma aproximacdo de base truncada do

MEF, com a seguinte forma.
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(2.49)

Onde, u"* e 4"° sdo as bases truncadas do vetor de deslocamento nodal e do vetor de

deslocamento virtual, respectivamente; u{ e @7 sdo as coordenadas nodais do deslocamento e

do deslocamento virtual, respectivamente, para cada né do elemento; Nf é o polindbmio de

interpolacdo de cada nd; N¢ é a matriz de polindbmios de interpolagdo do elemento; u® e @°

sdo os vetores de coordenadas nodais do deslocamento nodal e do deslocamento virtual de

cada elemento, respectivamente; e n é o niumero de nds do elemento isoparamétrico utilizado.

ulw

U1

wq Ny 0 O N, 0O O
u® = < > Ne=|[0 N, O 0 N, O

Un - 0 0 N 0 0 '

vn

Wn

(2.50)

Por simplicidade, pode ser definida a matriz de derivacdo do elemento pela seguinte

equacao.
rON
“/ o 0 0
oN
0 k/ dy 0
0 o N

[[=s}
©

Il
=~}
[z
©

Il

N, ON
k/ay k/ax 0
aN, dN
“log 0 “/ox
aN, ON
0 k/az k/ay

(2.51)

Onde, B¢ é matriz de derivacdo elementar; N, € cada polinbmio de interpolacdo de

k = 1 até o nimero de nos do elemento (n).

Com isso, a equacgéo 2.47 pode ser rescrita em funcdo da equagéo 2.51.

§:

I1oa

H:

Jlee]

N€ u€ = B® u®

Substituindo a equagéo 2.52 na equacéo do equilibrio 2.48, tém-se.

(2.52)
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Nelem Nelem
ET z f BeTQ Be dQe Ee _ z f MeTE dQe =0 (253)
e=1 Qe — T e=1 Qe

Onde, N,;.m € 0 nimero total de elementos; e Q¢ é o dominio de cada elemento no
sistema cartesiano global.

O deslocamento virtual pode ser retirado da equacdo 2.53, pois esta em evidéncia em
todo o lado esquerdo da equacdo. Com isso, pode ser definida a matriz de rigidez e o vetor de

forca de cada elemento.

k= | BDB dor (250

Fe = jﬂ Ne'F da (2.55)

e—

Onde, K¢ é a matriz de rigidez de cada elemento; e F¢ € o vetor de forca.

Agora, é necessario efetuar a integracdo da equacdo 2.55 e da equacdo 2.54. Porém,
essa integracdo e as derivadas definidas pela equacdo 2.51 estdo definidas no dominio do
sistema cartesiano global (X, Y, Z), enquanto os polinémios de interpolacdo estdo definidos
no sistema cartesiano isoparamétrico (s, t, r) no intervalo regular [-1, 1]. Para isso, é
necessario aplicar a técnica chamada de mapeamento entre os diferentes dominios, que
consiste em calcular as derivadas parciais dos polinémios de interpolacdo no dominio global
em funcdo do dominio isoparamétrico. Com isso, € possivel realizar a integracdo no dominio
isoparamétrico, que é mais simples e permite a utilizacdo da Quadratura de Gauss.

Os polindmios séo definidos no sistema cartesiano isoparamétrico, mas dependem do
sistema cartesiano global, portanto, para serem derivados com relacdo a (s, t, r), € necessario

aplicar a regra da cadeia, resultando na equacéo 2.57.
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X1N1 + - + leNTl
yilNg + o+ yu Ny

(2.56)
Z1N1 + -+ ZTLNTL

u
z’le={v}=mez€=<zyk1vk>=

Onde, xy, vy € z, s@0 as coordenadas de cada n6 que formam cada elemento.
daN, dN dN,
I k/aSl rau/as av/as aw/as-i J k/aXl j k/aXl
dN _|o 0 0 aN, _1JON
o =1%o Tloe "lor|y Moy =) | “/ay | (2.57)
d a a
Nefo ) 1 ar Por larl (Mg, ) (N, )

Onde, ] é a matriz Jacobiana do mapeamento entre os dominios.

Aplicando a solucdo por base truncada da equacdo 2.56 na matriz jacobiana da

equacéo 2.57, fica.

n
dN JdN dN,
zxk k/as Z)’k k/as Z k k/as
k=1 k=1 k=1
n n n
N, oN, N,
]= Zxk “/ot Zyk “/ot zzk “/at
- k=1 k=1 k=1
n n n
oN N, ON
Z‘xk k/ar Zyk k/ar sz k/ar (2 58)
=1 k=1 k=1 : '
dN. dN,
1/55 n/c')s] X1 Y1z
oN dN,
1= Yot "ot
JdN dN
1/61‘ n/ar Xn In Zn

Assim, a equacdo 2.57 pode ser manipulada para isolar o vetor de derivadas parciais
em relagdo as varidveis do sistema cartesiano global, que sdo necessarias na montagem da

matriz B¢ dada pela equacéo 2.51.
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jaNk/axl JaNk/asl
| aN"/ay j71 Ny (2.59)
\

N/ 30) | IkaNk/ or)
Z

Onde, ]~ é a inversa da matriz Jacobiana.

Assim, a equacdo 2.54 e a 2.55 podem ser reescritas, considerando o mapeamento pela

matriz Jacobiana e seu determinante, como € detalhado por Hughes, 2000.

Ke—leeTDBe| dee =
Ke=| Be'DB|]ldE = (2.60)

= 1=

1
e _ eT e
F —f_lg F|]lds (2.61)

Onde, & é o dominio do elemento no sistema cartesiano isoparamétrico; |]J| é o

determinante da matriz Jacobiana.
A integracé@o da matriz de rigidez e do vetor de forca de cada elemento pode agora ser
realizada através de integracdo numérica (Quadratura de Gauss).

ngx MGy nNgz

- Z 2 Z B°'DBC |] [wxwyw, (2.62)

Px=1py=1pz=1

Ngx MGy Ngz

F® = Z z Z NF |] | wewyw, (2.63)

px=1 py=1 pz=1

Onde, p,, py € p, € cada ponto de Gauss em cada dire¢éo; ngy, ngy € ng, € 0 NUMero de
pontos de Gauss utilizado na integragdo numérica para cada direcéo; w,, w, € w, € 0 peso
associado a cada ponto de Gauss em cada direcao.

Com as matrizes e vetores de cada elemento definidas, é necessario realizar a
montagem da matriz e do vetor globais. Essa montagem deve obedecer a malha do

componente em analise, respeitando os n6s comuns entre diferentes elementos.
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2.7.3 Andlise Estatica Ndo-Linear

Existem diferentes tipos de ndo linearidades, tais como: material; geométrica de
contato; grandes deformacdes; entre outras. De forma simples e apenas para exemplificar,
sera abordada uma ndo linearidade genérica, para a qual o sistema de equacGes precisa ser
resolvido iterativamente pelo Método de Newton Raphson. As referéncias principais para esse
topico sdo Bathe, 1996, Hughes, 2000, e ANSYS, 2015.

O sistema de equacbes globais é resolvido pelo Método de Newton Raphson, como
segue. Na existéncia de uma n&o linearidade, troca-se a nomenclatura da matriz de rigidez

para matriz de rigidez tangente.
Ki*" Au; = F¢— FiF (2.64)

Onde, K" é a matriz de rigidez tangente do sistema; Au; é o vetor de incremento do

deslocamento nodal global; FYR é o vetor de forcas internas residuais, em outras palavras, é o
erro existente na atual iteracdo; e i € um indice que representa a iteracao.

As iteracOes seguem a relacdo linear entre o deslocamento da iteracdo anterior somado
ao incremento da atual, mostrado na equacdo 2.65, e assim sucessivamente. A Figura 2.16

mostra uma representacdo grafica para as iteracdes realizadas.
Uipr = U+ Au; (2.65)

Onde, u;,, € o valor inicial do deslocamento na préxima iteracdo; e u; € o valor do

deslocamento na atual iteragéo.

- _— ga _—

Ky / o

grr Fr

LI -]

u u u u; Ui

@ )

Figura 2.16 Representacao das iteracdes, onde: (a) é a primeira iteracéo; e (b) é a segunda
iteracdo. Adaptado de ANSYS, 2015.
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Resumidamente, 0 método consiste em multiplicar a matriz de rigidez tangente (K7%")

por um determinado vetor de deslocamento inicial (u; — geralmente 0). Com isso, é
encontrada uma forca residual (FY¥®), que deve ser diminuida da forca aplicada (F ;) e entdo o
sistema de equagOes é resolvido para encontrar o incremento de deslocamento (Au;), de
acordo com a equacdo 2.64. Calculado o incremento de deslocamento, a equacdo 2.65 é
resolvida, e a proxima iteracdo é iniciada até que seja alcangada a convergéncia.

No desenvolvimento desse trabalho, serdo consideradas ndo linearidades de grandes
deformacdes e de contatos. Nesses casos, a solucdo é similar a solucdo apresentada
anteriormente, mas cada uma possui suas peculiaridades. Na solucéo de contatos, as iteracdes
representam tentativas de afastamento ou interferéncia entre as superficies, que s&o

ponderadas por uma rigidez de contato, até que o erro seja suficientemente pequeno.

2.7.4 Analise Modal

A analise modal numérica, assim como a analise modal experimental, consiste em
encontrar as frequéncias naturais e os modos de vibracdo de uma estrutura. A diferenca € que
a numérica é calculada em funcdo da geometria e das propriedades dos componentes. Esse
procedimento matematico é equivalente ao apresentado na secdo 2.5 sobre vibracdes livres
para sistemas de 1 grau de liberdade, porém aqui o sistema possui n graus de liberdade, pois é
formado pela discretizacdo da estrutura através do Método dos Elementos Finitos.

A equacdo 2.26 apresenta a equacdo do movimento na forma matricial, para um

sistema de n graus de liberdade e vibragdes livres. A matriz de amortecimento (C) foi definida
na secao 2.6, enquanto a matriz de rigidez (K) foi definida anteriormente na se¢éo 2.7.2, como
K ;. Com isso, ainda falta definir a matriz de massa (M) e entdo abordar o problema de

autovalores e autovetores, que constituem a analise modal. De acordo com Alves Filho, 2008,
e Hughes, 2000, a forca de inércia de um corpo pode ser considerada uma forma de volume,
logo pode ser adicionado um termo na equacgéo 2.45, onde sera considerada apenas a equacao

diferencial, como segue.

V.

IS

+tE=pi (2.66)

Onde, p € a densidade do material da estrutura.
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Assim como foi realizado anteriormente, a equagédo 2.66 esta na forma forte e precisa
ser transformada para a forma fraca. Por simplicidade, sera reescrita apenas a parcela relativa
a massa, pois as demais ja foram detalhadas e ndo mudam. A equacéo integro-diferencial para

massa, a partir da equacdo 2.66 fica.

1=

i = fQQTPE dq Fe (2.67)

Aplicando a mesma aproximacao por base truncada apresentada na equagéo 2.49.

|,E
S

i= J e o (2:68)

e — pu—

Aplicando a técnica de mapeamento e a Quadratura de Gauss, a matriz de massa pode

ser definida pela equagéo 2.69.

Ngx MGy Ngz

= o i = Y DY N [l (269)

Px=1py=1pz=1

Na analise modal, segundo Alves Filho, 2008, a matriz de amortecimento pode ser

desconsiderada, restando apenas as matrizes de massa e rigidez, como segue.

1=

utMi=0 (2.70)

Adotando o seguinte tipo de solucdo, para esse sistema de equacdes diferenciais de

segunda ordem homogéneas a coeficientes constantes, fica.

ut) = e'e (2.71)

Onde, u(t) € a resposta vibratoria da estrutura na forma vetorial, pois sdo considerados
n gdl; & é o autovetor associado com o autovalor A2%; e A representa a frequéncia natural do
sistema.

Derivando duas vezes essa resposta, tém-se.
ue) =2eMe () =AM (2.72)

Substituindo a equagéo 2.72 na equagéo 2.70, fica.
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e (Ko+1*M ) =0 (2.73)

Como a exponencial et nunca podera ser zero, para que haja solucdo diferente da

trivial, o termo entre paréntese devera ser igual a zero.

(kK +2°M) 2= 0 (2.74)

A equacdo 2.74 sO possui solucdo diferente da trivial se o determinante da matriz de

coeficientes for zero, definindo o chamado problema de autovalores e autovetores.
K +A°M| = 0 (2.75)

A equacdo 2.75 representa o polindmio caracteristico da analise modal, sendo
equivalente a equacdo 2.13 do sistema massa-mola-amortecedor de 1 gdl. Podem, ainda,
serem realizadas as manipulag@es: substituir 12 = —1, sendo que 7 é chamado de autovalor;

multiplicar toda a equacdo por M~1. Isso resulta na seguinte equacao.
IM'K —TtM~'M| = 0 (2.76)

As seguintes relacGes podem ser aplicadas.

*

1=

IS

(2.77)

Onde, D* é a matriz dinamica do sistema.

D" -] =0 (2.78)

Onde, I é a matriz identidade de mesma ordem que M e K.

Assim, a equacdo 2.78 precisa ser solucionada, resultando em n frequéncias naturais e
n modos de vibragdo para o sistema. n € no maximo igual a ordem das matrizes, ou seja, igual
ao numero de graus de liberdade do sistema.

A analise modal consiste na busca dos autovalores e 0s respectivos autovetores de um
sistema modelado matematicamente, seja por parametros concentrados ou por elementos

finitos. Partindo da Equacdo do Movimento, o sistema é representado por um sistema de
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equacOes lineares. Se ndo for adicionado o termo representativo do amortecimento nas
equacdes, os autovalores encontrados terdo apenas parte imaginaria, que representa a
frequéncia de vibragdo do respectivo modo, como no equacionamento apresentado.

No entanto, se for adicionado o termo de amortecimento ou se houver algum modo
instavel, em analises modais perturbadas, esse sistema de equagdes fornecerd autovalores
complexos, com partes real e imaginaria, onde a parte real representa 0 amortecimento do
sistema. O equacionamento de sistemas amortecidos sera apresentado juntamente com o

topico de analise modal perturbada.

2.7.5 Andlise de Autovalores Complexos — Anéalise Modal Perturbada

A predicdo do ruido de freio do tipo squeal pode ser realizada com o Método dos
Elementos Finitos, através de técnica de andlise de autovalores complexos, como ja foi
mencionado anteriormente. Nesse trabalho, sera utilizado o programa ANSY'S, sendo, nesse
ponto, apresentada a teoria matematica aplicada nas analises de CEA.

A CEA ¢ uma analise modal perturbada onde a matriz de rigidez do sistema é
corrigida pelos resultados de analises estruturais anteriores. Esse procedimento matematico
gera assimetria na matriz de rigidez, o que provoca perturbacdes na parte real do autovalor
complexo, sendo esse procedimento denominado analise de predicdo de squeal,
caracterizando a instabilidade dindmica induzida pelo atrito.

No ANSYS, estdo disponiveis trés metodologias para predicdo de squeal através de
CEA. Essas metodologias séo diferenciadas de acordo com a Figura 2.17 abaixo, onde pode
ser percebido o aumento da complexidade e o aumento do tempo de processamento da

analise.
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Figura 2.17 Esquema das formas da metodologia de predicdo de squeal no ANSYS.

Na Anélise Modal Linear, é realizada uma analise dos autovalores complexos baseada
no status inicial dos contatos, ou seja, ndo é realizada uma andlise estrutural para avaliacao
das deformacGes e contatos. Esse procedimento é indicado para sistemas onde as deformacdes
durante a aplicacdo ndo sejam significativas.

A Analise Modal Parcialmente Perturbada é dividida em duas etapas, sendo a primeira
uma analise estrutural estatica para avaliacdo das deformacdes e dos contatos. A segunda
etapa desse procedimento é a CEA, na qual é aplicada uma condi¢cdo de rotacdo no
equacionamento referente ao rotor (tambor/ disco de freio), gerando a forca de atrito entre as
superficies. Essa etapa é linear, pois a forca de atrito € calculada com base nos resultados da
analise estrutural, e ndo afeta o calculo das pressdes de contato.

A Anadlise de Autovalores Complexos Totalmente Perturbada é dividida em 3 etapas,
sendo que a primeira é composta pela analise estrutural estatica de avaliacdo das deformacoes
e contatos. A segunda é definida como uma extensdo da analise estrutural estatica, na qual é
aplicada a condigdo de rotagdo ao tambor. Essa etapa é ndo linear, pois a forca de atrito é
calculada e altera a pressdo de contato em funcgdo dessa rotacdo. A terceira etapa é composta
pela anélise de autovalores complexos.

Todas essas analises sdo baseadas na técnica de analise modal complexa, onde a parte

real do autovalor complexo estd condicionada & adigdo de amortecimento ou existéncia de
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modos instaveis. Esse tipo de andlise utiliza resultados estruturais de avaliacdo do contato
entre o rotor e 0 material de atrito para gerar uma perturbagdo na matriz de rigidez global do
sistema, 0 que a torna assimétrica. Essa matriz de rigidez assimétrica é gerada pelo
acoplamento de friccdo entre o par em contato, podendo implicar em auto frequéncias
complexas.

De acordo com o tratamento classico encontrado na literatura (por exemplo, em Bajer
et al., 2004, Esgandari et al., 2013, Silva et al., 2013), se a parte real desse autovalor
complexo for positiva, entdo o sistema sera instavel nesse respectivo modo, e as vibracoes
serdo exponencialmente crescentes com o tempo. Em resumo, pode ser dito que o squeal é
iniciado pela instabilidade dinamica induzida pelas forcas de atrito, que conduzem a vibragdes
auto excitadas.

A partir dessas defini¢bes é pertinente apresentar o equacionamento matematico desse
fendmeno fisico. O modelo de célculo apresentado sera direcionado para as analises de
predicdo de squeal através de anélise modal totalmente perturbada. Para as etapas de andlise
estrutural, considerando elasticidade linear, o Método dos Elementos Finitos ja foi
apresentado na secdo 2.7.2.

Para a analise modal perturbada, a matriz de rigidez global ( K ) precisa ser corrigida

pelos resultados estruturais das analises estaticas anteriores, recebendo a nomenclatura de
matriz de rigidez tangente global ( KT ). Essa correcdo pode ser vista na expansdo da matriz

de rigidez tangente global, na equacdo 2.79 abaixo. [ANSYS, 2015]

Kl =K{"+ S!+ Ki” + Kf + Ki° (2.79)

Onde, K}é a matriz de rigidez a partir da geometria e das propriedades dos materiais,
apresentada como K ; na secdo 2.7.2; S{ € a matriz de rigidez das tensGes; K;” € a matriz de
rigidez dos carregamentos externos, como vento e pressdo externa; K¢ é a matriz de rigidez
devido aos contatos, também chamada de matriz de rigidez tangente consistente; K3° é a

matriz de rigidez devido ao efeito de suavizacao pela rotacéo.
Nos modelos de CEA, apenas as matrizes K¥ e S¥ sdo relevantes para corrigir a

matriz tangente global. Como a avalia¢do dos contatos ja é incorporada pela matriz de rigidez
de tensdes, a matriz de rigidez tangente consistente pode ser desconsiderada. Com isso, tém-
se 0 equacionamento referente as duas primeiras etapas da analise modal perturbada. A
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terceira etapa, analise de autovalores complexos, da anélise modal perturbada é definida de
acordo com a equacdo do movimento amortecida como segue.

2
Ki¢j+4Coj=-4 Mo (2.80)

Onde, ¢ ; € o autovetor j; /’lf € o autovalor complexo, sendo que 4; representa a

frequéncia de vibracdo do sistema; e j significa cada um dos n modos de vibracdo do sistema.
Na equacdo 2.80, foi utilizado o indexador j, para representar os diferentes modos de
vibracédo, diferentemente do que havia sido apresentado na se¢do 2.7.4, onde esse indexador
néo foi apresentado para simplificar a manipulagéo das equagdes.

A solucdo da equacdo do movimento para analise modal, dada pela equacdo 2.80, é
um problema de autovalor complexo. Para resolver essa equacdo do movimento amortecida, é
necessario realizar a seguinte manipulacdo das equacdes, de forma a compensar a adi¢do da

matriz de amortecimento.
L M - (P
I ?i=10

1,

|

1=
IIE

K0
0

(2.81)

[

K=

IIE

Onde, I é a matriz identidade de mesma ordem que K, M e C; 0 é um vetor de zeros
de mesma ordem que o vetor ¢ ;; K e M séo as matrizes da equacdo do movimento modificada

para o problema de autovalor complexo.

A equacdo 2.82 define o novo problema de autovalor complexo, cujas matrizes séo
assimétricas.

Kéj=5Mg, (2.82)

A solugdo dessa equacdo resulta nos autovalores complexos com 0s respectivos
autovetores, dados pela seguinte equacéo.

T = 0; +jwj

(2.83)
u=¢;e
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Onde, 7; € o autovalor complexo; o; € a parte real do autovalor complexo, que
representa 0 amortecimento do sistema; w; € a parte imaginaria, que representa a frequéncia
de vibragéo; j € o indicador de nimero complexo, j = v-1; u; € o deslocamento nodal do

sistema, associado ao autovetor ¢ ; e ao autovalor z;; t € 0 tempo.

As equacdes aqui apresentadas sdo um resumo do método matematico utilizado para
as analises de predicao de squeal pela analise de autovalores complexos. O objetivo € permitir
um entendimento do fendbmeno fisico avaliado, através do equacionamento representativo,
ndo sendo detalhada toda a mateméatica do método, mas apenas aquelas equagdes mais
importantes.
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3 METODOLOGIA

Nesse capitulo, é apresentada a metodologia de predicdo de squeal proposta nesse
estudo, ilustrada pela Figura 3.1. A analise de autovalores complexos (fase 3) é calibrada (fase
1) através da comparacdo entre analise modal numérica e analise modal experimental de cada
componente do sistema de freio modelado, para ajustar as propriedades dos materiais. Para
completar a configuracdo da CEA, €, ainda, necessario determinar os coeficientes de
amortecimento (fase 2), os quais sdo calculados a partir de resultados experimentais do
sistema de freio completo e montado.

As fases (1), (2) e (3) definem a metodologia de predicdo de squeal para freios a
tambor. As etapas (4), (5) e (6) sdo complementares, onde: (4) é uma analise de sensibilidade
com relacdo aos diferentes parametros do modelo numérico, permitindo avaliar a influéncia
desses parametros. Na etapa (5), ocorre a realizagdo de ensaios veiculares, que tém o objetivo
de validar (6) a metodologia proposta, através da comparacdo das frequéncias ruidosas

medidas em dois veiculos, com os modos instaveis calculados pela metodologia proposta.

I Metodologia de predicdo de squeal em freios a tambor I

I por MEF : 4 ) Analise de

I @ | [ sensibilidade

| Calibracéo do Modelo

I Matematico de MEF 3 |

| | » Modal Experimental; CEA I

| | » Modal Numérica; ! Ensaios

1 | > Ajuste propriedades. {} Veiculares

I |

I 2 ) Amortecimento |

I > Modal Exp. Sistema; |

I » Célculode a e B; | Validacéo
|

Figura 3.1 Fluxograma da analise de instabilidade dinamica por CEA.

Foram realizadas outras duas etapas, que ndo estdo listadas nesse capitulo, pois séo
importantes para a confiabilidade do método numérico, mas ndo sdo essenciais para 0
entendimento do trabalho. Essas etapas sdo apresentadas nos apéndices, onde no APENDICE

A é apresentada uma analise de influéncia das simplificagbes geométricas; e no APENDICE
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B é apresentada a andlise de convergéncia de malha para cada componente do sistema de
freio.

A Figura 3.2 apresenta um desenho da geometria do sistema de freio a tambor de
veiculo comercial analisado, identificando algumas dimensdes principais desse sistema de
freio e os diferentes componentes modelados pelo MEF: tambor, cubo de roda, sapatas e
lonas. Para os modelos numéricos de instabilidade dindmica aqui apresentados, séo utilizados
apenas esses componentes, pois sdo 0s componentes principais do freio, representando o

fendmeno de interesse, o qual é originado no par de atrito

ANSYS

R17.1

@4&10mm

Figura 3.2 Desenho com as dimensdes principais do sistema de freio analisado.

3.1 Calibracdo do modelo matematico

A calibracdo do modelo matemético é realizada através da comparagdo entre
resultados de analises modais experimentais com resultados de analises modais numéricas
(frequéncia de vibragdo e forma modal), para cada componente de interesse. De acordo com
Schwarz e Richardson, 1999, analise modal experimental por teste de impacto € uma maneira
rapida e econdémica de obter os parametros modais de uma estrutura. Com 0s parametros
modais é possivel ajustar as propriedades mecanicas (Médulo de Young e Coeficiente de
Poisson) dos materiais de cada peca. Conforme indicado por Masotti et al., 2009, esse tipo de
técnica é recomendavel, pois as propriedades mecanicas utilizadas nos modelos numéricos

sdo grandezas com alta incerteza associada.
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O procedimento de ajuste das propriedades é baseado na elaboragdo de modelos de
anélise modal por elementos finitos, para obter os pardmetros modais numeéricos (frequéncias
naturais e formas modais) de cada um dos componentes do sistema de freio. Foi realizada a
medicdo da massa de cada componente, sendo que a densidade foi determinada pela razéo
entre essa massa medida e o volume das pe¢cas modeladas em ANSYS. Inicialmente, foram
utilizadas propriedades de materiais (Modulo de Young e Poisson) tabeladas na literatura. A
partir dos resultados numéricos, foram realizadas analises modais experimentais de cada um
dos componentes modelados por MEF, obtendo os parametros modais experimentais.

Com esses resultados, as formas modais foram comparadas e os modos de vibracéo
equivalentes (experimental x numérico) foram determinados. Assim, foi calculada a diferenca
relativa entre as frequéncias experimentais e numéricas de cada modo, permitindo corrigir o
maodulo de elasticidade utilizado no modelo de ANSYS e processar novamente a analise. Esse
procedimento iterativo foi repetido, até que a diferenca fosse considerada aceitavel, para cada
componente de interesse. Uma técnica semelhante é utilizada por Kun et al., 2013, para
calibrar seu modelo de elementos finitos de um freio a disco.

Os componentes utilizados na analise modal experimental foram: tambor, sapatas,
lonas e cubo. Cada componente foi medido na condicdo livre, exceto o cubo, que foi
posicionado no eixo do veiculo. Na Figura 3.3 podem ser vistas as malhas modais geradas no
programa PULSE (Briel & Kjaer) e os respectivos componentes de freio submetidos a analise

modal experimental.

(b) © )

Figura 3.3 Malhas modais e foto do experimento de teste de impacto realizado em cada um
dos componentes, onde: (a) tambor; (b) sapata; (c) lona; (d) cubo.
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A Tabela 3.1 apresenta os dados da malha experimental apresentada na Figura 3.3
acima. Nessa tabela, é apresentado o ndmero de linhas e o nimero de pontos por linha
utilizados na discretizacdo de cada componente do freio. O cubo tem uma peculiaridade, pois
foi medido na condicdo de montagem no eixo, sendo que possui 3 linhas de 20 pontos cada no

seu corpo e 1 linha de 6 pontos no eixo, na regido proxima a fixagao.

Tabela 3.1 Dados da malha experimental utilizada nessa etapa do estudo.

Tambor Sapatas Lonas Cubo

Nur_nero de 5 4 4 3 1
linhas

Ndmero de

pontos por 30 12 5 20 6
linha

Total de 180 48 20 66

pontos

As analises modais numéricas foram realizadas através de modelos de elementos
finitos, sem nenhum tipo de vinculacdo mecénica, nem carregamentos, pois sdo vibracdes
livres de cada componente. Na Figura 3.4, sdo apresentadas as geometrias modeladas para
cada um dos componentes em estudo. Na Tabela 3.2 sdo apresentados os dados da malha de
elementos finitos, onde foram utilizados elementos de ordem quadratica (definido no ANSYS
como Solid186). Os materiais utilizados nas andlises numéricas juntamente com suas

respectivas propriedades séo apresentados na Tabela 3.3.

L 4

@ (b) ©) (d)

Figura 3.4 Componentes do sistema de freio modelados por MEF, onde: (a) tambor; (b)
sapatas; (c) lonas; (d) cubo.
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Tabela 3.2 Dados da malha de elementos finitos utilizada nessa etapa do estudo.

Tambor Sapatas Lonas Cubo
Ndmero de 19.395 58.003 15.708 117.034
elementos
N“”:]%';" de 80.417 103.207 72.474 187.847

Tabela 3.3 Propriedades dos materiais utilizadas nas analises numéricas do presente estudo,
antes do procedimento de ajuste.

Tambor Sapatas Lonas Cubo
Material Ferro Fundido Ferro Fundido  Material de  Ferro Fundido
Cinzento Nodular Friccdo Cinzento
Médulo de Young
[GPa] 125 170 11 125
Coeficiente de
Poisson 0,28 0,28 0,20 0,28
[-]
Densidade 7200 7200 2000 7200
[kg/m?]

As propriedades apresentadas na Tabela 3.3 sdo parametros de entrada dos modelos
numéricos, no entanto, de acordo com o procedimento de ajuste, elas sdo corrigidas para
diminuirem a diferenca entre as frequéncias experimentais e numéricas, tornando-se
parametros de saida dessa fase do trabalho, sendo utilizadas como entradas nas analises de
CEA.

3.2 Obtencdo do Amortecimento de Rayleigh

De acordo com o0 equacionamento apresentado na secdo 2.6, foi utilizado o
amortecimento proporcional de Rayleigh no modelo matematico das anélises de autovalores
complexos. Esse tipo de amortecimento pode ser utilizado de duas maneiras diferentes: (a)
material, onde é definido um o ¢ um B como uma propriedade de cada material; (b) global,
onde é definido apenas um a e um [ para todo o modelo.

Esgandari et al., 2013, utilizaram em seu trabalho o amortecimento de Rayleigh como
uma propriedade material determinada experimentalmente para cada componente

individualmente. No entanto, no presente trabalho, serd utilizado o amortecimento de
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Rayleigh global para a montagem do sistema, pois, como serd apresentado adiante, o
acionamento do freio aumenta o nivel de amortecimento do sistema mecanico. O APENDICE
C apresenta uma analise de influéncia da pressdo de acionamento no amortecimento do
sistema.

As medigbes aqui descritas séo realizadas visando obter as respostas dinamicas do
sistema de freio para diferentes presses de acionamento, de forma a permitir o célculo dos
coeficientes de amortecimento de Rayleigh para cada uma dessas pressdes. Os fatores a e 3
para 0 modelo de CEA foram obtidos através de analise modal experimental do sistema de
freio montado em um suporte semelhante ao eixo do veiculo. Duas diferentes condigdes de
acionamento das sapatas foram empregadas no sistema de freio montado. A primeira medigéo
foi realizada com o sistema ndo acionado (0 bar), enquanto a segunda foi com o sistema
acionado com pressao de 2 bar, que representa uma condicao usual de aplicacdo desse tipo de
sistema de freio. A Figura 3.5 apresenta a configuracdo experimental das analises modais do

sistema de freio completo.

Figura 3.5 Configuracdo experimental do freio utilizado nas ana
montado.

lises modais do sistema

A determinagdo dos coeficientes de amortecimento (a0 € ) foi realizada apos as
analises modais experimentais do sistema, utilizando os pardmetros modais extraidos
(frequéncias naturais e razdes de amortecimento). O calculo dos coeficientes foi realizado
segundo a equacao 2.38, de acordo com o0 apresentado na se¢édo 2.6.1. Como foram realizadas
duas analises modais experimentais do sistema, com pressdes de acionamento diferentes,

foram determinados dois pares de coeficientes de amortecimento, um para cada presséo.
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3.3 Analise de Autovalores Complexos - CEA

Nessa etapa sera descrita a técnica de analise modal totalmente perturbada utilizada
nesse estudo. A Figura 3.6 apresenta a montagem dos componentes do sistema de freio. Essas
andlises utilizam as propriedades dos materiais ajustadas de acordo com o procedimento da
secdo 3.1 e os coeficientes de Rayleigh descritos na secéo 3.2.

Figura 3.6 Montagem do sistema de freio modelado por MEF.

A malha foi elaborada com base na anélise de sensibilidade, apresentada no
APENDICE B. Foi gerada uma malha de elementos finitos utilizando os elementos de ordem
guadratica (solid186), totalizando 122.557 elementos com 313.464 nés. Devido a nao-
linearidade existente no par de contato entre lona e tambor, a malha dessa regido foi
controlada para ser regular (estruturada) com elementos hexaédricos, garantindo a
uniformidade na avaliagdo desses contatos.

Foi realizada uma analise modal totalmente perturbada do sistema de freio a tambor.
Essa andlise é dividida em trés etapas sequenciais. Na primeira, sdo aplicadas as condi¢des de
contorno e a forca de acionamento das sapatas, sendo calculadas as deformacdes e avaliado o

contato iterativamente. Na segunda etapa, € aplicada uma condi¢do de rotacdo aos elementos
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do tambor de freio, contribuindo apenas para o célculo estrutural dos contatos entre 0 material
de atrito e o tambor. Com essas duas etapas resolvidas, é realizada a extracdo dos autovalores
e autovetores, chamada de analise modal. A Tabela 3.4 apresenta um resumo de cada uma

dessas analises.

Tabela 3.4 Descricdo das analises de CEA.

12 etapa: analise 2% etapa: analise 3% etapa: analise
estrutural estatica estrutural estatica modal
Extracao
For¢a + CC’s Rotacéo autovalores e
autovetores

As condigdes de contorno das analises de CEA sdo validas apenas para as duas
primeiras etapas. O tambor é considerado colado ao cubo, simplificando a fixacao. Ja o cubo é
fixado através de um elemento de superficie, chamado de suporte cilindrico (Cylindrical
Support), definido na face interna. Sdo definidos graus de liberdade radiais, axiais e
tangenciais ao eixo de rotacdo, sendo que, nessa analise, sdo restringidos os deslocamentos
radiais e axiais, mas o0s tangencias sao deixados livres, para que o conjunto tambor e cubo
possa girar, mas ndo se deslogue no espaco. Nas sapatas sdo usados 0s mesmos elementos de
superficie (suporte cilindrico) do cubo, definidos nas faces dos furos da ancoragem. Os graus
de liberdade sdo configurados igualmente aos do cubo. A Figura 3.7 apresenta as condicoes

de contorno aplicadas aos modelos.

Suporte Cilindrico:

Desloc,,;, = fixo
Desloc,.,, = fixo
Desloc = livre

tangencial

Figura 3.7 Condigdes de contorno aplicadas ao freio para a analise estrutural estatica.
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Na interface de atrito entre o tambor e os materiais de fricgéo, séo utilizados elementos
de contato de fricgdo (Frictional Contact). Esse tipo de elemento é ndo linear, pois depende
da interacdo entre as superficies em contato, sendo alterado a cada iteracdo da solucdo. A
Figura 3.8 apresenta as faces onde esses contatos sao aplicados, onde (a) é a chamada pista de
rolamento do tambor e (b) e (c) sdo as superficies das lonas de cada sapata que possuem
contato com o tambor. Esse tipo de elemento possui uma face “alvo” e uma face “contato”,
devendo a primeira ser definida no componente com maior rigidez, nesse caso o tambor de

freio, e a segunda naquele componente com menor rigidez, o material de friccéo.

@) | (b) ©
Figura 3.8 Faces de aplicacdo dos elementos de contato, onde: (a) tambor de freio; (b) blocos
de lona de uma sapata; (c) blocos de lona da outra sapata.

Na primeira etapa da analise de CEA, é realizado apenas o acionamento das sapatas,
ou seja, sdo aplicadas as forcas representativas do acionamento das sapatas. Como essa
andlise é quase estatica, as forgas sdo aplicadas linearmente. A aplicacdo das forgas, uma em
cada sapata, € linearmente crescente na primeira etapa, mantendo-se constante na segunda e
ndo sendo utilizada na terceira etapa. A Figura 3.9 apresenta a posi¢do de aplicacdo das

forcas. Na segunda etapa, € aplicada uma rotagdo sobre o tambor.
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A Figura 3.10 apresenta os diagramas representativos da aplicacdo dos carregamentos.
Pode ser notado que na terceira etapa ndo existem forcas nem rotagdo, pois é a etapa onde

ocorre a extracao dos autovalores complexos e dos autovetores.

Acionamento das sapatas Rotacéo do Tambor

z T

< e

3 ' S

o 2

sl 7 5

< [ 5

S x

2 1 2 3 1 2 3
Etapa Etapa
(a) (b)

Figura 3.10 Diagrama de aplicacdo dos carregamentos, onde: (a) acionamento das sapatas; (b)
rotacdo do tambor.

Na etapa de analise modal, foram considerados trés amortecimentos, de acordo com a
Tabela 3.5, representando os casos: (a) sem amortecimento (o e B iguais a zero); (b)
coeficientes representativos do sistema de freio montado sem pressdo de acionamento (0 bar);
(c) a e P representam o sistema acionado com pressdo de 2 bar. As etapas de analise estatica
sdo independentes dos coeficientes de Rayleigh, sendo iguais para os trés modelos. Apenas a

etapa de analise modal perturbada é alterada em funcdo do amortecimento.

Tabela 3.5 Descricdo dos modelos de CEA elaborados.

Caso Descrigéo
(a) N&o amortecido
(b) Amortecido — 0 bar
(© Amortecido — 2 bar

3.4 Curva Parte Real x Imaginaria

Para analisar a influéncia do amortecimento nas analises de autovalores complexos, as
equacOes sdo manipuladas para deixar a parte real do autovalor complexo em funcéo apenas
dos coeficientes de Rayleigh e da frequéncia de vibracdo, como sera mostrado no
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desenvolvimento a seguir. Esse topico é referenciado em ANSYS, 2015, pois esse manual do
programa apresenta o equacionamento resolvido.

No ANSYS, o célculo da razdo de amortecimento € um pds-processamento da analise
modal amortecida, sendo realizado a partir do autovalor complexo de acordo com a equacgéo

3.1 abaixo, que utiliza o autovalor complexo dado pela equacéo 2.83.

—0; —0i

T4l Joztwe (3.1)

Manipulando a equacéo 3.1, a parte real do autovalor complexo (o;) pode ser isolada.

€

T JmrwE e (2 = (Jervwa) (32)

’1 _ g2 (3.3)

Para verificar a influéncia dos coeficientes de Rayleigh na parte real do autovalor,
pode ser substituida a equacdo 2.41, que relaciona a razdo de amortecimento com esses
coeficientes, na equagéo 3.3.

a + Bwi’ [rad/s]

Para padronizar esses resultados com os extraidos do ANSYS, devemos alterar as

1
O'i=§

unidades através da seguinte equacao.

1 a+ fw;?
0 =— Pwi [Hz]

" - e =

A equacdo 3.5 acima representa 0 comportamento da parte real do autovalor complexo

em fungdo apenas dos coeficientes de Rayleigh e da frequéncia de vibracdo de cada modo. Os
coeficientes de Rayleigh sdo parametros obtidos experimentalmente e a frequéncia é a

resposta da analise modal numérica do sistema. Isso significa que a parte real, que representa
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0 amortecimento, sera determinada pela curva da equagdo 3.5, exceto nos modos
influenciados pela presenca do atrito, como serd visto na se¢do 4.4. A equacdo 3.5 sera
utilizada como forma de avaliar a influéncia do amortecimento nos modelos de CEA, pois 0s
modelos numéricos respondem de acordo com essa equacdo, exceto nos modos instaveis,
como serd visto adiante.

E definida a utilizagdo do amortecimento global para os modelos de instabilidade
dindmica, pois dessa forma haverda uma curva de estabilidade (equacdo 3.5), a partir da qual
pode ser avaliada a propensdo a instabilidade dindmica. Ao contrario de Esgandari et al.,
2013, o amortecimento material ndo sera utilizado, pois ndo proporciona uma curva da parte
real, impossibilitando a avaliacdo de perturbac6es na tendéncia. A utilizagdo de coeficientes
de amortecimento por material, ndo permite um tratamento matematico analitico, ao contrario
do global, j& que o amortecimento material final calculado no MEF depende da rigidez, da

massa e dos fatores a ¢ 3 de cada material.

3.5 Andélise de Sensibilidade

Essa etapa tem como objetivo avaliar a influéncia de alguns pardmetros de entrada do
modelo de CEA. Para isso, 0s parametros de interesse (médulo de elasticidade do tambor e
das lonas, coeficiente de atrito e forca de entrada) sdo variados, realizando o processamento
das andlises de CEA para cada um dos valores desejados. O modelo de instabilidade
dindmica, detalhado na secédo 3.3, € utilizado como base para essa andlise de sensibilidade.

A Figura 3.11 apresenta um fluxograma dessa etapa do trabalho. Podem ser
visualizadas as diferentes etapas da analise de CEA, que foram detalhadas anteriormente. Os
parametros da analise de sensibilidade, que estdo listados na figura, sdo entradas da etapa de
analise estatica ndo linear. Com isso, para cada parametro é processada uma analise de CEA
(analises estatica e modal perturbada), sendo extraidos os autovalores complexos. A partir da
curva da Parte Real x Imaginaria, sdo identificados os modos instaveis ou propensos, que

serdo poOs-processados para avaliar a sensibilidade com cada parametro.
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Andlise de Sensibilidade

Analise de Instabilidade Parametrizacao
Dindmica - CEA f \
- . Parametros de Entrada
Andlise Estatica _
nao Linear E lonas;
E tambor;
, COF;
Analise Modal Forca de acionamento.
> Perturbada ] k )
o
~
Autovalores €
Complexos ¢
g

Curva s Parametros de Saida
Parte Real x Imaginéria
Frequéncia;
Modos
Instaveis

Estabilidade;
Figura 3.11 Fluxograma da analise de sensibilidade aos principais parametros.

3.6 Validacdo da metodologia de predicédo de squeal

A validacdo da metodologia de predicdo de ruido de freio do tipo squeal por CEA é
realizada através da comparacédo entre os resultados encontrados nos modelos numéricos com
os resultados de ruido encontrados em veiculos instrumentados. Foram realizados testes de
ruido de freio em dois dnibus urbanos diferentes, sendo ambos com peso bruto total (PBT:
veiculo + carga representando os passageiros) de 17 ton (17.000 kg) em rota urbana,
simulando condi¢es usuais de aplicacdo dos freios desse tipo de transporte coletivo.

Um dos 6nibus (A) possui freio igual ao apresentado até 0 momento, enquanto o freio
do outro 6nibus (B) possui algumas diferengas geométricas nas sapatas e no cubo de roda. Os
dois freios foram modelados por MEF, aplicando a metodologia de predicdo de squeal
resumida pela Figura 3.1.

Os veiculos foram instrumentados com um microfone (Microfone %2” B&K 4155) em

uma posicdo proxima ao ouvido do motorista, permitindo captar a onda sonora durante a
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ocorréncia dos ruidos de freio. Foram obtidos os espectros de frequéncia e as frequéncias
ruidosas sdo comparadas com os modos identificados no modelo numérico.

Os componentes diferentes dos sistemas de freio do veiculo A e do veiculo B sdo
apresentados na Figura 3.12 abaixo. Os dois freios utilizam o mesmo tambor, porém possuem
diferengas no cubo de roda e nas sapatas. As diferencas entre os cubos é muito pequena, no
entanto, as sapatas possuem geometrias com diferencas mais significativas do que os cubos.

Cubo Veiculo B Sapata Veiculo B
Figura 3.12 Componentes diferentes no sistema de freio de cada veiculo.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 Calibracdo do modelo matematico

Os par@metros modais de interesse nas analises modais experimentais e numéricas
para cada componente analisado sdo apresentados na Tabela 4.1 abaixo. Essa tabela traz as
informacdes de frequéncia natural numeérica e experimental, erro relativo e as formas modais
numeéricas e experimentais para cada componente do freio. Na Tabela 4.1, sdo apresentados 0s
modos de vibracdo com melhor representacdo espacial, tanto para a forma experimental,
como para a numérica. Esses sdo os principais modos comparados, mas ndao os Unicos. Os
resultados numeéricos sdo relativos aos modelos de MEF com as propriedades ajustadas,

conforme procedimento descrito na segéo 3.1.

Tabela 4.1 Comparacdo entre os resultados das analises modais experimentais (Pulse) e
numéricas (ANSYYS).

Num
[Hz]

Tambor
Exp

[Hz]

Erro [%]

Num
[Hz]
Sapata

Exp
[Hz]

667,3 1099,5 1436,9 2020,6
Erro [%] 3,74 -5,27 -0,87 -2,53
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Tabela 4.1 Comparacdo entre os resultados das analises modais experimentais (Pulse) e
numericas (ANSYS).

Num
[Hz]

Lona

Exp
[HZ]

1918,3 2106,6

Erro [%] -0,93 1,68 3,27 22,79

Num
[Hz]

Cubo

Exp
[Hz]

wi ~

1084,0 1326.0 ~ 16790 " 23130
Erro [%] 0,19 14,14 2,35 -3,34

De acordo com Kun et al., 2013, e Masotti, 2013, em virtude da complexidade das
medicdes experimentais e das dificuldades de representacdo de modelos numéricos € aceitavel
que existam diferencas da ordem de até 5% entre valores experimentais e numéricos para
grande parte das aplicacdes de engenharia. Pode ser percebido, a partir da Tabela 4.1, que,
com excecdo do segundo modo do cubo, os erros ficaram abaixo do valor de aceitacdo
mencionada pelos autores. O procedimento de calibracdo do modelo numérico utilizado € uma
etapa importante para obter resultados confidveis nos modelos de predicdo de squeal,
tornando-se uma metodologia robusta.

No caso dos resultados do cubo, o erro chega a 14% para o segundo modo
apresentado, mesmo assim, o modelo sera aceito como valido, pois ndo foi modelado o eixo

do veiculo, resultando em dificuldades de representacdo desse componente. Mesmo diante
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dessa dificuldade de representacdo do cubo, a calibracdo do modelo matemaético por MEF se
mostrou coerente.

O procedimento de ajuste, cujos parametros modais foram apresentados na Tabela 4.1
acima, resultou nas propriedades dos materiais ajustadas, que séo apresentadas na Tabela 4.2

abaixo.

Tabela 4.2 Propriedades dos materiais utilizadas nas analises numéricas do presente estudo,
apos o procedimento de ajuste.

Tambor Sapatas Lonas Cubo
Material Ferro Fundido ~ Ferro Fundido Material de Ferro Fundido
Cinzento Nodular Friccéo Cinzento
Modulo de Young 137,25 202,00 11,00 150,00
[GPa]
Coeflmen'Ee_ ?e Poisson 0,28 0,28 0,20 0,28
Densidade 7200 7050 2000 7733
[kg/m?]

4.2 Obtencdo do Amortecimento de Rayleigh

Aqui sdo apresentados os resultados das anélises modais experimentais do sistema de
freio montado e os coeficientes de Rayleigh calculados a partir desses resultados. A Figura
4.1 apresenta as Funcgdes Resposta em Frequéncia (FRF’s) para as duas pressdes de
acionamento das sapatas. E a partir dessas curvas que os parametros modais do sistema s&o
obtidos. A Tabela 4.3 apresenta os valores da razdo de amortecimento e as frequéncias de
vibracdo amortecida dos primeiros 13 modos de vibracdo, extraidas para cada pressdo de

acionamento.



66

0 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer 2 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer

Z E = 104
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g— =

< 1m- g 1m-

0 800 16k 24k 32k 4k 0 800 16k 24k 32k 4k
Frequéncia [Hz] Frequéncia [Hz]
(a) (b)

Figura 4.1 FRF’s das analises modais experimentais para as duas pressdes: (a) 0 bar; (b) 2 bar.

Tabela 4.3 Frequéncia de vibracdo amortecida (wq) € razdo de amortecimento ().

Presséo 0 bar 2 bar

Modo wq (Hz) € [%] wq (Hz) € [%]
1 198 3,388 224 2,045

2 382 0,478 520 1,920

3 934 0,664 594 1,794

4 1676 0,390 958 2,928

5 1820 1,838 1122 2,003

6 2322 0,994 1654 1,495

7 2524 0,150 1900 1,189

8 2738 0,161 2330 1,303

9 2846 0,210 2634 1,614
10 2866 0,270 2828 0,827
11 2918 0,125 3068 1,556
12 3020 0,550 3672 1,051
13 3114 0,219 3920 1,063

Os valores da frequéncia de vibragdo amortecida e da razdo de amortecimento sdo
aplicados na equacdo 2.42 para a obtencdo dos coeficientes de Rayleigh. Esses coeficientes
sdo calculados para as duas condicOes de acionamento. Na Figura 4.2 sdo apresentadas as
curvas da razdo de amortecimento em funcdo da frequéncia amortecida. Essas curvas sdo
criadas a partir dos coeficientes de Rayleigh de acordo com a equagéo 2.42. Juntamente com
essas curvas, sdo mostrados os pontos das medigdes experimentais, que foram utilizados para

calcular os coeficientes a e f3.
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Figura 4.2 Curvas de Rayleigh para as duas pressdes: (a) 0 bar; (b) 2 bar.

As curvas da Figura 4.2 definem o comportamento da curva da razdo de
amortecimento em funcdo da frequéncia de vibragdo para cada condi¢do de acionamento,
representadas pelos respectivos coeficientes a e f. A Tabela 4.4 apresenta os coeficientes de

Rayleigh calculados para as condi¢des de acionamento de O bar e 2 bar.

Tabela 4.4 Coeficientes de Rayleigh determinados a partir da equacgéo 2.42.

Pressao o B
0 bar 41,2 1,8 E-07
2 bar 100,0 8,2 E-07

De acordo com a Tabela 4.4 acima, pode ser verificado que a pressdo de acionamento
influencia o amortecimento do sistema de freio. Nas duas condic¢des analisadas, um aumento
na pressdo ocasionou aumento de a e B. Porém, ao aplicar outras pressdes, foi verificado que a
pressdo de acionamento nado altera o nivel de amortecimento, havendo diferenca apenas entre
0 sistema sem acionamento e com acionamento. Essa investigacdo da influéncia da pressao é
apresentada no APENDICE C.

4.3 Analise de Autovalores Complexos

Nas analises de CEA realizadas, a analise modal do ANSYS foi configurada para
extrair os modos na faixa de frequéncias entre 10 e 6400 Hz, sendo limitada a um maximo de
50 modos. A Figura 4.3 apresenta a curva de densidade modal para os modelos construidos,
onde pode ser percebido que ndo existe diferenca entre a frequéncia dos modos de vibragao

nos modelos com e sem amortecimento, 0 que é coerente, uma vez que 0 amortecimento ndo
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possui grande influéncia na frequéncia de vibragdo. A maior influéncia do amortecimento se
dé& na amplitude das vibrac¢des do sistema vibratorio.

A Figura 4.4 apresenta as curvas referentes a parte real do autovalor complexo em
funcdo da frequéncia de cada modo de vibracdo, para cada modelo de CEA analisado. A partir
dessas curvas, pode ser verificada a existéncia de alguns modos instaveis, que sdo aqueles

modos que apresentam a parte real do autovalor complexo positivo.

Densidade modal
— 4500 -
L yurar=fY
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@ e R
2 3600 1 T L
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> ommE
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Modo de vibragéo

Figura 4.3 Densidade modal dos trés modelos de CEA simulados em ANSYS.
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Figura 4.4 Parte real em funcdo da parte imaginaria do autovalor complexo, para os trés
modelos simulados em ANSYS.

Observando a Figura 4.4, pode ser percebido que a parte real, das curvas dos modelos

amortecidos, apresenta uma tendéncia de decaimento da estabilidade com o aumento da
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frequéncia. Pode ser observado que independente do valor da parte real do autovalor ser
positivo ou negativo, poderd haver propensao para determinados modos serem instaveis, ja
que ocorre uma perturbacdo na possivel tendéncia desses valores. No modelo com
amortecimento do sistema acionado com 2 bar, existe apenas um modo com parte real
positiva, na frequéncia de 2250 Hz. Nesse modelo, na frequéncia de 3189 Hz a parte real do
autovalor ndo é positiva, mas os valores estdo perturbados em torno da curva de tendéncia da
parte real.

A andlise do grafico da Figura 4.4 permite verificar o efeito do amortecimento na
estabilidade do sistema. Para 0 modelo ndo amortecido, existem 5 modos instaveis (1, 2, 3, 4 e
5), ou seja, a parte real do autovalor complexo é positiva. Quando é adicionado o
amortecimento referente ao sistema ndo acionado (0 bar), o sistema passa a ter 0s 3 primeiros
modos instaveis (parte real positiva — 1, 2 e 3) e os outros dois Ultimos (4 e 5) deixam de ser
instaveis, mas continuam perturbados com relacdo a tendéncia da curva, sugerindo uma
propensdo a instabilidade. No modelo com amortecimento do sistema acionado com 2 bar,
existe apenas o 1° modo instavel (1), sendo que os outros 4 modos estdo estaveis, mas sdo
propensos a instabilidade.

Tais resultados sugerem que a propensao a instabilidade de um modo seja definida
pela perturbacdo, ou afastamento, da parte real com relacdo a tendéncia dos demais modos. A
explicacdo esta no fato de que a instabilidade ocorre quando o amortecimento é positivo, pois
a resposta vibratdria é uma exponencial que se torna crescente com o tempo, assim, quanto
maior for a perturbacdo em torno da curva de amortecimento, mais facil sera para a parte real
alcangar valores positivos.

Esse assunto serd abordado novamente na préxima secdo, onde a curva da parte real
do autovalor complexo obtida pelo modelo numérico em ANSYS é confrontada com a curva

da equacéo 3.5.

4.4 Curva Parte Real x Imaginaria

Para analisar o comportamento da curva da parte real em funcdo do amortecimento nas
analises de CEA, os resultados da parte real do autovalor complexo obtidos em ANSYS séo
confrontados com a curva definida pela equacdo 3.4. Os coeficientes de amortecimento
utilizados para essa comparacao, tanto no modelo de ANSYS, como na equacdo 3.4, sdo

aqueles representativos do sistema montado sem pressao de acionamento (0 bar). A Figura 4.5



70

mostra uma comparagdo entre a curva de estabilidade obtida pelo modelo numérico (linha
tracejada) e aquela calculada a partir da equacéo analitica (linha continua).

Instabilidade dindmica
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Figura 4.5 Parte real numérica (ANSYS) e calculada (equacao 3.4) em funcéo da parte
imaginéria do autovalor complexo, para 0 amortecimento do sistema acionado com 0 bar.

A determinacdo dos modos propensos a instabilidade independe do amortecimento.
Este determina se o sinal da parte real do modo propenso é positivo, ou seja, se realmente a
possibilidade de que a estrutura vibre de forma descontrolada na frequéncia desse modo.
Como os coeficientes de amortecimento sdo parametros de entrada do modelo numérico de
CEA, a curva de estabilidade pode ser definida de acordo com a equacéo 3.5, pois a parte real
do autovalor complexo representa o amortecimento do sistema. Logo, a parte real é igual
tanto para o calculo numérico por elementos finitos como para o célculo analitico,
dependendo apenas dos coeficientes de amortecimento impostos, exceto nos modos induzidos
pelo atrito.

Com essa abordagem, o amortecimento perde influéncia na determinacdo dos modos
propensos a instabilidade, pois a perturbacdo na curva da parte real do autovalor complexo
acontece independente do nivel de amortecimento. Em outras palavras, o amortecimento é
essencial para definir se um modo de vibracdo sera instavel ou ndo (parte real positiva ou
negativa, respectivamente). No entanto, a parte real ser positiva € uma condi¢do necessaria,
mas ndo suficiente para determinar se um modo tem propensdo a instabilidade. De forma

geral, aumentar o amortecimento pode evitar o inicio da instabilidade de um determinado
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modo, mas esse modo continuard propenso, pois estara negativo, mas continuara perturbado
com relagdo a curva de tendéncia da parte real.

Podem agora ser feitas duas definicGes importantes: modo instavel é aquele cuja parte
real é positiva e, geralmente, ocorrem repetidamente ruidos de squeal na frequéncia desse
modo; modo propenso a instabilidade é aquele cuja parte real é negativa, mas perturbada com
relacdo a curva da parte real. Essa propensdo implica que se alguma condicdo, tal como
coeficiente de atrito, variar durante ou entre frenagens, o ruido de squeal desse modo podera
ocorrer, mas com baixo namero de ocorréncias.

Os trabalhos encontrados na literatura dificilmente abordam o tema do amortecimento,
e quando abordam, como Esgandari et al., 2013, seus resultados apresentam apenas 0s modos
com parte real positiva, sem mencionar o comportamento dos demais modos. Isso quer dizer
que, nesses trabalhos, ndo sdo avaliados modos propensos, apenas modos realmente instaveis,
0 que pode subestimar o potencial ruidoso do freio. Aceitar como instaveis apenas 0s modos
cuja parte real é efetivamente positiva pode subestimar a resposta desses modelos, pois é
percebido que existe uma tendéncia no comportamento dessa resposta, que € funcdo das
entradas e amortecimento impostas no modelo.

O nivel de amortecimento, dado pelos coeficientes a € B, ndo € o ponto importante
desse tipo de analise de autovalores complexos. Se os coeficientes de amortecimento tém
significado fisico, a curva de tendéncia é perturbada nos modos com propensdo a instabilidade
dindmica. Os modos propensos podem ser determinados a partir dessa perturbacéo,
indiferentemente do nivel de amortecimento aplicado ao modelo numérico. Com isso, podem
ser identificados os modos onde ocorre acoplamento modal, mesmo que 0 amortecimento ndo
permita que sejam instaveis (ndo possuam parte real positiva).

O amortecimento, como mencionado anteriormente, serd essencial para estabelecer se
um modo propenso pode ser efetivamente instdvel. Com isso, pode ser afirmado que, para
evitar ruido de squeal em determinada frequéncia, uma maneira possivel seria a adicdo de
amortecimento ao sistema de freio. Essa técnica € muito utilizada para freios a disco, onde sdo
adicionadas finas placas de material visco-el&stico (antirruido), com a intencdo de aumentar o

amortecimento do sistema e evitar ruidos.



72

4.5 Anélise de Sensibilidade

Aqui, as respostas de CEA (frequéncia de vibracdo, estabilidade e razdo de
amortecimento), que sdo obtidas a partir da variacdo de alguns parametros de entrada do
modelo numérico, sdo pos-processadas e apresentadas em seguida. Nessa etapa, sdo gerados
graficos da parte real e da imaginaria do autovalor complexo em funcdo de cada pardmetro

analisado, permitindo verificar suas influéncias.

45.1 Coeficiente de Atrito

E avaliada a influéncia do coeficiente de atrito (COF) na analise de autovalores
complexos do sistema de freio analisado. A Tabela 4.5 apresenta os valores de COF que sédo

utilizados na andlise de sensibilidade.

Tabela 4.5 Valores do COF analisados.

Caso COF Caso COF
[-] [-]
1 0,05 8 0,34
2 0,10 9 0,36
3 0,15 10 0,37
4 0,20 11 0,38
5 0,25 12 0,40
6 0,27 13 0,42
7 0,30 14 0,50

O coeficiente de atrito ndo apresenta influéncia significativa na frequéncia de vibracao
do modelo de freio analisado, como pode ser observado na Figura 4.7 abaixo. No entanto, a
parte real do autovalor complexo dos modos propensos ou instaveis é bastante dependente

desse parametro, como sera apresentado em seguida.
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Figura 4.6 Curvas de densidade modal do sistema de freio em fungdo do coeficiente de atrito.

Para analisar a influéncia do COF sobre os modos instaveis, foram selecionados os
dois primeiros modos instaveis (1 e 2 na Figura 4.4), que sdo os modos globais 19-20 e 29-30,
respectivamente, do modelo de CEA. O modo instavel sempre se apresenta na forma de um
par complexo conjugado, havendo um modo com estabilidade maior em modulo do que o
outro, afastados simetricamente em relacdo a curva de estabilidade. A Figura 4.7 apresenta as
curvas de sensibilidade da frequéncia e da estabilidade dos dois primeiros modos instaveis.
Essas curvas sdo apresentadas para os modos 19 e 20 (frequéncia em torno de 2250 Hz) e para

0s modos 29 e 30 (frequéncia em torno de 3200 Hz).
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Figura 4.7 Curvas de frequéncia (a) € (c) e parte real (b) e (d) para o modo instavel 1 (2250 Hz) e

modo instavel 2 (3200 Hz), respectivamente, em func¢do do coeficiente de atrito.

O conceito de instabilidade dinamica se refere ao acoplamento de modos de vibracéo,
que pode ser induzido pela presenca de atrito entre 0s componentes, como no caso dos freios.
Assim, quando dois modos acoplam, eles formam um par complexo conjugado, ou seja,
mesmas frequéncias de vibracdo (parte imaginaria do autovalor complexo) e estabilidade
(parte real) simétrica em torno da curva de estabilidade.

Na investigacdo da influéncia dos parametros, é percebido que, antes de acontecer o
acoplamento dos modos propensos a serem induzidos, as frequéncias ainda ndo acoplaram.
Logo, ainda existem dois autovalores distintos. Apos ocorrer o fenémeno de acoplamento
modal, surge um par complexo conjugado, definindo que quando for mencionado “par
complexo conjugado” serd para indicar os modos que tem propensdao a acoplar, mesmo que

isso ainda ndo tenha acontecido.
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Avaliando os graficos da Figura 4.7 (b) e (d), pode ser percebido o efeito do COF
sobre a parte real. Para valores mais baixos de coeficiente de atrito, a parte real de cada par
complexo conjugado é constante e de igual valor. Porém, quando o COF comega a aumentar,
a partir de um determinado valor critico, comeca a ocorrer uma separacao entre as curvas da
parte real de cada par complexo conjugado. Em outras palavras, as curvas que, para baixos
COF’s s@o sobrepostas (mesma magnitude da parte real), comegam a se afastar uma da outra,
indicando o disparo da propensao a instabilidade dinamica nesse modo.

Cada um dos dois modos instaveis possui um valor distinto de COF critico, sendo que
0 primeiro modo dispara a propensdo a instabilidade em 0,1 e o segundo em 0,25. Assim,
pode ser concluido que a instabilidade depende do atrito, mas ao mesmo tempo depende
também do modo no qual a instabilidade ocorre, sendo que um modo pode tornar-se instavel
com COF menor do que outro.

Os modos instaveis sdo afetados pelo COF com sensibilidades diferentes. Na Figura
4.7 (b), pode ser percebido que, apds ocorrer o disparo da instabilidade, a parte real possui
magnitude de inclinacdo que diminui com o aumento do COF, causando uma assintota para o
valor da parte real no COF de 0,4, a partir do qual ocorre diminuicdo dessa parte real. Na
Figura 4.7 (d), esse comportamento ndo é visualizado no intervalo de COF avaliado. Nesse
modo, a inclinacdo é quase uma reta em funcdo do aumento do COF.

Com relacdo as curvas de frequéncia, pode ser percebido o comportamento inverso ao
gue acontece com a parte real. Para os valores mais baixos de COF, ha pares de modos com
frequéncias distintas, que ndo formam ainda um par complexo conjugado. No entanto, quando
0 COF aumenta, a frequéncia de cada modo comeca a se aproximar, até que para um
determinado valor de COF critico ocorre o acoplamento modal. A partir desse ponto, essas
frequéncias ndo se separam, seguindo o mesmo comportamento. Assim, pode ser concluido
que existem frequéncias que sdo induzidas a acoplarem, devido ao efeito do atrito, e que, a
partir de determinado nivel de atrito critico, ocorrerd o disparo da propensao a instabilidade.
A diferenca nas frequéncias ndo chega a atingir valores significativos, uma vez que para 0s
dois modos analisados a diferenca entre cada par de modos que acoplam é da ordem de 1%.

Outra observagédo pode ser feita com relagdo ao ponto em que ocorre a separacdo da
estabilidade e o acoplamento das frequéncias: pode ser percebido nos graficos da Figura 4.7
que a estabilidade comeca a se separar em valores de COF menores do que as frequéncias
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acoplam. Em outras palavras, a estabilidade fornece um valor de COF critico que dispara a

propensdo um pouco antes do acoplamento modal ocorrer.

45.2 Modulo de Elasticidade do Material de Atrito — Lona

Aqui é avaliada a influéncia do modulo de elasticidade (E) do material de atrito na
andlise de autovalores complexos do sistema de freio avaliado. A Tabela 4.6 apresenta 0s

valores de modulo de elasticidade das lonas, que sdo utilizados na analise de sensibilidade.

Tabela 4.6 Valores do mddulo de elasticidade das lonas.
E
[GPa]
2,00
6,00
11,00
12,63
13,68
15,23
16,00

Caso

~N OO O A WODN P

Os valores do Modulo de Elasticidade na Tabela 4.6 sdo extrapolados a partir do valor
real ajustado (11 MPa) para verificar 0 comportamento em condi¢des extremas, tanto
superiores (16 MPa), quanto inferiores (2 MPa). Como o material de atrito é compdsito, é
possivel que hajam propostas de materiais com essas propriedades extremas e, portanto, é
necessario conhecer a influéncia. Para visualizar o efeito da modificacdo do modulo de
elasticidade do material de atrito, sdo analisadas as curvas de frequéncia e parte real de cada
modo instavel. Assim, sdo apresentadas as curvas da Figura 4.8, que trazem o comportamento
da parte real e da parte imaginaria do autovalor complexo em funcdo do modulo de

elasticidade.
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Figura 4.8 Curvas de frequéncia (a) € (c) e parte real (b) e (d) para o modo instavel 1 (2250 Hz) e

modo instavel 2 (3200 Hz), respectivamente, em fun¢do do mddulo de elasticidade das lonas.

A partir da Figura 4.8 (b), pode ser verificada a influéncia da propriedade elastica das

lonas na parte real e na imaginéria do autovalor complexo do primeiro modo instavel (2250

Hz). Pode ser percebido que na faixa de variagdo entre 11 GPa e 16 GPa ndo existe uma

influéncia significativa na instabilidade do sistema. No entanto, quando a rigidez é

extrapolada para valores 60% menores do que o valor real ajustado (11 MPa), comeca a ser

perceptivel a existéncia de uma tendéncia de estabilizagcdo desse modo. Esse comportamento

também ¢ observado com relacdo a frequéncia, Figura 4.8 (a), onde o0 mddulo de elasticidade

de 2 MPa estabiliza os modos 19 e 20, desacoplando as frequéncias. Para o segundo modo

instavel (3200 Hz), Figura 4.8 (c) e (d), pode ser observado o comportamento contrario, pois

com o0 aumento do moédulo elastico das lonas ha uma leve tendéncia de estabilizacéo,
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aumentando a instabilidade com a diminuigcdo dessa propriedade. Esses modos (3200 Hz)
estédo acoplados para toda a faixa de E avaliada.

Para o caso estudado, a alteracdo do mddulo de elasticidade da lona ndo pode ser
considerada uma forma de mitigar a instabilidade dindmica, pois € benéfico em um par
complexo conjugado, mas prejudica outro e ainda pode gerar novos pares instaveis. As
mudancas mais criticas no comportamento da estabilidade do sistema em fungdo do E s&o
verificadas para os valores extremos, ou seja, Sd0 necessarias alteracdes drasticas no E das

lonas para influenciar a estabilidade dos modos.

45.3 Modulo de Elasticidade do Tambor

Aqui é avaliada a influéncia da rigidez do tambor de freio, através do moédulo de
elasticidade do material, na analise de autovalores complexos do sistema de freio avaliado. A
Tabela 4.7 apresenta os valores de médulo de elasticidade do tambor, que séo utilizados na
analise de sensibilidade.

Tabela 4.7 VValores do modulo de elasticidade do tambor.

E E

Caso [GPa] Caso [GPa]
1 90,00 7 137,25
2 100,00 8 160,00
3 120,00 9 190,00
4 130,00 10 200,00
5 133,00 11 210,00
6 134,00

Essas variacOes representam a possibilidade de construir o tambor de freio em
materiais diferentes do ferro fundido cinzento (E = 137,25 MPa) usado atualmente, como, por
exemplo, aco (E = 210GPa) ou liga de aluminio (E = 90 GPa). Como o tambor é o
componente com maior massa, as frequéncias do sistema de freio sdo dominadas por esse
componente. O efeito da rigidez do tambor sobre as frequéncias do sistema pode ser avaliado
na Figura 4.9, que apresenta a densidade modal do sistema para os diferentes modulos de
elasticidade, de acordo com a Tabela 4.7.
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Figura 4.9 Curvas de densidade modal do sistema de freio em fun¢do do modulo de elasticidade do

tambor.

Avaliando os resultados apresentados nas curvas da Figura 4.9, pode ser percebido que
0 aumento da rigidez do tambor aumenta as frequéncias de vibracdo do sistema, mas nédo
altera a quantidade de modos. Pela Figura 4.9, é perceptivel esse comportamento,

principalmente nas frequéncias mais altas, como nos modos superiores ao modo 15.
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Figura 4.10 Curvas de frequéncia (a) e (c) € parte real (b) e (d) para 0 modo instavel 1 (2250 Hz) e

modo instavel 2 (3200 Hz), respectivamente, em fun¢do do modulo de elasticidade do tambor.

Na Figura 4.10 (a) e (b), pode ser verificada a influéncia da rigidez do tambor de freio

na parte real e na frequéncia do autovalor complexo do primeiro modo instavel. Pode ser

percebido que na faixa de variagdo do modulo eléstico entre 130 GPa e 140 GPa, ndo existe

uma influéncia significativa na instabilidade do sistema. No entanto, quando a rigidez é

extrapolada para valores menores ou maiores do que o real ajustado, comeca a ser perceptivel

a existéncia de uma tendéncia de estabilizagdo. Ou seja, através da mudanga de rigidez do

tambor, tanto aumentando quanto diminuindo, € possivel estabilizar o0 modo instavel 1. Para

iss0, no entanto, é necessario uma alteracdo da ordem de 30% a partir do valor real ajustado

para a rigidez do material. Esse nivel de alteracdo é viavel apenas por troca de material,

caracterizando uma alteracdo de rigidez proporcional em todo o volume do componente. No



81

entanto, propostas de modificagdes localizadas da rigidez do componente através de
alteracbes geométricas podem ser mais efetivas para estabilizar modos instaveis.

Para o segundo modo instavel, Figura 4.10 (c) e (d), 0 mesmo comportamento pode
ser percebido, no entanto a estabilizacdo s é possivel para os valores mais altos do modulo de
elasticidade do tambor de freio. Assim, um aumento de rigidez do tambor de freio poderia
solucionar os dois modos instaveis. No entanto, esse aumento é da ordem de 40% do valor do
ferro fundido cinzento utilziado, o que dificultaria a troca do material do tambor de freio ou

implicaria em grandes alteracdes geométricas.

4.5.4 Forca de Acionamento

Aqui é avaliada a influéncia da forca de acionamento do sistema de freio na analise de
autovalores complexos. A Tabela 4.8 apresenta os valores de forca que sao utilizados na

andlise de sensibilidade. Essa forca é aplicada em cada sapata, de acordo com a Figura 3.9.

Tabela 4.8 Valores da forca de acionamento.

Forca
[KN]
10,0
20,0
40,0
60,0

Caso

A 0N -

As curvas da Figura 4.11 abaixo trazem o comportamento da parte real e da frequéncia
do autovalor complexo em funcdo da forca de acionamento. Os resultados apresentados sdo
baseados no coeficiente de atrito de 0,36, ja que, para esse valor, 0 sistema apresenta

instabilidade nos dois primeiros modos.
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Figura 4.11 Curvas de frequéncia (a) e (c) e estabilidade (b) e (d) para o modo instavel 1 (2250 Hz) e

modo instavel 2 (3200 Hz), respectivamente, em funcdo da for¢a de acionamento.

Como pode ser percebido na Figura 4.11, a forca ndo apresenta influéncia significativa
na instabilidade dinamica, pois dobrando e triplicando a forca inicial de 20 kN, implica em
diferencas da ordem de 3 Hz nas frequéncias dos modos instaveis. Pode ser percebido ainda,
gue ndo existe inclusive a tendéncia de abertura da curva d a parte real ou acoplamento de
frequéncias. A parte real do autovalor complexo permanece constante em funcdo da forca,
sendo que para a forga mais baixa (20 kN) ja havia instabilidade e essa ndo se alterou mesmo

aumentando bastante a forca.
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4.6 Validacdo da metodologia de predicéao de squeal

A validacdo da metodologia consistiu em coletar dados de ruidos dos veiculos
instrumentados, a partir dos quais foi aplicada a Transformada de Fourier para o dominio da
frequéncia. Com isso, é obtido o espectro de frequéncias ruidosas de cada veiculo, o que pode
ser comparado com as respostas dos modelos de CEA. As frequéncias obtidas no veiculo sdo
confrontadas com as frequéncias dos modos instaveis. Primeiramente, serdo apresentados 0s
resultados das analises numéricas de CEA para o freio do veiculo B, pois o freio do veiculo A
foi discutido e apresentado diversas vezes até aqui.

A metodologia de predicdo de squeal, atraves da analise de autovalores complexos, foi
aplicada para um sistema de freio a tambor semelhante (freio do veiculo B). Esse sistema
possui tambor de freio e lonas idénticos ao anterior, mas as sapatas e o cubo de roda sdo
diferentes. A Figura 4.12 e a Figura 4.13 apresentam os resultados de densidade modal e parte
real em funcdo da frequéncia, respectivamente. Os resultados do freio do veiculo A, foram
mantidos juntamente com os do B para permitir uma verificacdo da influéncia dessas

alteracbes geométricas.

Densidade Modal

4500
= 4l=-Veiculo A ===\/eiculo B

3600
N
L. 2700
ot
(&)
[y
‘S 1800
O
e
Y 900

1 6 11 16 21 26 31 36 41 46 51
Modo

Figura 4.12 Densidade modal para o freio do veiculo B simulado em ANSYS.
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Figura 4.13 Parte real em funcdo da frequéncia para o freio do veiculo B simulado em
ANSYS.

De acordo com os resultados das figuras acima, pode ser verificada a influéncia da
alteracdo da geometria desses componentes de freio. O primeiro modo instavel do freio B é
encontrado na frequéncia de 1224 Hz, visualizado no par complexo conjugado perturbado em
relacdo as curvas de estabilidade (Figura 4.13), diferentemente da frequéncia de 2254 Hz do
freio A. A sapata e 0 cubo desse freio tém grande influéncia na instabilidade dinamica do
sistema, podendo alterar significativamente os modos instaveis. E valido ressaltar que a parte
real do autovalor complexo, exceto nos modos instaveis, é igual para ambos os freio, pois séo
modelos baseados nos mesmos coeficientes de Rayleigh.

O veiculo A apresentou ruido de freio tipo squeal sintonizado em uma faixa entre
2400 Hz e 2700 Hz, nas diferentes repeticdes da rota, com picos bem destacados, atingindo
uma magnitude média de aproximadamente 75 dBA, dentro do veiculo em uma posicao
proxima ao ouvido do motorista e com as janelas abertas. As condi¢des de ocorréncia desse
ruido foram bastante especificas, sempre em baixas velocidades, baixas pressoes de frenagem
e em declives. O ruido evidenciado é considerado como de amplitude moderada. A Figura

4.14 apresenta resultados de ruido de squeal para o veiculo A.
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Figura 4.14 Resultados de frenagem com squeal para o veiculo A, onde: (a) mapa de cores
para frequéncia e intensidade ao longo do tempo, com pico de intensidade em 2470 Hz e suas
harmonicas; e (b) espectro de frequéncia do squeal em 2700 Hz, no tempo de 6,4 s.

O veiculo B (com sapata e cubo diferentes do veiculo A) apresentou ruido de freio tipo
squeal sintonizado em torno de 1200 Hz, nas diferentes repeticbes da rota, com picos bem
destacados, atingindo uma magnitude média de aproximadamente 83 dBA. O ruido foi
gravado no interior do 6nibus com as janelas abertas. O ruido evidenciado é considerado
como de amplitude moderada para alta. A Figura 4.15 apresenta resultados de ruido de squeal
para o veiculo A.

A Tabela 4.9 abaixo apresenta um resumo comparativo entre as frequéncias numéricas

e experimentais de cada freio analisado.
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Figura 4.15 Resultados de frenagem com squeal em 1200 Hz para o veiculo B, onde: (a) mapa
de cores para frequéncia e intensidade ao longo do tempo; e (b) espectro de frequéncia no
tempo 0,5 s.

Tabela 4.9 Comparacéo entre as frequéncias numéricas e experimentais.

Veiculo w Numérico w Experimental Erro
[Hz] [HZ] [%]

2400 -6,5%

A 2254 2700 -19,8%

B 1224 1200 2,0%

O freio do veiculo A é o mesmo apresentado nas se¢des 4.1 até 4.5, cuja frequéncia do
primeiro modo de vibracdo instavel, calculada pela metodologia de CEA, se encontra em
torno de 2250 Hz. Com isso, pode ser percebido que a diferenca entre os resultados numéricos
e experimentais varia entre 6,5% e 19%, aproximadamente. Esse resultado mostra que a
metodologia de predicdo de squeal é robusta e eficiente, sendo essa anélise de CEA adequada
para a representagdo e investigagdo do fenémeno envolvido no ruido de squeal.

Os resultados numéricos do freio do veiculo B foram apresentados no inicio dessa
secdo, sendo que a frequéncia do primeiro modo de vibragdo instavel, calculada pela
metodologia de CEA, se encontra em torno de 1224 Hz. Com isso, pode ser percebido que a
diferenca entre os resultados numericos e experimentais diverge em torno de 2%,
aproximadamente. Esse € um excelente resultado, que esta de acordo e até melhor que o
resultado do veiculo A, confirmando que a metodologia de predi¢do de squeal por CEA é

robusta e eficiente.
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5 CONCLUSOES

A calibracdo do modelo matematico é essencial para a confiabilidade dos resultados
encontrados. A técnica de calibracdo apresentada, através da comparagdo entre resultados
experimentais e numéricos para realizar o ajuste das propriedades mecénicas, é satisfatoria
para 0s modelos propostos, uma vez que os erros entre resultados numéricos e experimentais
sdo, de forma geral, menores do que 5 %.

O modelo matematico de amortecimento aplicado ao modelo de CEA, denominado
amortecimento de Rayleigh global, se mostrou robusto e eficiente para as anélises
desenvolvidas. A determinacdo experimental dos parametros modais, necessarios para 0
calculo dos coeficientes, é simples e relativamente rapida. A propriedade de amortecimento
ndo possui sensibilidade a pressdo de acionamento do sistema de freio, apresentando diferenca
apenas entre o sistema acionado e ndo acionado.

Na abordagem encontrada na literatura, apenas sdo considerados instaveis os modos
cuja parte real é positiva. No entanto, pelos resultados encontrados nesse trabalho, o
amortecimento define o comportamento da parte real do autovalor complexo. Assim, é
sugerido utilizar a curva “Parte real x imaginaria” para definir a propensdo a instabilidade
dindmica de cada modo. A utilizacdo da perturbacdo que ocorre na curva de estabilidade se
mostrou eficaz para evitar subestimar os modos instaveis do sistema.

Esse tratamento, baseado na perturbagdo da curva “Parte real x imaginaria”, controla a
influéncia do amortecimento na andlise de instabilidade dindmica por CEA, pois 0
comportamento (curva) é imposto através dos coeficientes de Rayleigh. Isso proporciona uma
vantagem, ja que a determinacdo do parametro de amortecimento do sistema é bastante
complexa e possui vérias incertezas. Com isso, 0 nivel de amortecimento torna-se menos
importante, frente a tendéncia observada na resposta dos modelos.

Existe um limite para o coeficiente de atrito (COF critico) a partir do qual ha disparo
da tendéncia a instabilidade dindmica do sistema. Esse COF critico depende do modo de
vibracdo, ou seja, ele pode possuir valores diferentes para diferentes modos. No sistema
estudado e para as condigdes adotadas, esse limite varia para os dois primeiros modos
instaveis: no 1° modo estd em torno de 0,1, enquanto para o 2° esta em torno de 0,25.

A instabilidade dindmica sofre pouca influéncia do médulo de elasticidade do material

de atrito na faixa usual. Quando a propriedade é extrapolada para valores muito menores dos
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usuais, pode ser percebida uma significativa piora na instabilidade dindmica do sistema. Para
0 caso estudado, a alteracdo da propriedade do material de atrito mostrou-se uma solucéo para
a instabilidade, pois 0 aumento do modulo de elasticidade das lonas estabilizou o segundo
modo instavel, porém aumenta a instabilidade do primeiro modo. Diminuir o Mddulo de
Elasticidade pode provocar troca no modo instavel de menor frequéncia e aumenta a
instabilidade do segundo modo instdvel. Como a frequéncia ruidosa obtida no veiculo é
referente ao primeiro modo de vibracdo encontrado no modelo, 0 aumento do E das lonas ndo
¢ aconselhavel, pois aumenta a instabilidade desse modo.

Pequenas variagdes (~5%) no modulo de elasticidade do tambor de freio ndo possuem,
para o sistema estudado, influéncia significativa no comportamento de instabilidade do
sistema, existindo um valor maximo e um minimo de mddulo critico entre 0s quais 0 sistema
é instavel. Podem ser realizadas alteracdes de rigidez do tambor de freio com o objetivo de
estabilizar o sistema. A troca de material para fornecer essa alteragdo de rigidez pode ser
viavel, no entanto alteracBes geométricas no componente devem ter uma resposta mais
sensivel.

O modelo de CEA néo apresentou sensibilidade a variacdo da forca de acionamento
das sapatas. Pelos resultados encontrados, a pressdo de acionamento, que da origem a forca de
acionamento, néo influencia no amortecimento do sistema determinado experimentalmente, e
no modelo por CEA n&o influencia na instabilidade dos modos de vibragao.

A validacdo do modelo de instabilidade dindmica por CEA mostrou resultados
satisfatorios, evidenciando que essa é uma metodologia eficiente e robusta para auxiliar no
desenvolvimento de projetos de sistemas de freio a tambor. A geometria da sapata de freio
possui significativa influéncia na resposta instavel do sistema, mas o modelo de CEA ¢

robusto suficiente para reproduzir esse tipo de modificacéo.

5.1 Sugestoes para trabalhos futuros

Com o desenvolvimento desse trabalho, podem ser sugeridas algumas linhas de
pesquisa para aprimorar a ferramenta aqui apresentada. Abaixo, séo listados alguns pontos
interessantes de continuacdo dessa metodologia estendendo sua aplicabilidade.

» Considerar os efeitos da temperatura nas analises de predigéo de squeal;
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» Utilizar os conceitos de Fator de Participacdo Modal (Modal Participation Factor
- MPF) para identificar os modos de maior contribuicdo na instabilidade do
sistema, assim como apresentado por Kung et al., 2000b;

» Implementar técnicas de otimizacdo para evitar o acoplamento de modos de
vibracdo, diminuindo a propensao a instabilidade dindmica;

> Elaborar um modelo de vibro-acustica, acoplando o modelo de vibracdo aqui
apresentado com modelos acusticos. Esse tipo de técnica foi utilizada por Obserst,
2011, e Oberst e Lai, 2015, para avaliar a poténcia de radiacdo acustica,
permitindo quantificar a propensdo a geracdo de ruido de freio dos modos

instaveis.
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APENDICE A - Anélise de influéncia das simplificacdes geométricas

O modelo numérico de CEA é nédo linear e possui um alto custo computacional,
conforme apresentado nos capitulos 3 e 4, assim é importante realizar simplificacGes
geométricas que ajudem a melhorar a qualidade da malha e evitar refinamentos
desnecesséarios por descontinuidades geomeétricas, concordancias e furos, por exemplo. Nessa
etapa do estudo foi utilizada uma analise modal para comparar a influéncia de simplificacGes
geométricas na resposta dos modos de vibracdo natural de cada componente do sistema de
freio. As propriedades dos materiais utilizadas sdo as mesmas apresentadas na Tabela 3.3.

Foram elaborados diferentes modelos de analise modal por elementos finitos, onde
cada componente foi simulado em trés propostas geomeétricas: Original, de acordo com o
desenho original do componente; Simplificado 1, com um nivel baixo de simplificacGes;
Simplificado 2, com um nivel maior de simplificacGes. A Tabela A.1 apresenta a geometria, a
malha e o nimero de nos de cada proposta de simplificacdo de cada componente. A massa
total de cada peca modelada, mostrada na Figura A.1, pode ser utilizada como um indicador
do nivel de simplificagdes. A variacdo a partir do modelo original indica se houve acréscimo
ou reducdo do volume do componente e quantifica essa variagcdo pela massa de cada modelo.

Tambor Sapata
59,0 8,60
535 A 1| 858
Z o0 / < 856 ; \\
1 (U
2 2 8,54
= 575 = 852 \l
57,0 — ___ 8,50 ——— —
Original Simplificado 1 Simplificado 2 Original Simplificado 1 Simplificado 2
(@) (b)
Lona Cubo
1,15 29,6
_ 113 - 294 Ve
2 S 29,2
= 1,11 X /
11
£ 1,00 g 259 /
s - ) S 288
1,07 28 6 /
1,05 I/ 28,4 .
Original Simplificado 1 Simplificado 2 Original Simplificado 1 Simplificado 2

(©)

(d)

Figura A.1 Massa total de cada componente para cada modelo, onde: (a) tambor; (b) sapata; (c) lona;
e (d) cubo.
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Nessa etapa do estudo, as geometrias sdo modificadas de acordo com as simplificagdes
de cada proposta de modelo. No entanto, a malha é mantida similar em todos os modelos de
cada componente, pois o tamanho médio dos elementos é mantido constante. Isso é
importante para garantir que o Unico efeito avaliado seja o nivel de simplificacdes
geométricas, sem influéncia da malha. Para isso, a malha gerada é relativamente bem refinada
em todos os modelos. A Figura A.2 apresenta os graficos do erro comparativo entre cada
modelo de cada componente.

Tabela A.1 Geometria e malha dos componentes para cada modelo simplificado.

Componente Original Simplificado 1 Simplificado 2
Geometria
Tambor
Malha
N° nos 522.952 504.023 510.701
Componente Original Simplificado 1 Simplificado 2 Componente
4 =
Geometria
Sapata
Malha
N° nos 272.936 265.051 263.215
Geometria
Lona
Malha
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N° nos 210.750 160.777 139.767
Geometria
Cubo
Malha
N° nés 413.861 427.966 429.346

8,0 - || === Simplificado 1
- 6,0
X
(=)
S 4,0
S
w 2,0 Ne-
0,0 et N N e S
1234567 891011121314151617181920212223242526272829303132333435363738394041424344454647484950

««e++< Simplificado 2

Erro x Modo - Tambor =

Modos

(a)

Error x Mode - Sapata ««+« Simplificado 2
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o o o o o . .
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Errox Mode-Cubo [ 0 | ceeeee Simplificado 2
8,0 r".—':,.—.r ‘ ‘ \ = Simplificado 1
=60 . -
g R . W Y S 2
g 40 RS I - -
Wy . : I O
0,0 — —_—

1234567 8 91011121314151617181920212223242526272829303132333435363738394041424344454647484950515253
Modos

(d)
Figura A.2 Curva de erro relativo de cada componente para cada proposta, onde: (a) tambor; (b)

sapata; (c) lona; e (d) cubo.

Baseado nos resultados apresentados, a geometria denominada de “Simplificado 1” de
cada componente foi utilizada para a analise de CEA. A proposta “Simplificado 1” de cada
componente apresenta um erro aceitavel, abaixo de 5% segundo Masotti, 2013, enquanto a

“Simplificado 2” esta exageradamente simplificada, prejudicando os resultados, pois atinge
valores de erro de quase 8% em alguns modos.
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APENDICE B - Analise de convergéncia de malha

A anélise de convergéncia de malha é uma etapa importante para qualquer modelo de
elementos finitos, pois permite avaliar a coeréncia dos resultados, prevendo a propagacéo de
erros por inconsisténcia da malha. Outra funcdo do estudo de convergéncia de malha é
permitir definir pardmetros de geracdo de malha, como por exemplo tamanho médio de
elemento, que ndo agregue grandes erros a anélise e tenha um custo computacional aceitavel.

Nesse estudo foi utilizada uma analise modal para comparar a influéncia das diferentes
malhas na resposta dos modos de vibracgdo livre de cada componente do sistema de freio. A
Tabela B.1 apresenta os dados das malhas de cada componente, enquanto a Figura B.1 traz os
resultados de tempo de processamento e erro relativo em funcdo do nimero de nds da malha.
O tamanho de malha utilizado nas analises desse trabalho foi determinado em funcédo desses

resultados, sendo aquele representado pela “Malha 2” de cada componente.

Tabela B.1 Geometria e malha dos componentes para cada modelo simplificado.

Componente Malha‘ 1 alha 2 » 3

Tambor Malha
N° nos 453.292

Sapata Malha
N° nds 86.337 261.776

Lona Malha
NC nés 6.955 82.560

Cubo Malha
N° nds 11.548 25.555 422.482
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Figura B.1 Curva do tempo computacional e do erro relativo em fungdo do nimero de nés de cada

componente para diferentes malhas, onde: (a) tambor; (b) sapata; (c) lona; e (d) cubo.
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APENDICE C - Anélise de influéncia da pressdo de acionamento no amortecimento

A partir dos resultados apresentados na se¢éo 4.2, surgiu uma importante questao: qual
a influéncia da pressao de acionamento no amortecimento do sistema de freio? Para responder
essa davida, foi realizado outro experimento de analise modal do sistema montado, onde a
resposta dindmica do sistema foi medida para diferentes pressdes de acionamento. Foi
utilizado o mesmo sistema de freio descrito na segdo 3.2, e a medicdo foi realizada com
apenas um acelerdbmetro em posicao fixa para todas as medicdes, permitindo obter uma Unica

FRF para cada pressdo. As medicGes seguiram a ordem apresentada pela Figura C.1.

Variacao da pressao de acionamento
10

Pressdo de acionamento

Medicao

Figura C.1 Grafico da pressdo de acionamento em cada medicao.

Com essas medicOes, foi obtida uma FRF para cada pressdo. A Figura C.2 apresenta
algumas da FRF’s obtidas. A partir dessas curvas, foram extraidos os parametros modais e
calculados os respectivos coeficientes de Rayleigh, que caracterizam o nivel de
amortecimento do sistema. A Tabela C.1 apresenta os parametros modais (frequéncia natural
e razdo de amortecimento), enquanto a Tabela C.2 apresenta 0s coeficientes de Rayleigh (o e
B), que sdo calculados pela metodologia apresentada na segdo 3.2.

A partir da Figura C.2, pode ser percebido que a amplitude de vibracdo das
frequéncias ressonantes diminui com o aumento da pressdo, comparativamente ao sistema nao
acionado (0 bar). Pode ser visualizado, ainda, um aumento das frequéncias naturais,
principalmente no primeiro modo de vibragdo. Esse efeito pode ser qualitativamente
explicado pela anélise da equacdo 2.6, que relaciona, para um sistema de 1 grau de liberdade,
a frequéncia natural de vibracdo proporcionalmente a rigidez e inversamente proporcional &

massa. Assim, fazendo a interpretacdo de que o aumento da pressao de acionamento gera um
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aumento na rigidez de contato, hd um aumento da frequéncia, fazendo 0s picos ressonantes se

deslocarem para a direita.

0 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer
------ 1 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer
"""""" 4 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer
®-----=- 8 bar (Magnitude) \ STS FFT Analyzer
[(m/s"2)/N]

0 400 800 1.2k 1.6k 2k 2.4k 2.8k 3.2k 3.6k 4k
[Hz]

Figura C.2 FRF’s do sistema para algumas pressdes de acionamento.

Tabela C.1 Frequéncia de vibracdo e Razdo de Amortecimento para cada pressao.

Presséo 1 bar 3 bar 4 bar
Modo | w[Hz] ([%] | w[Hz] C([%] | w[Hz] ([%]
1 212 2,326 224 1,469 224 1,637
2 460 1,488 562 2,328 570 2,169
3 538 1,063 616 1,378 628 1,066
4 984 2,134 1026 1,833 1042 2,243
5 1300 1,875 1108 0,947 1116 0,790
6 1458 1,616 1204 2,144 1164 0,587
7 1850 1,701 1680 0,993 1228 0,975
8 2140 1,785 1940 1,812 1276 1,078
9 2378 1,730 2406 1,316 1692 1,108
10 2788 1,190 2672 1,874 2208 0,971
11 2910 0,464 2884 1,104 2458 1,413
12 2996 0,630 2962 0,534 2756 0,707
13 3218 1,208 3120 0,703 2920 0,642




Tabela C.1 Frequéncia de vibragdo e Razdo de Amortecimento para cada presséo.

Pressao 5 bar 6 bar 8 bar
Modo | w[Hz] ({[%] | w[Hz] ([%] | w[Hz] ([%]
1 224 1,391 224 1,273 224 1,117
2 244 1,391 244 1,273 246 1,117
3 574 2,510 576 3,003 582 1,187
4 634 1,101 636 1,203 638 1,256
5 1054 2,606 796 2,019 732 2,670
6 1124 0,714 1128 0,706 802 1,535
7 1168 0,648 1170 0,801 1132 1,278
8 1234 0,933 1238 0,892 1182 1,073
9 1296 1,050 1310 1,091 1238 1,329
10 1708 1,151 1708 1,415 1332 1,585
11 1960 1,151 1970 1,317 1634 1,550
12 2028 1,151 2094 1,268 1738 1,515
13 2078 1,151 2228 1,219 2036 1,720

Tabela C.2 Coeficientes de amortecimento de Rayleigh.

Press3o Parametro
[bar] a B
0 73,18903  1,08591E-07
1 69,41880  1,17264E-06
2 79,31048  1,23269E-06
3 67,62109  1,21127E-06
4 6558292  9,69185E-07
5 69,16421  1,02038E-06
6 71,33784  1,04178E-06
8 65,37698  1,17031E-06
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A partir dos valores de o e B apresentados na Tabela C.2, pode ser elaborado um

gréafico para simplificar a visualizacdo e entendimento do nivel de amortecimento para cada

pressdo de acionamento. E utilizada uma faixa de frequéncia de 200 Hz a 4000 Hz, calculando
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a taxa média nesse intervalo para cada pressdo. Esse grafico € apresentado na Figura C.3

abaixo.

Razéo de Amortecimento Média (200 Hz - 4000 Hz)
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Figura C.3 Gréfico da razdo de amortecimento média em funcéo da pressdo de acionamento
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do sistema de freio.

A partir desses resultados, pode ser verificado que apesar de variar a pressdo de
acionamento do sistema de freio, 0 amortecimento ndo possui variacdo significativa. Na
verdade, ha diferenca significativa apenas entre o amortecimento do sistema livre e do sistema

acionado, indicando que essa grandeza fisica ndo possui sensibilidade a variacdo da pressao.



