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Resumo

MELO, Ricardo Doriguelo, Estudo Comparativo de Trens de Poténcia com Disco de Embreagem
Convencional e com Volante de Dupla Massa de Motores Flex e Diesel, Campinas,: Faculdade

de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2010. Dissertacao (Mestrado)

O motor de combustdo interna, embreagem, transmissao, diferencial, eixo Cardan, semi-
eixos e rodas motrizes compdem o trem de poténcia de um veiculo que, por diversas razdes de
refinamento e peso, oferecem baixa “resisténcia” aos ruidos decorrentes da irregularidade de
rotacdo do motor.

O presente trabalho redne elementos para analisar os efeitos das flutuacdes de rotacdo
(vibragdes torsionais) presentes nos volantes de motores de quatro tempos durante a fase de
desenvolvimento de sistemas de embreagem em veiculos abastecidos com diferentes
combustiveis: gasolina, dlcool (etanol) e diesel.

O uso de simulagdo matemdtica computacional permite amenizar ou eliminar os ruidos
provenientes da transmissdo no veiculo protétipo ou até mesmo de um veiculo virtual,
possibilitando assim ganhos significativos no tempo de desenvolvimento de discos de embreagem
e/ou volantes de dupla massa. Esta simulagdo nos indica também qual melhor tecnologia para
diminuir as flutuagdes provenientes do motor do veiculo: se o disco de embreagem ou o volante

de dupla massa.

Palavras Chave

Disco de Embreagem, Volante de Dupla Massa, Vibragdes Torsionais, Trens de Poténcia.

vii



Abstract

MELO, Ricardo Doriguelo, Comparative Study of the Powertrain with Conventional Clutch Disc
and Dual Mass Flywheel for Engines Flex and Diesel, Campinas,: Faculdade de Engenharia
Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2010. 180 p. Dissertacao (Mestrado).

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

This report is a collection of elements to analyze the effects of the engine revolution
irregularity (torsional vibration) present on flywheels of 4-stroke engines in the development of
clutch systems in the vehicles supplied with different fuels: gas, alcohol and diesel.

The use of computer simulation allows to soften or to eliminate the noise deriving from
the transmission of prototype vehicles our virtual vehicles with new powertrain combination
(clutch discs and/or dual-mass-flywheels), bringing considerable development time gains. This
simulation showed the best technology reduces the engine revolution irregularity presents in the

vehicles: if clutch disc or dual mass flywheel.

Key Words

Clutch disc, Dual mass flywheel, Torsional vibration, Powertrain
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1. Introducao

No desenvolvimento de embreagens para veiculos, foi dado nos dltimos anos, mais énfase
aos amortecedores de tor¢do. Este ndo tem importancia na fungdo bésica da embreagem que € o
acoplamento e o desacoplamento do sistema de transmissdo do motor. Cabe a ele, porém, a
importante tarefa de reduzir a um nivel aceitdvel as vibracdes torsionais geradas pelo motor, através
dos seus processos de queima e transmitidos ao sistema de transmissdo. Os aspectos mais
importantes sao os de conforto, por exemplo, as reducdes de ruidos no cambio, e ou da reverberacao
da carroceria.

Os motores de combustdo interna podem ser considerados como geradores de flutuagdes
rotacionais, uma vez que, a cada ignicdo da mistura de combustivel em um cilindro, uma aceleragcdo
angular € gerada no virabrequim devido a pressdo dos gases. Em seguida, ocorre uma desaceleracdo
causada pela compressdo no préximo cilindro, originando as variacdes de rotacdo no motor. Os
movimentos alternativos de massas também contribuem com uma parcela considerdvel de
irregularidade.

Na Figura 1 temos a curva (esquematica) tipica de medicdo de irregularidade (flutuacdo) de

um motor de quatro cilindros com duas igni¢des por rotacao.

900 Rotagdo [rpm]

850+
800§
750
700

>‘ 1 Rotagdo do motor -‘

Figura 1: Vibracdo de Tor¢do no Virabrequim para um motor de 4 cilindros.

Estas vibragdes, quando aplicadas na transmissdo de um veiculo, podem produzir ruidos
indesejaveis ao usudrio do mesmo. Com isso, os engenheiros de embreagem buscam minimizar a
transferéncia destas vibragdes do motor para a transmissdo, sendo este um grande desafio para todos

os envolvidos no projeto de transmissdes e embreagens.



Através de estudo pode-se verificar que esta excitacdo gerada pelo motor vem crescendo
continuamente nos ultimos anos, enquanto que as transmissdes vém se tornando muito mais
sensiveis a esta excitacdo.

Shaver (1997) demonstra através da Figura 2 que, no inicio dos anos 70, a pressio média
efetiva da cdmara de combustdo dos motores da época vinha crescendo continuamente, o que

acarretou em um aumento considerdvel no torque especifico em toda a faixa de utilizagdo dos

motores modernos.

120
= 100 I—Fendencia—— ooz ommsess e ~SIT
A N S I e e
3 e 1986 e
i 1972
o 40
3
=g
2 20

0

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000
Rotac@es do Motor [rpm]

Figura 2: Grafico da Evolucdo do Torque Especifico dos motores desde os anos 70.

Estudos realizados pela Ricardo Engineers (2003) mostram que durante o periodo de 1981 a
2001 os veiculos aumentaram a poténcia de seus motores em +84%, ganharam massa +22%,
melhoram o consumo de combustivel -0,5% e se tornaram mais 4geis, com aceleracdes 27% mais
rapidas. Pelo lado das transmissdes, Riedel et al (2002) apontam para o fato de que as transmissdes
também evoluiram aumentando sua capacidade de torque e diminuindo tamanho e a massa de seus
componentes. Isso acarreta em uma diminui¢do da inércia equivalente da transmissdo, elevando a
faixa de rota¢des onde ocorrem as freqiiéncias naturais do driveline!".

Uma das formas encontradas de aumentar a capacidade de torque das transmissdes € a
utilizagc@o cada vez mais freqiiente de trés eixos para efetuar a transmissio de torque do motor. Mas
esta disposicao acarreta um problema: os eixos tém pouca inércia e sdo mais sensiveis as flutuacdes
de rotacdo e, conseqiientemente, sdo mais ruidosos, tanto em marcha lenta como em condigdes de
carga.

I _ Algumas palavras utilizadas em Inglés ndo possuem traducio especifica.
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No que se referem aos combustiveis, aqueles abastecidos com dlcool sdo os que apresentam
o maior grau de irregularidade entre os motores de ciclo Otto. Os carros equipados com motores a
gasolina também vém apresentando niveis cada vez maiores de flutuacdo de rotacdo devido aos
constantes aumentos da porcentagem de etanol na gasolina. Isso, por sua vez, possibilita maiores
angulos de avanco, com aumentos significativos na pressdo de combustdo nos cilindros. Esta
situacdo estd piorando devido aos motores chamados “flexiveis” que funcionam com qualquer
propor¢ao na mistura de élcool e gasolina.

De uma forma resumida, o rattle noise ¢ um fendmeno causado pela unido de dois fatores:
flutuacdes de torque do motor e folgas da transmissdo, que serd mais detalhado posteriormente.

Por causa destas intensas e permanentes buscas por melhor desempenho e consumo, existem
estudos em andamento para o desenvolvimento de técnicas analiticas para melhor entender o

mecanismo do rattle ou chocalho.

Engine Damping system Transm. Diff. Wheel Vehicle

Torque
‘\V)

Torgue

Figura 3: Representacdo do powertrain do Veiculo x Modelo matematico genérico.

Estas técnicas ja estdo razoavelmente desenvolvidas, mas sua aplicacio no processo e
desenvolvimento na “vida real” € ainda limitada (Beuschel, 1999). Algumas razdes para isso sdo as
dificuldades em se obter valores precisos dos parametros dos modelos durante o estdgio de projeto
do sistema (Ohnuma, 1979). Como resultado, na maioria das vezes a solucdo de um problema deste
tipo € obtida em um estdgio do desenvolvimento do veiculo onde grandes mudancas ndo sdo mais

possiveis.



1.1 Motivacao

Sou Engenheiro Experimental de Testes do Grupo Schaeffler — Divisdo LuK, trabalho na
empresa hid 13 anos e hd 10 na drea de Testes Veiculares, onde participo no desenvolvimento do
conjunto de embreagem.

Na empresa utilizamos um software proveniente da matriz, que se situa na Alemanha, para
andlise e simulagdo do comportamento torsional do veiculo, porém nio se consegue saber o método
de célculo que este programa utiliza como se fosse uma caixa-preta. O banco de dados deste
software contempla os veiculos de passeio movidos a diesel e gasolina que foram medidos na
matriz.

O comportamento da irregularidade dos motores flex ainda € novidade, tanto no Brasil como
na matriz na Alemanha, e através deste trabalho busca-se quantificar as irregularidades destes
motores. O intuito € comparar estas irregularidades dos motores flex com os motores movidos a
diesel.

Atualmente na empresa utilizamos dois tipos de amortecedores torsionais para a absor¢do da
irregularidade dos motores: Disco de Embreagem Convencional ou Volante de Dupla Massa (VDM)

e queremos entender qual grau de absorcao de ambos para um powertrain conhecido.

1.2 Objetivo

Criar um modelo matemdtico via Matlab para andlise e simulacdo do comportamento
torsional do veiculo a fim de entendermos quais parametros do powertrain contribuem para
surgimento do rattle no sistema.

Analisar e quantificar as irregularidades dos motores flex abastecidos com gasolina e dlcool e
dos motores movidos a diesel.

Verificar dentre as tecnologias existentes na LuK, se o Disco de Embreagem Convencional
ou Volante de Dupla Massa (VDM), qual apresenta melhor absorcdo da irregularidade do pior motor

analisado.



Deseja-se com isto reduzir ou minimizar o tempo de desenvolvimento de sistemas de
embreagem em veiculos protétipos, que estdo ficando cada vez mais curtos. Hoje, para se iniciar a
calibracdo do sistema de embreagem, espera-se um longo tempo pela disponibilizacdo do veiculo
protétipo, e também até que a calibragao do motor no veiculo esteja em um nivel mais avangado.

No sentido de reduzir o tempo e facilitar essa calibracdo, serd apresentado um modelo
dindmico do powertrain, que apds ter sido ajustado a um trem de forca existente, permite estimar o

comportamento desse trem de for¢a quando submetido a diferentes amortecedores torsionais.

1.3  Descricao do Trabalho

Este trabalho estd dividido em capitulos que s@o descritos abaixo:

- Capitulo 1:

Traz um resumo sobre vibragdes torsionais e aumento de torque dos motores e do fendmeno
rattle noise. Indica a motivacdo que € da LuK possuir um software que atualmente ¢ uma “caixa
preta” e estarmos sempre dependente da matriz (que fica na Alemanha). Indicar os objetivos que
sdo: criacdo de um modelo matematico que consiga simular o comportamento torsional do veiculo,
quantificar as irregularidades dos motores flex e diesel e verificar a isolagdo de um veiculo quando

se utiliza o Disco de Embreagem Convencional e o Volante de Dupla Massa.

- Capitulo 2:
Trata-se da revisdao bibliografica realizada para os seguintes topicos: Vibragdes torsionais e

seus efeitos na transmissao para motores de ciclo Otto e motor Diesel e do fendmeno rattle noise.

- Capitulo 3:
Estudo da teoria dos seguintes componentes do powertrain: motor, transmissdo, tipos de
vibragdes torsionais, conceitos bdsicos sobre embreagem, Volante de Dupla Massa e também os

tipos de medi¢des veiculares analisadas.



- Capitulo 4:

Neste capitulo estudam-se os procedimentos experimentais utilizados neste trabalho.
Descrevemos toda a instrumentacdo utilizada para aquisicio dos dados no veiculo. Foram
apresentados os dados do motor analisado assim como de seus componentes. Iremos mostrar os

modelos matematicos utilizados tanto para 5 como para 6 graus de liberdade.

- Capitulo 5:
Neste capitulo mostram-se os resultados obtidos neste trabalho como: freqii€ncias naturais e
modos de vibracdes, os resultados das flutuagdes dos motores medidos na LuK, resultados da

integracdo numérica.

- Capitulo 6:
Neste capitulo iremos mostrar as conclusdes obtidas através da analise de todos os resultados

obtidos no capitulo anterior.

- Capitulo 7:
Neste capitulo estdo indicadas todas as referéncias bibliograficas estudas e analisadas durante

este trabalho.



2. Revisao Bibliografica

As vibragOes torcionais existem nos motores de combustdo interna devido a aplicacdo de
excitacoes periddicas que atuam nos componentes responsdveis pela geracido de torque, tais como:
arvore de manivelas, bielas, pistdes, etc. A componente tangencial da forca atuante no cilindro
exerce uma a¢do de torcdo periddica, promovendo as vibragdes torcionais. Esse fendmeno pode, em
alguns casos, gerar deslocamentos angulares de grandes amplitudes, ocasionando falhas estruturais
na drvore de manivelas e em outros componentes do motor.

Basicamente, o estudo inicia-se pela obtencdo de um modelo discretizado da &drvore de
manivelas, contendo elementos de inércia, rigidez e amortecimento, que represente o sistema real da
melhor forma possivel. Em seguida, deve-se calcular o torque de excitacdo levando-se em conta as
forcas dos gases gerados pela combustio no interior do cilindro e as forgcas de inércia. Por se tratar
de excitagOes periddicas, a andlise da resposta dindmica deverd ser feita expandindo-se esse torque
em série de Fourier e os deslocamentos serdo calculados para cada ordem de vibragao.

As amplitudes obtidas podem ser comparadas as obtidas experimentalmente e, dessa forma,
pode-se avaliar estruturalmente o virabrequim, prever e reduzir niveis de ruido, analisar juntas de
fixacdo de volantes, polias, etc. Johnston. e Shusto (1997), desenvolveram e aplicaram uma técnica
para analisar o comportamento das vibragdes torcionais em motores Diesel, nos regimes permanente
e transitério de operacdo, através do método de superposicdo modal. Os resultados obtidos dessas
analises sdo comparados aos obtidos experimentalmente.

Alguns sistemas podem apresentar vibracdes excessivas em rotagdes especificas.
Hestermann e Stone (1988) apontaram que as causas dos inesperados deslocamentos de grandes
amplitudes em multiplos da rotacdo do motor, sdo as inércias varidveis do sistema biela-manivela.

No passado, o efeito ocasionado pelas caracteristicas varidveis das inércias dos motores de
combustdo interna ndo eram computados por serem considerados despreziveis nos cdlculos das
vibragdes torcionais. Recentemente, verificou-se que os efeitos secundérios das inércias poderiam
levar a intimeras falhas em motores de grande porte. Paricha (2001) examinou em detalhes esses
efeitos, incluiu em seu trabalho os estudos de Draminsky (1988) e, ao final, concluiu que em certas
circunstancias de operacdo, as interacOes das forcas de combustdo com os efeitos de ressonancia

podem ser extremamente danosas aos virabrequins.



O efeito dos momentos de inércia ndo constantes nas vibragdes torcionais de drvores de
manivelas também foram estudados por Brusa et al (1997). A introducdo de fun¢des que levam em
conta a variacdo da inércia do sistema em func¢do do angulo do virabrequim deve ser considerada
principalmente quando as massas das bielas e pistdes forem significativamente grandes, quando
comparadas aos demais componentes do motor.

Do estudo do comportamento vibratério das drvores de manivelas feito na referéncia conclui-
se que apesar da existéncia das vibracOes axiais e flexionais, além das torcionais, estas tltimas sdao
as que correspondem aos modos mais criticos de vibracdo para os componentes dos motores de
combustdo interna. Neste trabalho foi considerado apenas o efeito das vibracdes torsionais,
desprezando-se os deslocamentos axiais.

Song et al (1991) analisaram a influéncia do acoplamento entre as vibragdes torcionais € as
axiais nas arvores de manivelas. Este acoplamento gera vibragdes de grandes amplitudes quando as
freqliéncias naturais axiais e torcionais sdo iguais, ou quando a freqiiéncia natural do modo axial € o
dobro da torsional.

Lacy (1987) reportou a andlise torsional de um motor de quatro cilindros, ciclo Otto a
gasolina. Neste modelo os n6s do virabrequim representam os munhdes, os quais sao conectados aos
mancais principais levando-se em conta as propriedades eldsticas do filme de O6leo. Estas
propriedades influenciam na rigidez radial e rotacional, bem como o amortecimento do filme de
6leo. Boysal e Rahnejat (1997) utilizaram o equacionamento proposto por Lacy (1987) e incluiram
num modelo de multi-corpos a influéncia da dindmica dos corpos rigidos de todas as inércias
envolvidas para avaliar o ruido gerado pelas vibragdes do motor.

A estimativa dos coeficientes de amortecimento torsional nos motores de combustao interna
foi inicialmente estudada por pesquisadores Ker Wilson (1963) e Den Hartog (1985), entre outros.
Estes coeficientes eram obtidos através de observagdes empiricas em motores especificos para este
fim e os valores obtidos, eram na maioria das vezes, imprecisos, gerando grandes variagdes na
resposta dindmica dos sistemas analisados.

Modelos tedricos e hibridos para estimativa dos coeficientes de amortecimento foram
propostos por Iwamoto e Wakabayashi (1985), os quais levam a relacOes analiticas entre o

amortecimento e outros parametros mensuraveis dos motores.



Wang e Lim (2000) chegaram a estimativas precisas do coeficiente de amortecimento
absoluto de um motor monocilindrico acionado por um motor elétrico. Foram levados em conta os
dois primeiros modos de vibrar do sistema e os coeficientes de amortecimento para esses modos
foram obtidos em fun¢do do angulo do virabrequim.

Honda e Saito (1987) estudaram as vibragdes torcionais em um motor Diesel de seis
cilindros com um amortecedor de borracha para reducdo dos efeitos vibratérios. O método de
andlise utilizado foi pela matriz de transicdo de estado onde foi observado que a influéncia da
rigidez dindmica do elastomero € mais significativa para as caracteristicas vibratdrias do sistema, do
que o amortecimento do motor € do absorvedor em si. Esta caracteristica € determinada
principalmente pela geometria da borracha e as caracteristicas da composi¢do quimica do
componente.

As vibragdes torcionais sdo geralmente calculadas considerando-se um comportamento
uniforme do motor, com pressdes de combustdo idénticas entre os cilindros. Esta condicdo é
verdadeira apenas no inicio de operacdo do motor, ou sob condi¢des ideais de manuten¢do do
mesmo. Na prética, estas condi¢gdes dificilmente ocorrem e variacdes considerdveis no espectro das
forcas de excitagdo podem existir, influenciando de forma substancial as vibragdes torcionais.
Maragonis (1992) realizou uma pesquisa na qual essas diferencas nos esfor¢cos entre os cilindros
foram levadas em consideracdo. Resultados tedricos e experimentais sdo apresentados ao final do
estudo mostrando que realmente existem situagdes em que as amplitudes das vibracdes podem
divergir bastante das esperadas.

O estudo do ruido de rattle nos sistemas de transmissdo dos veiculos torna-se muito
importante devido as crescentes pressdes para reducdes de desconfortos devido a vibragdes e ruidos
perceptiveis ao usudrio do veiculo. Estes ruidos de chocalho ou rattle sio gerados por vibragdes
torsionais do motor. Estas vibracdes estdo presentes nas maiorias das transmissoes que sdo também
a principal fonte deste tipo de ruido. Sdo os dentes das engrenagens que sdo responsdveis pela

geracdo do rattle onde o ruido € produzido pelos impactos entres os dentes através das folgas..



3. Fundamentacao Tedrica
3.1 O motor de combustao interna

A cada ignicdo da mistura de combustivel em um cilindro € gerada uma aceleragdao angular
do virabrequim pela pressdo dos gases. Esta aceleracdo € seguida por uma desaceleracdo causada
pela compressdo no proximo cilindro. Assim sdo originadas variagdes na rotagdo do motor.

A Figura 4b (LuK 1987) mostra uma curva tipica das variagcdes de rotacdo de um motor de 4

cilindros com duas igni¢des por rotacdo. Por isso fala-se de uma excitacdo de segunda ordem

(principal). Da integracdo das variacOes de rotacdo obtém-se o avanco e atraso do angulo de

rotacdo (figura 4a). Através da derivacdo da rotagdo, obtém-se a curva de aceleracdo angular W

(figura 4c).
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Figura 4: Curvas Esquematicas de Flutuagdes de um Virabrequim para um motor de 4 cilindros.

LuK (1997)
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Na Figura 5 (LuK 1997), veem-se para diferentes motores, as amplitudes de aceleracao

angular para a condi¢do de marcha-lenta e para a condi¢ao de trac@o a plena carga.
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Figura 5: Excitacdo das vibracdes de torcdo de diferentes motores. LuK (1997).

A figura acima demonstra, para inicio da década de 80, que para a condi¢do de marcha-lenta
os motores diesel apresentam as piores amplitudes de acelera¢des, ou seja, sdo mais irregulares,
quando comparados aos motores gasolina. Para condi¢do de tracdo as amplitudes das aceleragcdes
sdo semelhantes para os motores diesel e gasolina, porém para os dias atuais para esta condi¢cdo os

motores diesel estdo bem mais irregulares principalmente pela entrada da calibracao eletronica.
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3.2 Efeito das Vibracoes de tor¢ao no Cambio

As vibragdes de tor¢@o geradas pelo motor sdo transmitidas ao cambio e podem causar ruidos
ocasionados pelas folgas sempre presentes entre os dentes das engrenagens através de batidas entre
0S Mesmos.

A amplitude médxima permitida das vibracdes de tor¢do para evitar ruidos desagraddveis para

a audicdo depende de muitos fatores (LuK 1987):

- Ruidos adicionais;
- Transmissao dos ruidos através dos corpos;
- Amortecimento no cambio;

- Folga entre os dentes das engrenagens do cambio.

A Figura 6 (LuK 1987) mostra a relacdo entre a avaliacdo subjetiva do ruido e a variacdo da
rotacdo na entrada da transmissdo em um mesmo veiculo que é fornecido opcionalmente com um
motor diesel ou a gasolina, de 4 cilindros. Para a avaliagdo subjetiva do ruido, utiliza-se uma escala

que comega com nota 0 (muito ruidoso) e termina com a nota 10 (inaudivel).
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Variagdo da rotagdo no cambio (rpm]

Figura 6: Influéncia da variacdo da rotacdo sobre a avaliacdo do nivel de ruido. LuK (1997).
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Para o motor diesel, observa-se uma avaliacdo de ruido aceitdvel com uma nota melhor que 5
em variacdoes de rotacdo abaixo de 70rpm, enquanto que, para o0 motor a gasolina, esta mesma

variacdo deve ser diminuida para 20rpm.

3.3 Fenomenos de vibracao torsional no trem de poténcia

As ndo-linearidades do drivetrain, presentes em quase todos os seus componentes, se devem
as folgas entre elementos, ao atrito de Coulomb e as curvas de rigidez e amortecimento
estratificadas. Tais caracteristicas acabam afetando ndo somente o comportamento de vibragdo do
componente, mas também o do sistema como um todo. O objetivo desta se¢do € descrever alguns

dos problemas de vibragdes torsionais caracteristicos do trem de poténcia.

3.3.1 Surge ou Surging

O fendmeno do surge ocorre devido a mudangas bruscas no torque fornecido pelo motor,
durante aceleracdes repentinas em condi¢cdes de baixa velocidade do veiculo. Trata-se de um modo
que ocorre em freqiiéncias baixas (2 a 5 Hz), em que o motor vibra em oposicdo de fase ao restante
do drivetrain e a transmissao apresenta pequenas amplitudes de vibragdo, conforme ilustra a figura 7
(LuK 1987), que traz a representacdao do modo de vibrar do surge e do rattle. Os passageiros sentem
o surging como uma espécie de solavanco do veiculo (tip-in /back-out reactions), causador de um

grande nivel de incomodo.
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Figura 7: Representacdo do modo de vibrar do surging e do rattle. LuK (1987).

3.3.2 Judder

N

O Judder é um dos problemas mais sérios relativos a qualidade da embreagem, sendo
caracterizado por uma vibragdo auto-excitada. O condutor do veiculo sente uma vibracdo no sentido
longitudinal do veiculo (“solavanco”), que impossibilita uma saida suave com o veiculo,
prejudicando o seu conforto e dirigibilidade. Além disso, o judder pode causar falhas no trem de
poténcia, comprometendo a seguranca e desempenho do veiculo.

Tal fenOmeno deve-se a variacdo do coeficiente de atrito do material de friccdo da
embreagem com a velocidade relativa de deslizamento entre os corpos sujeitos ao atrito. Neste caso,
o coeficiente de atrito do material de friccdo aumenta conforme a velocidade relativa de
deslizamento entre o volante de inércia e o disco de fric¢do diminui. Tal caracteristica gera um
fendmeno conhecido na literatura como stick-slip (alternancia entre aderéncia e escorregamento).

O fendmeno stick-slip, e conseqiientemente o judder, somente ocorrem durante um processo
de desaceleracdo da velocidade no contato volante de inércia — embreagem e ndo em velocidade

constante, ou seja, somente em situagdes tipicas de mudanga de marcha.
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3.3.3 Rattle

O fendmeno de vibro-impacto na transmissdo conhecido por rattle é tido como a maior fonte
de ruido e vibragdo em veiculos com transmissdao manual, sendo caracterizado por choques entre os
dentes dos pares engrenados.

O fendmeno € causado pela unido de dois fatores: flutuagdes de torque do motor e folgas da
transmissdo, presentes no contato entre os dentes de engrenagem e nos acoplamentos entre os
conjuntos sincronizadores € o eixo secunddrio da transmissdo, feitos por estrias. Em um par
engrenado, quando o torque de inércia do elemento movido (fun¢do da aceleracdo angular) excede
seu torque de carga, hd uma separagdo entre os dentes e o0 impacto ocorre.

As oscilagdes de torque causam impactos repetidos, denominados vibro-impactos, que
podem levar a ruido excessivo, a grandes cargas dinamicas no dente de engrenagem e a
carregamentos nos rolamentos da transmissdo, fazendo a carcaga da transmissdo vibrar.

As folgas entre os pares de engrenagem da transmissdo sdo necessdrias por desempenharem
papeis importantes na lubrificacdo e prevencdo de problemas como interferéncia entre os pares
engrenados.

Hé trés possibilidades de acoplamento: acoplamento sem impacto (possivel tanto em
condicdes de tracdo como em retracdo), impacto ocorrendo em uma face apenas e impacto
ocorrendo em ambas as faces dos dentes (mais critico).

O estudo das formas de impacto possiveis € de grande relevancia no estudo rattle. O trabalho
de Singh et AL (1989), por exemplo, apresenta o estudo da condi¢do de impacto como um dos
critérios possiveis para a deteccdo do rattle.

O fendmeno de rattle pode ocorrer em marcha-lenta, conhecido como idle rattle, € em
condicdes de tracdo, ou drive rattle. Em marcha lenta, todos os engrenamentos via engrenagens ou
estrias estdo essencialmente descarregados, constituindo potenciais fontes de rattle. O rattle em

marcha lenta € citado em vdrios trabalhos como sendo mais severo que o rattle em carga.
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O rattle em carga pode ser afetado pela ressonancia do trem de poténcia. Neste caso, torna-se

possivel determinar as faixas de freqiiéncia onde ocorre o rattle para cada marcha engatada.

Reik (1990) apresenta um grafico (Figura 8) onde € analisado um motor de 4 cilindros e 4

tempos acionando um veiculo cuja transmissdo apresenta uma freqii€ncia natural que varia entre 45

e 67 Hz conforme a marcha utilizada. Mesmo a 2* ordem sendo a principal excitagdo, vemos que as

harmonicas de 4* e 6* ordens com possibilidade de provocarem ressonancias. E no caso de termos

falhas durante a igni¢do da mistura, as excitacdes de ordem 1 e 0,5 poderdo aparecer em rotagdes

mais elevadas.

a o
o o o
| | ]

Freqiiéncia [Hz]

- NN W
o O o o o
| | | | |

o

Diagrama de CAMPBELL

a
6" ordem 2 ordem a
_____________________________________________ 1" marcha

_____________________________________________________________ 2" marcha
_____________________________________________________________ 3" marcha

_____________________________________________________________ 4*marcha

5% marcha
1% ordem

0,5" ordem

500 1000 1500 2000
Rotagéao [rpm]

Figura 8: Diagrama de Campbell utilizado no estudo do fendmeno de rattle (4 cil). Reik (1990)

Neste trabalho estuda-se o fendmeno do rattle noise somente na condicdo de tracao (drive),

onde as folgas das engrenagens serdo desconsideradas, pois a resposta mais importante ¢ a da

entrada da transmissao.

16



3.4 Conceitos Basicos sobre Embreagem

A embreagem estd presente na grande maioria dos veiculos movidos por motores a
combustdo interna, sejam eles carros de passeio, pick-ups, caminhdes e também tratores e outros
veiculos agricolas.

Embora hoje em dia o tema transmissdo automdtica esteja muito em alta, devido ao seu
conforto, ela ainda se restringe a veiculos maiores devido ao seu alto custo. Em contrapartida,
apresentam um aumento no consumo de combustiveis e uma redu¢do no desempenho do mesmo,
sendo aplicadas em veiculos com motores mais potentes.

Por outro lado, dada a grande demanda atual por reducdo de emissdes e consumo de
combustiveis, os atuais desenvolvimentos de embreagens permitem a integracdo de sistemas
hibridos (motores elétricos — combustdo), o que garante ainda um longo futuro para as embreagens.

O sistema de embreagem localiza-se entre 0 motor e a transmissdo do veiculo. O usudrio é
responsavel pelo bom funcionamento da embreagem e sua interacdo com a mesma € feita através de
dois componentes localizados no interior do veiculo: o pedal de embreagem e a alavanca de cambio,

conforme indicado na Figura 9.

Pedal de
Acionamento

Alavanca de
Cambio

Figura 9: Localizacdo do pedal de acionamento e da alavanca de cambio no interior do veiculo.
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A Figura 10 esquematiza a posicdo da embreagem, que estd localizada entre o motor e a
transmissdo. O volante do motor € fixado ao virabrequim, assim como também o conjunto de
embreagem € fixo ao volante. A transmissdo € composta pela caixa-seca e o rolamento, que € o

elemento que aciona o platd de embreagem, liberando o disco para possibilitar a troca de marchas.

Motor Cambio

Girabrequim

Figura 10: Conjunto de embreagem localizado entre o motor e cAmbio.

O conjunto de embreagem tem a seguintes funcdes no veiculo:

- Transmitir o torque maximo o motor;

- Garantir uma troca de marchas rapidamente;
- Permitir um arranque suave e sem vibracao;
- Ser resistente ao desgaste;

- Servir de protecdo contra sobrecargas;

- Livre de manutengdo;

- Eliminar as vibragdes do motor.

18



Um sistema de embreagem € um dispositivo mecanico constituido basicamente de 03 pecas,

como pode ser visto na Figura 11:

- Volante do motor (rigido ou amortecido);
- Plat6 de Embreagem:;
- Disco de Embreagem.

VOLANTE

Figura 11: Conjunto de Embreagem com volante rigido.

3.4.1 Plato de Embreagem

Na maioria dos projetos LuK utiliza-se platd de embreagem de mola membrana, os de molas
helicoidais j4 ndo sdao mais usados. A resisténcia as altas rotagdes dos motores junto com uma
constru¢do compacta que permite uma reduzida na altura da tampa (fundamental para economizar
espaco), fazem com que o platd de mola membrana seja montado em praticamente todos os
modernos veiculos produzidos hoje em dia.

Além disso, as caracteristicas construtivas da mola membrana possibilitam com que se
trabalhe com cargas iniciais mais baixas e quase constantes durante toda a vida util do plato,

resultando em menor esfor¢co do motorista.
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A Figura 12 mostra uma vista explodida do platd de embreagem com todos os seus

componentes construtivos:

Tampa

Placa de
Rebites Clips Pressao

Mola
Chapa

s

Figura 12: Vista explodida de um Platd de Embreagem.

Anéis de Mola
Apoio Membrana

A Figura 13 mostra tipos de platd de embreagem existentes dentro da gama de produtos
LuK.

Platé bi-disco para caminhaes S
atobr-discopara caminmoes Plato duplo para tratores

Figura 13: Modelos de Platdés de Embreagem
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Os platos de embreagem indicados na figura 13 possuem a seguintes caracteristicas:

- Para caminhdes: Dentro destas aplicagdes temos didmetros de embreagem que variam desde 330
a 430 mm;

- Auto-ajustaveis: Mantém a forca de pedal constante mesmo com o desgaste do material de atrito
do disco de embreagem;

- Bi-disco para Caminhdes: Utilizado para aplicacdes muito severas onde através de dois discos
ocorre a divisdo do torque utilizado para cada disco;

- Duplo para Tratores: O disco interno funciona para o filtro da irregularidade do motor e o disco

externo funciona para transmissdo de torque para os implementos;

3.4.2 Disco de Embreagem

O disco de embreagem é o principal elemento de ligacdo entre o volante e o platd e na
posicdo acoplado transmite a poténcia do motor para a transmissdao e deste, através dos demais
Orgdos de transmissdo, para as rodas, permitindo a movimentacao do veiculo.

Ha dois tipos de discos de embreagem:

- Rigido;

- Com amortecedor de torcao.

Os discos de embreagem indicados na figura 14 possuem a seguintes caracteristicas:

- Disco com amortecedores e rigido com pastilhas ceramicas: Aplicacdes utilizadas em tratores
onde o torque solicitado ¢ muito alto, por isso a utilizacdo de pastilhas cerametdlica ao invés do
revestimento organico;

- Disco com amortecedores e rigido com revestimento organico: Aplicacdes utilizadas: veiculos de
passeio, comerciais leves e caminhdes. Dentro destas aplicacdes temos didmetros de embreagem
que variam desde 330 a 430 mm. O disco rigido utiliza-se normalmente em conjunto com o

Volante de Dupla Massa;
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Disco com amortecedore
pastilhas ceramicas

Disco com amortec.:ed-or e Disco rigido e revestimento
revestimento organico

Figura 14: Modelos de Discos de Embreagem

3.4.2.1 Disco Rigido

E constituido de um cubo estriado (que desliza sobre o eixo piloto do cAmbio), um disco de
arraste, 2 revestimentos (responsaveis pelo atrito entre o volante do motor e a placa de pressdao do
plato), rebites de fixacgao.

Atualmente, também € construido com molas segmento entre os revestimentos, os quais,
como se verd adiante, serdo responsaveis pela suavidade de partida do veiculo.

Esta construcao de disco € utilizada sempre em conjunto com um Volante de Dupla Massa,
onde ndo ha necessidade do disco ter o amortecimento.

Na Figura 15 temos um exemplo de um disco de embreagem rigido.
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Figura 15: Disco de embreagem Rigido.

3.4.2.2 Disco com amortecedor de Torcao

O chamado “amortecedor” do disco de embreagem é constituido por uma combinagdo de
molas helicoidais e componentes de atrito, a qual conecta o motor & transmissdo do veiculo. Esta
combinac¢do de molas e atritos € que altera as caracteristicas dos sistemas de transmissao.

Os discos de embreagem tém como fungdo, além de transmitir o torque do motor para a
transmissdo, filtrar ao até mesmo eliminar por completo as flutuagdes de rotacdes oriundas do
motor, fazendo uso de amortecedores torsionais com atrito.

O disco de arraste (onde o material de atrito e as molas segmento sao montadas) e a flange
do amortecedor sdo conectadas através de rebites que limitam o maximo angulo torsional do
sistema. O cubo é composto por um elemento interno e outro externo, onde o pré-amortecedor é
montado.

O disco possui trés estagios quando o mesmo estd em funcionamento no veiculo: pré
amortecedor quando o veiculo estd em marcha-lenta; tracdo condicio em que o veiculo estd
acelerando; retracdao que é utilizado durante a desaceleracdo do veiculo. Ambos os trechos de

rigidez tem sua liberdade limitada pelos rebites.
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Os sistemas de atrito consistem de molas prato e anéis de atrito (conhecidos como buchas de
atrito) que acionados de forma de atuacao diferenciada propiciam diferentes valores de torque tanto
em tracdo como em retragao.

A tor¢do médxima do disco estd limitada pelas dimensdes fisicas das molas e pelo mdximo
esforco mecanico no flange. Ela € controlada pelos rebites e normalmente € calibrada para que o
disco suporte entre 20 e 30% acima do torque mdximo do motor.

Ao contrdrio do que se pensa o amortecedor de tor¢do nao tem influéncia na suavidade de
saida dos veiculos.

A Figura 16 mostra um disco de embreagem e seus componentes.

Mola Contra-disco
segmento

Revestimento

Rebite

Bucha de distanciador

atrito

. Cubo
C . r‘-"
‘-—l"
-
Mola
prato
: . Mola 3
Disco de Rebites helicoidal Disco de
arraste apoio

Figura 16: Vista explodida de um Disco de embreagem com amortecedor de tor¢do
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A Figura 17 mostra o amortecedor torsional em funcionamento, onde o cubo do disco
foi acionado causando uma tor¢do no flange, que por sua vez aciona as molas helicoidais até

o batente fico do disco, que sdo os rebites.

E -
Llementode giro = || Aceler. + X
' T
@
3
5
P

Elementode forga N
Angulo detorcao [*]
-——

Angulo de tor¢io [°]
—_—

Desacel. -

Togque [Nm]

Elementode giro ‘

Figura 17: Funcionamento do amortecedor de tor¢do

3.4.2.3 Amortecedor Axial

Este tipo de amortecimento ¢é efetuado pelas molas segmento, montadas entre os
revestimentos. E o sistema responsdvel pela partida suave do veiculo, sem ocorréncia de
trepidagdes.

As molas segmento permitem que, durante o acoplamento entre 0 motor e cambio, haja um
pequeno deslizamento, de forma a permitir que a igualdade entre a rotacdo do motor e a do eixo

piloto do cambio seja atingida suavemente.

A Figura 18 apresenta como € uma mola segmento que € responsavel pelo amortecimento

axial do disco de embreagem.

Figura 18: Mola segmento responsavel pelo amortecedor axial
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A Figura 19 apresenta dois tipos de amortecedores axiais mais usados na LuK: o de mola
segmento simples (mais utilizada) e o disco com mola segmento dupla onde o mola segmento

simples ndo conseguiu diminuir os efeitos do judder no veiculo.

Mola segmento dupla

Figura 19: Tipos de amortecedores axiais

3.4.3 Volante de Dupla Massa (VDM)

3.4.3.1 Introducao

E quase sempre possivel através de um disco de embreagem com amortecedor bem ajustado,
eliminar o ruido de cambio. Através de uma curva torsional pouco inclinada, ou seja, menor rigidez
do disco € possivel manter a rotagdo de ressonincia abaixo da rotacdo de marcha-lenta do motor do
veiculo.

A situagdo € diferente para grandes excitacdes no powertrain do veiculo (como por exemplo,
a excitacdo do motor diesel) em que, em muitos casos, 0 amortecedor convencional do disco ndo é
suficiente para amortecer as vibragdes ou para diminuir a rotagdo de ressonincia abaixo da rotacdo
de operacdo. Isto € efeito da massa secunddria, maior histerese e maior rigidez do amortecedor

interno do volante.
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A figura 20 mostra uma vista explodida do Volante de Dupla Massa.

Cremalheira Apoio das Molas

Flange

Massa secundaria

Massa primaria

Molas arco

Tampao

Figura 20: Volante de Dupla Massa

Teoricamente, uma rigidez do amortecedor de tor¢do menor que 1Nm/° deslocaria a rotacao
de ressonancia para fora da regido da rotacdo de operacdo. Na prética, porém isto ndo ¢ realizavel,
porque o espaco na embreagem ndo € suficiente para a dimensao necessdria do amortecedor. Além
disso, o elevado momento de inércia deste disco dificultaria a sincroniza¢do do cdmbio.

Assim, deve-se procurar outra maneira de diminuir a rotacdo de ressonancia do cambio para

a regido abaixo da rotacdo de operagdo do veiculo.
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3.4.3.2 Deslocamento da ressonancia pela massa adicional ao cambio

A figura 21 mostra um modelo simplificado das vibragdes, que consiste de:
- J1 Momento de inércia do motor com volante e platd de embreagem

- J2 Momento de inércia das partes do cdmbio que giram

- J3 Momento de inércia do veiculo

- C1 Rigidez do amortecedor de tor¢ao

- C2 Rigidez das outras partes do sistema de transmissao

J1 42 /3
Motor + Volante + C3mbio Verculo
Embreagem

i FN
FAAN— O AAA—

/
\_, o &

Amortecedor Restante do
de torg¢ao sistema de
fransmissao

Oreffo

e

Massa adicronal
no cambio

Farmula elementar para a \/“'("—‘
rofardo de ressonancia Gos J

C= Gradiente de ftorque
J = Momenfo de inércia

Figura 21: Alteracdes do momento de Inércia do Cambio

O tamanho dos circulos corresponde aos momentos de inércia, assim percebe-se
imediatamente 0 momento de inércia extremamente pequeno no cambio. Se for possivel aumentar
suficientemente o0 momento de inércia funcional J, do cambio através de uma massa adicional,
parte da excitagdo oriunda do motor seria resolvido. Isto somente seria possivel caso ndo houvesse
a necessidade de se sincronizar essa inércia, durante a troca de marchas.

Na figura 22, os efeitos de um aumento de inércia J,, do cambio, sdo mostrados para um caso
pratico. S@o apresentadas as variagdes de rotacdo do motor (linha cheia) e da entrada do cambio

(linha tracejada) em func¢do da rotac@o.

28



Observa-se que um momento de inércia J, de aproximadamente 0,3Kgm” abaixa a
ressonancia até uma rotacdo de 500rpm, por outro lado, a amplitude da ressondncia aumenta
significativamente. Geralmente, isto ndo perturba o motorista, visto que a ressonadncia se situa
abaixo da rotacdo de operacdo do veiculo, ou seja, ao dar a partida no veiculo e ir para a rotagcdo de

marcha-lenta o usudrio ja passou pela regido de ressondncia e ndo percebe.
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Figura 22: Influéncia do momento de inércia do cambio na rotacdo de Ressonancia

Na tabela acima podemos observar que para uma inércia de 0,01 Kgm? a posi¢cdo do pico da
ressonancia estd em torno de 1600 rpm e quando aumentamos esta inércia em 10 vezes este pico de
ressonancia cai para em torno de 550 rpm, porém a variagdo na rotacdo aumenta muito (era de
300 rpm e passou para 2000 rpm). De modo similar acontece para a inércia de 0,03 Kgm? quando

aumentado em 10 vezes.
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3.4.3.3 Constituicao esquematica de um VDM

Na Figura 23 ¢ feita uma comparacao entre a constru¢cdo convencional de uma embreagem
com massa adicional e da construcdo chamada de volante de dupla massa.

O volante de dupla massa é dividido em duas partes: no volante primario do virabrequim,
monta-se um volante secunddrio sobre um rolamento de esferas. O ultimo é desacoplado do
primeiro através de um amortecedor de vibracdes.

O platd de embreagem € montado normalmente sobre o volante secundario. Como o
amortecedor se situa entre os volantes, a transmissdo de torque a partir do volante secundario é
feita através de um disco de embreagem rigido.

O objetivo de se colocar uma massa adicional no eixo de entrada do cambio sem piorar a
sincronizacdo € atingido de forma ideal pelo volante bipartido. A sincronizagdo até é melhorada,
uma vez que o momento de inércia do disco de embreagem é menor, porque o amortecedor de

torcdo foi transferido para o volante bipartido.

Massa adicional no eixa de entrada do cambio

Motor
Volante com platé de embreagem

Disco de embreagern com
amorfecedor de forgao

Massa adricional

C3mbio
P
=

Lo e

L]

: T~ Disco de embreagem rigido
: inércia secundaria

com platé de embreagem

Amortecedor de torcio

= y T
mnercra grimanria

Figura 23: Comparativo entre construgdes: Disco de Embreagem Convencional x VDM.
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3.4.3.4 Isolacao da irregularidade por um VDM

Na Figura 24 [22] pode-se verificar um comparativo da isolacdo da irregularidade de um

motor genérico, quando ndo utilizamos o VDM e quando fazemos uso de sua utilizagao.

3270 i Transmission
Engine

3250
3230

sem VDM -

3210

speed [rpm]
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T
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com VDM q

3.210

speed [rpm]
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3.170

3.150

] 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1
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Figura 24: Comparativo da isolagcdo da irregularidade: sem VDM e com VDM. Reik [22]

3.4.3.5 Funcoes do VDM

O volante de dupla massa tem a seguintes fun¢des no veiculo:
- Absorc¢do das vibracdes da cadeia de transmissao;
- Isola os ruidos da cadeia de transmissao;
- Reducdo do consumo de combustivel devido ao uso em baixas rotagoes;
- Aumento no conforto de engate;
- Reduc¢do no desgaste dos sincronizados;

- Protecdo de sobrecarga do sistema de transmissao.
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3.5 Medicoes veiculares

As medigOes veiculares realizadas servem para avaliar, de forma objetiva e subjetiva, o
tuning do veiculo, requisito que é muito importante nas montadoras de veiculo. Tuning significa
tentar conseguir uma melhor proposta do amortecedor torsional que filtre todas as irregularidades

vindas do motor e ndo cause ruido de transmissdo, ou seja, o rattle noise.

A seguir apresentam-se alguns exemplos das medi¢des que sdo realizadas no veiculo para

verificar este requisito.

1) Tracdo e Freio (drive and coast )

Procedimento: Com a marcha a ser medida engatada e a rotacdo do motor estabilizada em
marcha lenta, pisar no acelerador até o fim de curso (WOT — Wide Open Total) e a0 mesmo tempo
acionar o freio lentamente. Quando o veiculo atingir essa rotacdo muito baixa, tirar o pé do freio e
manter o pé no acelerador acionado até o final. Deixar que o veiculo acelere até atingir a rotacdo
maxima permitida do motor. Quando o veiculo atingir essa rotagdo, tirar o pé do acelerador e esperar
que a rotacdo do motor va caindo até se estabilizar na marcha lenta.

Objetivo: Neste ensaio verifica-se tanto na aceleracdo (tragdo) quanto na desaceleracdao
(freio) a ocorréncia de Rattle Noise (ruido de transmissdo). Em casos muito evidentes, pode-se

observar a ocorréncia de ressoniancia em uma determinada faixa de rotacdo.

2) Medic¢do de Tip-in e Back-out

Procedimento: Essa medi¢do normalmente € feita em 2%, 3* e 4* marcha. Com o veiculo em
movimento na marcha a ser medida, iniciar a medi¢dao quando o veiculo estiver em desaceleracio e
com a rotacdo do motor a + 2.000 rpm. Deixar que a rotacdo caia para 1.500 rpm. Voltar a acelerar o
veiculo até 2.500 rpm, desacelerar o veiculo para 2.000 rpm. Voltar a pisar no acelerador até o fim
de curso.

Objetivo: Neste ensaio pode-se avaliar o Shuffle (1° modo de ressonadncia da freqii€ncia

natural do Driveline —2 a 5 Hz) e o Clank (ruido provocado pelo Back-Lash do Driveline).
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3) Medicao de marcha desengatada

Procedimento: Engatar o veiculo na marcha a ser medida. Comecar a medi¢cao com o veiculo
a + 75% da rotacdo maxima especificada pelo fabricante. Tirar o pé do acelerador e deixar que a
rotacdo diminua para 50% da rotacdo maxima. Quando atingir essa rotacdo, pisar totalmente no
pedal de embreagem sem desengatar a marcha selecionada deixando o motor em marcha lenta e
esperar até que a rotacdo da transmissao se iguale a rotacao do motor ( marcha lenta ).

Objetivo: Esse ensaio visa obter o angulo formado entre o sinal da transmissdo e o eixo das
abscissas, ou seja, as aceleracdes angulares do motor e da transmissdo provocadas pelo torque de

arraste do motor e resisténcia a rolagem do veiculo.

4) Medigao de marcha lenta

Procedimento: Deixar o veiculo se estabilizar na rotacdo de marcha lenta. Medir o veiculo
sem nenhum consumidor, com os consumidores (desembacador e farol alto), com o ar-condicionado
ligado e com a direcdo hidraulica acionada.

Objetivo: Tanto nos ensaios de marcha lenta a frio quanto a quente; com consumidores ou
sem consumidores, é avaliado o Idle Rattle. Como o torque transmitido € baixo, verifica-se a

capacidade de amortecimento do pré-amortecedor.

5) Medigdo de Creeping

Procedimento: A medicdo de Creeping € feita simultaneamente em 1* e 2* marcha. Engatar a
primeira marcha e sair com o veiculo sem pisar no pedal do acelerador até a rotagdo se estabilizar.
A medicdo de Creeping € dividida em 3 ensaios: Plano, Aclive e Declive.

Objetivo: Analisar a capacidade de amortecimento do disco em condi¢des de baixo torque.

6) Medicdo de Neutro-Aceleracdo
Procedimento: Iniciar com o veiculo em rotacdo de marcha lenta, acelerar o veiculo até que a
rotacdo do motor atinja + 75% da rotacdo mdxima e deixar a rotagdo cair até a marcha lenta.

Objetivo: Neste ensaio € analisado o Rattle Noise em neutro.
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7) Medicdo de Start — Stop

Procedimento: Consiste em ligar (start) e desligar (stop) o veiculo.

Objetivo: Neste ensaio, verifica-se a ocorréncia de “batidas” das engrenagens no cambio.

8) Medicao de acoplamento

Procedimento: Deixar o veiculo se estabilizar na rotagdo de marcha lenta, pisar no pedal de
embreagem até o fim, engatar e desengatar a 1* marcha e retirar o pé do pedal de embreagem
lentamente. Repetir este procedimento para velocidade normal de retirar o pé da embreagem e para
velocidade rapida (Side Step).

Objetivo: Neste ensaio verifica-se a ocorréncia de “Clap” (batidas de engrenagens). O engate

da 1* marcha antes de toda avaliac@o € necessario para imobilizar o eixo primério do cambio.

9) Medi¢do de comportamento na partida

Procedimento: Engatar a 1* marcha e retirar o pé do pedal de embreagem lentamente, sem
acelerar e sem frear até o veiculo entrar em movimento.

Objetivo: Neste ensaio, verifica-se a ocorréncia de Chatter ou Judder (oscilacdes

longitudinais do veiculo durante a partida).
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4. Descricao do Procedimento Experimental e da Modelagem

Numeérica

Este item tem como base descrever todo procedimento experimental utilizado para aquisi¢do
das flutuagdes dos motores assim como também toda modelagem numérica realizada no Matlab para

comprovagdo entre a teoria € a pratica.

4.1 Procedimentos Experimentais

4.1.1 Descricao das Instrumentacoes

As medigdes das flutuacdes dos motores foram realizadas na engenharia experimental da
LuK em veiculos que passaram por testes de desenvolvimento do conjunto de embreagem.

O arranjo experimental utilizado para realizar as medi¢des das rotagcdes no veiculo consiste
na utilizacdo de um equipamento de aquisi¢do e de sensores instalados no motor e transmissdo para
aquisicao das suas rotagdes.

Este equipamento utilizado possui alta definicdo na aquisi¢do de dados para medicdo das
flutuacdes das rotagdes que sdo geradas pelos motores e avaliagdo da vibracdo do powertrain do
veiculo. Ele verifica a eficiéncia da embreagem na diminuicdo destas flutuagdes que sdo
transmitidas ao sistema de transmissao.

O equipamento utilizado para a aquisicdo de dados nos veiculos testados possui as seguintes

caracteristicas:
- Equipamento: Sistema Completo para andlise torsional e de vibracdo
- Fabricante: AFT — Atlas Fahrzeugtechnik GmbH
- Taxa de amostragem: 1 - 100 MHz

- Capacidade de medicdo: 06 canais de rotacao;
08 canais para sensores analégicos;
32 canais para sensores digitais;

02 canis para medi¢do da CAN do veiculo.
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O equipamento em questao possui as seguintes possibilidades gerais de medicoes:
- Gravacgdo sincronizada de sinais de: rotacdo, analégicos, digitais, PWM e dudio;
- Medi¢do dinamica torsional e vibracional;
- Medicdo de irregularidades;
- Medicdo de freqiiéncias de ressonincia e deslocamentos de fase;
- Medic¢do continua de alta resolucio para eventos transitdrios;

- Gravagdo de dados da CAN.

O equipamento utilizado pode realizar as seguintes andlises no powertrain:
- Avaliacdo de dados de sistemas de embreagem e conversores de torque;
- Interpretacdo da absorc¢do torsional;
- Avaliagdo do ruido de transmissao;
- Investigacdes no diferencial do veiculo;
- Avaliacdo da Rigidez do powertrain;
- Avaliacdo de Testes de durabilidade;
- Inspe¢do do Sistema de ABS.

Na estacdo de andlise avaliamos o espectro do ruido, freqii€éncias de ressondncia, modos
operacionais de vibracdo e acoplamento da embreagem durante a dirigibilidade do veiculo, além de
outras andlises.

Os sensores utilizados para medi¢do das rotacgdes, tanto do motor como para transmissao, sao
do tipo MRS (magneto-resistivos), e seus dados estdo descritos abaixo:

- Modelo: Sensor de rotacdo Magneto-resistivos
- Fabricante: AFT
- Tipo: Passivo

- Temperatura de trabalho: -30 °C até +120 °C
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Como ja foi mencionado, neste trabalho € feita a avaliacdo apenas na condi¢do de Tracdo
(drive). A Figura 25 mostra uma medicao das rotacdes do motor e da transmissao no tempo, em

um veiculo genérico, na condi¢do de tracdo e retracao.

‘7 F19:nm_t_Primary_mass —— F19:nm_t_Transmission
1073 rpm
5 T I I
Tracao Freio
. (aceleracao) (desaceleraciio)
>
< >
2 \
1 |
0
0 5 10 15 20 25 30 35 40

S

Figura 25: Exemplo de medi¢do na condi¢do de Tragdo e Freio em funcdo do tempo

O sinal da rotagdo do motor assim como o da transmissdo quando analisado em um intervalo
de tempo qualquer ele ndo € sinal constante (ou linear) e sim uma senoidal, por isso pode-ser
obter a resposta da rotacdo do motor em funcao do delta de rotagdo ou em funcdo da aceleracdo

angular que s@o mostradas nas Figuras 26 e 27.
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A Figura 26 representa a avaliagdo da flutuacdo do delta de rotacdo pela rotacdo do motor

medida na condicao de tracdo de um veiculo genérico.
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Figura 26: Anélise da condi¢do de Tracdo na rotacao em funcdo do delta de rotacao

A Figura 27 representa a avaliacdo da flutuacdo do aceleracdo angular pela rotacdo do motor

medida na condicao de tracdo de um veiculo genérico.
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Figura 27: Anélise da condi¢do de Tracdo na rotacdo em funcdo da aceleragdo angular
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4.1.2 Dados do veiculo analisado

O veiculo analisado neste trabalho possui as caracteristicas técnicas apresentadas nas tabelas
1a3.

Tabela 1: Dados técnicos do veiculo analisado.

Dados técnicos: Veiculo

Modelo Pick-up A
Combustivel Diesel
Peso veiculo 2910 kg
Peso veiculo (GVW) 3720 kg

Tabela 2: Dados técnicos do motor do veiculo analisado.

Dados técnicos: Motor

Descricdo MWM 4.07 TCE
Motor 2,8L. TD MWM Eletr6nico
Poténcia 140 cv @ 3500 rpm
Torque 340 Nm @ 1800 - 2400 rpm

Tabela 3: Dados da transmissdo do veiculo analisado.

Dados técnicos: Transmissao

Fabricante EATON
Modelo FSO-2405
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Na Figura 28 mostra uma foto do motor diesel analisado.

Figura 28: Motor MWM Sprint 4.07 TCE utilizado na andlise.

4.1.3 Dados Geométricos de alguns componentes do motor

Os dados geométricos dos componentes do motor escolhido sdo fundamentais para o
modelo matematico que iremos montar. Estes dados serdo utilizados nas andlises cinematicas e
dindmicas do motor.

A Figura 29 mostra os dados geométricos do virabrequim do motor.
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Figura 29: Dados da massa e inércia do virabrequim do motor.
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A Figura 30 mostra os dados geométricos do pistao (cilindro) do motor. Utilizaremos os

dados de inércia e dimensionais.
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Figura 30: Dados da massa e inércia do pistdo do motor.

A Figura 31 mostra os dados geométricos da biela do motor. Utilizaremos os dados de

inércia e dimensionais.

Figura 31: Dados da massa e inércia da biela do motor.
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A Tabela 4 indica as medidas utilizadas dos componentes assim como também a sua
indicacdo. Estes dados serdo utilizados para alimentar o modelo matemadtico criado para a

simulacdo.

Tabela 4: Dados geométricos do motor MWM analisado.

Dados Geométricos

Indicacao Medida Unidade Nomenclatura
L 0,17 m Comprimento da Biela
R 0,045 m Raio da arvore de manivelas
C 0 m Posicao do centro do pistao
d 0,093 m Diametro do pistao
ap 220 rad/s Velocidade angular da manivela
qpp 0 rad/s? Aceleracao angular da manivela
mj 5,3369 Kg Massa da manivela
ms 1,3024 Kg Massa da biela
my 0,9041 Kg Massa do pistao
cg o 0,0006 m Centro de massa da manivela
cg 3 0,0492 m Centro de massa da biela

cg 4 0 m Centro de massa do pistao

4.2 Modelos Matematicos

O modelo do trem de forca de um veiculo de tracdo traseira pode ser representado por
inércias rotativas ligadas por elementos com elasticidade e amortecimento, excitadas por um torque
de entrada.

Um sistema dindmico ndo-linear, ¢ um sistema onde as implicagdes dos seus componentes
individualmente s@o aleatdrias e ndo previsiveis. Estes sistemas evoluem no dominio do tempo com
um comportamento desequilibrado e aperiddico, onde o seu estado futuro é extremamente
dependente de seu estado atual. Os dispositivos ndo lineares considerados na modelagem, aumentam
o detalhamento ao sistema que o modelo linear ndo pode trazer, como rigidez, amortecimento e

histerese de atrito do disco de embreagem ou VDM.
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A transmissdo proporciona ao motor satisfazer as mais variadas condigdes de carga
requeridas pelo veiculo trabalhando na faixa de rotagdo ideal, bastando para isso variar a relacdo de
transmissdo de torque. Tais alteragdes sdo possiveis pela utilizacdo dos pares engrenados, que por
meio de suas relagdes podem reduzir, multiplicar ou inverter a rota¢ao de saida de motor.

Para verificar estes modelos utilizaremos o software Matlab que é um “software” de
computacdo numérica, de andlise e de visualizacio de dados. Para efeito de comparacdo
utilizaremos o software industrial da LuK para verificar os mesmos modelos. O intuito € validar as
equagoes de movimento uma vez que os resultados entre os softwares sejam proximos.

Alguns valores de rigidez e coeficientes de amortecimento sdo fornecidos pelo fabricante e
quando ndo ha esta possibilidade, a empresa possui um banco de dados para usarmos como valores
de referéncia.

A unica diferenca entre os dois modelos matematicos estudados foi a troca do volante rigido

e disco de embreagem amortecido pelo Volante de Dupla Massa (VDM) e disco de embreagem

rigido, os outros fatores dos modelos ficaram iguais para ambos.

4.2.1 Volante Rigido com disco de embreagem Amortecido

O modelo é composto das inércias dos componentes do powertrain assim como também de
seus amortecimentos e rigidez dos acoplamentos existentes, o que nos resulta em um modelo com

5 graus de liberdade.

M , DIF R v
Hys Cr Cse Ceneu
e T e e L e I
w
q 5 = 5 < 3
M() MWW - L AW L WWW__|
Kks Kr Kse Kpneu
Legenda: Ju = Inércia: Motor + Volante rigido + Plato K ks = Rigidez do Disco
J 7 = Inércia: Transmissdo + Disco K1 = Rigidez da saida da Transmissdo
J pir = Inércia: Diferencial K ¢e = Rigidez do Semi-Eixo
J g - Inércia: Roda K ppew = Rigidez do Pneu

Jy = Inércia: Veiculo
H gs = Histerese de atrito do Disco

C 7 = Coeficiente de amortecimento da Transmissdo
Csr = Coeficiente de amortecimento do Semi-Eixo

C pneu = Coeficiente de amoertecimento do Pneu

Figura 32: Modelo de simulagdo para: volante rigido com disco de embreagem amortecido
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A Tabela 5 mostra os dados de entrada para o modelo matemético considerando Disco de
Embreagem Convencional com volante rigido, ou seja, sistema com 5 graus de liberdade.

Tabela 5: Dados de entrada para modelo com 5 graus de Liberdade.

Dados de entrada do modelo matematico - para 5 graus de Liberdade

Variavel Valor Unidade Descricao Origem
Ju 0,51400 kgm2 Inércia do Motor+Volante Rigido+Platd de Embreagem LuK
Jr 0,02608 kgm2 Inércia do Disco de Embreagem+Transmissdo LuK

J i 0,04004 kgm2 Inércia do Diferencial Fabricante
Jr 0,33744 kgm2 Inércia da Roda Fabricante
Jy 2264940  kgm® Inércia do Veiculo LuK

K kg 24,200 Nm/° Rigidez torsional do disco de embreagem LuK
Ky 133,746 Nm/° Rigidez torsional da transmissao Fabricante

K 36,521 Nm/° Rigidez torsional do semi-eixo Fabricante

K pen 52,300 Nm Rigidez torsional do pneu Fabricante

H g 4,25 Nm/s Histerese de atrito do disco de embreagem LuK
Cr 1,00 Nm/s Amortecimento da transmissao Fabricante
Cge 0,60 Nm/s Amortecimento do semi-eixo Fabricante

C preu 10,00 Nm/s Amortecimento do pneu Fabricante

A seguir temos a dedugdo do modelo matemdtico para o sistema com 5 graus de liberdade.

Om Or OpiF, Or Oy
K Ky Kse

KS KPneu
J — — 1 —> — >
Ml <« T > <« DF L < R < Vo=
HKS CT CSE CPneu

Sendo:
a) Jm.Om = Kk.(01 - Opm) + Cks.(01 - Om) = - Kk 01 + KksOm + Cks 0t - Hks Oum:

b) J1.01 = Kr.(Opir — 01) + Cr.(Opir — O1) - Kks.(01 - Om) + Cks.(07 - Om) = Kt Opir — Kt 01 + Cr Opr-
-Cr Ot -Kks 01 + Kk Om + Cks 01 - Hks Om;

¢) Jpr.Opir = Ksg.(0r — Opir) + Csg.(Or — Opip) - K1.(0pir — 01) + Cr.(0pir — 01) = Ksg Or — Ksg Opir +
+Csg Or —Csk Opir - Kt 0pir — Kt 01 + CrOpp. -Cr 013

d) Jr.Or = Kpneu-(Ov — Or) + Cpneu-(0v — Or) - Ksg.(Or — Opir) + Csg.(0r — Opir) = Kpneuw Ov — Kppew Or +
+Cpneu Ov —Cpneu Or - Ksg Or — Ksg Opir + +Csg Or —Csg Opir;

e) Jv.0v = -Kpneu.(0v — Or) - Cpneu.(Ov — Or) = -Ksg Or + Ksg Opir —Csg Or+Csg Opir.
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Considerando este sistema sob acdo de uma excitacdo angular periddica harmonica M(t),

logo temos a seguinte equacdo de movimento:

[1]-1}+[c]- )+ [x]-t6}

™ (0);

Sendo:
[J, 0 0 0 0] 0 0 0 0 0 |
0o J, O 0 O 0 C, -C; 0 0
[f]l=f0 0 J,, 0O O [c]=|0 -C, C,+C,  -C, 0
0 O 0 Jy O 0 0 ~Cy CoyptChu —Ch
0 0 0 0 J,] 0 0 0 “Cre Cha |
[ K K 0 0 0 |
K, K,+K, -K, 0 0
[K]: 0 -K; K +Kg - K 0
0 0 -K SE K se T K e Pneu
L 0 0 0 -K Pneu K Pneu |
Substituindo as matrizes na equagcdo de movimento tem-se:
J, 0 0 0 o]f6g,][0 o 0 0 o |/6,
o J, 0 0 O éT 0 ¢ -C, 0 0 QT
0 0 J DIF 0 0 ép]p + 0 _CT CT +CSE _CSE 0 * Q'DIF
0 O 0 J R 0 éR 0 0 _CSE CSE +CPneu _CPneu éR
0 0 0 0 J,14)0 0 0 “Corew Coau ] 6,
[ kyy kg 0 0 o |6, _M(t)—Hl *signal6), )|
ks kystk,  —k; 0 0 0, H, *signa(@z)
+4 0 —k,  kptkg  —kg 0 [*6,rr= 0
0 0 _kSE kSE+kPneu " Pneu QR 0
L 0 0 0 —Kpye Keneu i 6, L 0 i

Figura 33: Equacdo de movimento para modelo de 5 graus de liberdade
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O torque de entrada M(t) € feito através da curva de pressao no cilindro para cada rotacio
analisada. Esta curva de pressdo € transformada em torque pelo modelo matematico, € com este
torque conseguimos determinar as aceleragdes angulares tanto do motor como da transmissdao do
veiculo.

A reducdo de ordem das equagdes de movimento por Runge Kutta para o modelo
matematico com 5 graus de liberdade € definida abaixo:

2
o) (8, 4, M) ~H-sighy(4)—(2) s ) +hs 5]
o) (& ) (1), i) -si ;4)34
ol lo i | ( /JT)-[H-sz-ngm)—){z))—(kmw)-i;wkm-><1>+kf-)<s>—cf-)<s>+cf-><s>1
o=t (1, b9 b s (6ot
DIF| DIF J, SE) £ SE) SE”
XD| | b Z )
® 14 A 7 S B ST A C R B AT IO T
Y9! |6 a9 10
o ' PRI S T

4.2.2 Volante Dupla Massa (VDM) com disco rigido

O modelo é composto das inércias dos componentes do powertrain assim como também de
seus amortecimentos e rigidez dos acoplamentos existentes, € como a insercdo do Volante de Dupla

Massa resulta em um modelo com 6 graus de liberdade.
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", N T, DIF R v,
I.IVDM cKS cT cSE cpneu
AL P L
MY 01111 111 1 111 /1

KVDM KKS KT KSE KPneu
Legenda: Jy = Inércia: Motor + Massa Primdria Kypy = Rigidez do VDM
Js = Inércia: Massa Secunddria + Plato K ks = Rigidez do Disco
Jr = Inércia: Transmissdo + Disco K 7 = Rigidez da saida da Transmissdo
Jpir = Inércia: Diferencial K s¢ = Rigidez do Semi-Eixo
Jr = Inércia: Roda K pen = Rigidez do Pneu

Jy = Inércia: Veiculo
Hypy = Histerese de atrito do VDM
C ks = Coeficiente de amortecimento do disco de embreagem
C 1 = Coeficiente de amortecimento da Transmissdo
Cse = Coeficiente de amortecimento do Semi-Eixo

C puew = Coeficiente de amortecimento da Pneu

Figura 34: Modelo de simulacdo para: volante Dupla Massa (VDM) com disco de embreagem rigido

A Tabela 6 mostra os dados de entrada para o modelo matemadtico considerando Volante de

Dupla Massa e disco de Embreagem rigido, ou seja, sistema com 6 graus de liberdade.

Tabela 6: Dados de entrada para modelo com 6 graus de Liberdade.

Dados de entrada do modelo matematico - para 6 graus de Liberdade

Variavel Valor Unidade Descricao Origem
Ju 0,21200 kgm2 Inércia do Motor+Massa primaria do VDM LuK
Js 0,15190 kgm2 Inércia so secundario do VDM+Platé de embreagem LuK
Jr 0,02608 kgm2 Inércia da Transmissdo+Disco de embreagem LuK

J pir 0,04004 kgm2 Inércia do Diferencial Fabricante
Jr 0,33744 kgm2 Inércia da Roda Fabricante
Jv 2264940  kgm’ Inércia do Veiculo LuK

Kvpu Nm/° Rigidez torsional do VDM LuK

Kks 635,800 Nm/° Rigidez torsional do disco de embreagem LuK
Kr 133,746 Nm/° Rigidez torsional da transmissdo Fabricante

K 36,521 Nm/® Rigidez torsional do semi-eixo Fabricante

K pueu 52,300 Nm/° Rigidez torsional do pneu Fabricante

Hypu 7,000 Nm Histerese de atrito do VDM LuK

Cks 0,00 Nm/s Amortecimento do disco LuK
Cr 1,00 Nm/s Amortecimento da transmissao Fabricante
Cse 0,60 Nm/s Amortecimento do semi-eixo Fabricante

C peu 10,00 Nm/s Amortecimento do pneu Fabricante
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Como ja foi realizada a deducdo do modelo matemdtico para o sistema com 5 graus de

liberdade, nao deduziremos para o modelo de 6 graus, pois segue 0 mesmo método.

Considerando este sistema sob acdo de uma excitagdo angular periddica harmonica a (t), o

mesmo que considerado anteriormente, logo temos a seguinte equagdo de movimento:

Sendo:
[J, ©
0 J
0 O
I1=
=y
0 O
10 0
K]

o O O O O

[c]-

S O O O o O
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0 0 0 0
Cis —Cys 0 0
- CKS CKS + CT - CT 0
0 -C, C, +Cy -Cy
0 0 - CSE CSE + CPneu
0 0 0 —Chpn
0 0 0 ]
0 0 0
-K, 0 0
K, + K —Kg 0
-K SE K se Kpoo = Kp
0 -K Pneu K Pneu |

-C

c

0
0
0
0

Pneu

Pneu |




Substituindo as matrizes na equacdo de movimento temos:

I, 0 0 0 0 0]([6,] [0 o 0 0 0 0 0,
0L 0 0 0 0| [d|[0 C -Cs 0 0 0 |6
0 0 IT 0 00 % HT +0 _CKS CKS+CI _CT 0 0 * ‘Q‘T
0 0 0 I, 0 0] 1|6,/ |O O -G GG Gy 0 Opir
0 00 0 I O0|[d| |0 O 0 G CptCps —Cona| | bk
000 0 O0Z|[d4]l0 0o o 0 Guw Gl |8
I Kyom —kypy 0 0 0 0 ] Oy —M(t) —H, *Signdq)
- kVDM kVDM + kKS - kKS 0 0 0 93 H, 1 *Sign a¢é2)
n 0 _kKS kKS+kT _kT 0 0 % QT — 0
0 0 _kT k’r +kSE _kSE 0 QDIF 0
0 0 0 —kye kg thop —kppeu| | Gk 0
00 00 k. hulla]) | 0 |

Figura 35: Equagdo de movimento para modelo de 6 graus de liberdade

A reducdo de ordem das equacdes de movimento para o modelo matemédtico com 6 graus de
liberdade € definida abaixo:

e
o] [ 0, (1, )-8 s o]
2| 16, O »4)
o | (), st o8t S35
) ) o)
il a1 | () st 95tk 0 oo
= sy =
)| O ey
) o (%D,J[—<kr 11 9L ) 846 ]
I
R I S B ST Y RS RUICUMSC AU e
1
( ,V)-[—kp,,m,w»+kp,,m- 091G 13465,10
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4.2.3 Calculo das freqii€ncias naturais e modos de vibracoes

Através dos modelos matemdticos para simulacdo das vibracdes torsionais mostrados
anteriormente via software Matlab, tanto para volante rigido com disco de embreagem amortecido
como para VDM com disco de embreagem rigido, obteremos como resposta as freqiiéncias naturais
e modos de vibragdo apresentados no powertrain do veiculo.

As freqiiéncias naturais e fatores de amortecimento (autovalores) e os diversos modos de
vibragcdo do trem de poténcia (autovetores) podem ser calculados para um modelo linearizado. O
valor de rigidez linear da embreagem e engrenamentos sio escolhidos pelo usudrio, para andlise das
freqiiéncias naturais dos componentes € modos.

Tais modos sdo mostrados em grificos com as amplitudes e fases de vibragdo de cada
componente. Nesta andlise, a inércia do motor foi considerada fundamentalmente a do volante e

polias pois o termo de inércia resultante dos mecanismos biela-manivela é ndo-linear e muito

inferior a das massas girantes do volante e polias.

4.2.3.1 Freqiiéncias Naturais e modos de Vibracio através do software
industrial da LuK

A LuK utiliza um software industrial para calcular as freqii€ncias naturais e modos de

vibracdo para um powertrain de um veiculo, que pode ser simplificado ou completo.
Os dados de entrada do software sdo praticamente dois:

o . . 2
- Inércias dos componentes do powertrain em Kgm®;

- Rigidez torsionais dos componentes do powertrain em Nm/;
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5 Resultados

5.1 Freqiiéncias naturais e modos de vibraciao

Iremos comparar os resultados, tanto do “software” Matlab como para o software industrial
LuK.

O Matlab mostra um gréfico dos modos de vibracao e os valores das freqii€éncias naturais ele
nos informa na tela do programa. O software LuK mostra um grafico que nos indica tanto o
modo como os valores da freqiiéncias naturais.

Realizaremos um comparativo entre os resultados entre os dois softwares que validard as
equagdes de movimento.

As Figuras 36 e 37 mostram resultados obtidos para o Matlab assim como também para o

software LuK.

Foram estudados quatro casos onde iremos verificar as freqiiéncias naturais e os modos de
vibragao:

- Caso 1: volante rigido e disco de embreagem com 18 Nm/°;

- Caso 2: volante rigido e disco de embreagem com 24,2 Nm/°;

- Caso 3: volante rigido e disco de embreagem com 30 Nm/°;

- Caso 4: volante de dupla massa (VDM) e disco de embreagem rigido.

Sendo que:

- Caso 1: volante rigido e disco de embreagem com 18 Nm/°:

A Figura 36 abaixo mostra o resultado no programa do Matlab onde estao descritos os modos

de vibracao para este caso 1.
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1o modo de Vibracan 20 modo de Vibracao 30 mode de Vibracao

Figura 36: Resposta dos modos de vibragdo pelo Matlab

A Tabela 7 mostra os resultados para todas as configuracdes analisadas.

Tabela 7: Resposta dos modos e freqii€ncias naturais pelo Matlab.

Respostas das Freqliéncias Naturais e Modos de Vibracoes
Condi¢oes Analisadas

Freqliéncias  \/pjante rigido e  Volante rigido e  Volante rigido e

[Hz] e modos disco com disco com disco com Volante bipartido
18Nm/° 24,2Nm/° 30Nm/° com disco rigido
Z] Q) 0 Q) Q)
2 5,03 5,35 5,56 5,27
3 16,06 16,55 16,90 11,70
4 36,59 38,39 39,99 21,58
5 11.89 116,78 117,64 78,61
6 e o - 220.50
0,4472 0,4472 0,4472 0,4082
0,4472 0,4472 0,4472 0,4082
Modo 1 0,4472 0,4472 0,4472 0,4082
0,4472 0,4472 0,4472 0,4082
0,4472 0,4472 0,4472 0,4082
0.4082
~0,8242 ~0.7824 ~0,7538 0,9017
00,4143 -0,4545 -0,4788 0,2595
-0,3577 -0,3935 -0,4152 0,2525
Modo 2 -0,1436 -0,1613 -0,1723 0.2185
0,0220 0,0214 0,0210 0,0891
-0,0122
0.1184 0,1423 0,1600 0,2186
-0,4821 -0,4278 -0,3795 0,5487
-0,5462 -0,5152 -0,4859 0,5430
Modo 3 -0,6746 -0,7288 -0,7708 0,5057
0,0089 0,0090 0.0092 0,3169
-0,0079
0,0283 0,0343 0,0389 0,0505
-0,7165 -0,7060 -0,6959 -0,5524
Modo 4 -0,6878 -0,7002 07112 -0,5146
0,1130 0,1008 0,0918 -0,3028
-0,0003 -0,0002 -0,0002 0,5794
-0,0042
~0,0032 20,0042 ~0,0052 0,0013
0,8310 0,8382 0,8447 -0,2002
-0,5562 -0,5453 -0,5352 0,0057
Modo 5 0,0067 0,0065 0,0062 0,9794
0,0000 0,0000 0,0000 -0,0265
0,0000
~0,0001
0,1376
-0,9841
Modo 6 - - - 0.1124
-0,0004
0,0000
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A Figura 37 mostra o resultado obtido através do software LuK para o caso 1 analisado.

Matural forms

Ni Ji J2 43 J4 J5 f [Hz] n [1/min]
[ I —— [ T —— [

2. Order

j 1\‘«\\

9 = 16.1 452

3 = ot 36.5 1095

/T\ 116 3470

vI

Figura 37: Resposta dos modos de vibracdo e freqiiéncias naturais pelo software LuK

A Tabela 8 mostra o comparativo entre os resultados do Matlab com o software LuK para

todos os casos analisados.
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Tabela 8: Comparativo dos resultados entre o Matlab e o software LuK

Calculos das Frequéncias Naturais [Hz]

Condicéao H'g'dfz Frequéncias
(Nm/] via Via Diferenca [%]
Matlab LuK ¢a L7
f1 0,00 0,00 0,0%
2 5,03 5,00 0,6%
.'% 18 3 16,06 16,10 -0,2%
’é f4 36,59 36,50 0,2%
S 5 115,89 116,00 -0,1%
f1 0,00 0,00 0,0%
2 5,35 5,40 -0,9%
3 24.2 13 16,55 16,50 0,3%
-.2 4 38,39 38,30 0,2%
§ 5 116,78 117,00 -0,2%
% f1 0,00 0,00 0,0%
‘B
% 2 5,56 5,60 -0,7%
) 30 3 16,90 16,90 0,0%
4 39,99 39,90 0,2%
5 117,64 117,00 0,5%
3 1 0,00 0,00 0,0%
k<)
g b 2 5,27 5,30 -0,5%
S 3 11,70 11,50 1,8%
} 5,7
ﬁ 4 21,58 20,80 3,8%
—
§%8 5 78,61 78,30 0,4%
23
3 f6 220,50 220,00 0,2%

Podemos verificar que o erro maximo apresentado entre os valores das freqii€éncias naturais
entre os softwares foi em torno de 4%, o que é considerado muito bom.

O intuito de comparar os resultados entre o programa Matlab e o software industrial da LuK
serve para validar as nossas equacdes de movimento, tanto para o volante rigido e a variacdo dos

discos assim como também para o volante de dupla massa e disco rigido.
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5.2 Comparativo das flutuacoes dos motores

De todos os veiculos medidos na LuK para o desenvolvimento de embreagem, foi feito
levantamento das flutuagdes dos motores destes veiculos, abastecidos com os diversos combustiveis:
gasolina, dlcool e diesel.

Realizou-se um comparativo destas irregularidades com o veiculo na condi¢do de tragdo para 2°
e 4* marchas através do equipamento de aquisi¢ao de dados.

Os gréficos que seguem representam uma média das flutuacdes dos motores medidos para as
condicdes tragcdo (drive) para 2° e 4* marchas. Os gréficos sdo mostrados em fun¢do da rotacdo do

veiculo com relagdo a sua flutuac@o de rotagdo (o delta de rotacao).

A Figura 38 conclui-se que tendo como base a flutuagdo do motor do veiculo flex abastecido

com gasolina (curva preta):

- a flutuacdo do motor flex abastecido com dlcool (curva vermelha) estd em torno de 35% pior;

- a flutuacdo do motor diesel (curva azul) estd em torno de 95% pior.
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Figura 38: Flutuacdes gerais dos motores medidos na condi¢ao de 2* marcha Tragdao

Da Figura 39 conclui-se que tendo como base a flutuagdo do motor do veiculo flex abastecido
com gasolina (curva preta):
- a flutuacdo do motor flex abastecido com alcool (curva vermelha) esta em torno de 25% pior;

- a flutuacdo do motor diesel (curva azul) estd em torno de 180% pior.
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Figura 39: Flutuacdes gerais dos motores medidos na condi¢ao de 4* marcha Tragao
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Como as piores irregularidades foram apresentados pelos motores diesel, este serd o motor
analisado neste trabalho. Através dos resultados obtidos com o motor diesel consegue-se fazer uma

estimativa para a motorizagao flex.

5.3 Resultados da Integracao Numérica

A Tabela 9 mostra os pardmetros funcionais dos discos de embreagem convencionais do Volante
de Dupla Massa (VDM) utilizados nas simula¢des para se verificar as irregularidades do motor e a
resposta para a transmissao.

Estas configuracdes de discos de embreagem utilizadas e assim como o do VDM sdo pecas
existentes em nossa linha de producio, ou seja, sdo pecas prontas de prateleira.

O objetivo e a escolha em utilizar estes discos servem para verificar como estdo os parametros
dos discos convencionais existentes que, influem na absor¢do da flutuacdo, que possa estar ja

ultrapassado devido as novas exigéncias das montadoras de automoveis.

Tabela 9: Parametros Funcionais: Disco de embreagem Convencional e VDM

Resumo dos Resultados da Simulagao Numeérica

Amortecedor torsional testado
. 12 estdgio do Pré 29 estdgio do Pré Freio Tracao
Conceito |  Tipo do
amortecedor | Rigidez | Atrito | Rigidez | Atrito | Rigidez | Atrito | Rigidez | Atrito
[Nm/°] | [Nm] | [Nm/°] | [Nm] | [Nm/°] | [Nm] | [Nm/°] | [Nm]
A - config. 1 10 4 10 8
s A-config.2 | - 15 8 15 16
()
§_~§ B - config. 1 1,5 2 8 45 8 9
ja RS
gi B - config. 2 3 2 16 10 16 20
2
£ C - config. 1 1,5 2 55 8 7 4 7 8
QS o
§; C - config. 2 3 2 75 8 14 8 14 16
é’ D - config. 1 0,24 0,3 1,5 1,5 75 4 14,7 8
D-config.2 | 0,34 0,9 2,5 3 8,5 8 15,7 19
3
52
24
<0 VDM 4,9 4,25 27,2 15 27,2 15
23
S &
28
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5.4 Resultados do método com torque resistivo

As Figuras 40 e 41 mostram o resultado da irregularidade do motor (flutuacdo) do veiculo
analisado quando aplicado os discos de embreagem convencional e o volante de Dupla Massa

(VDM).
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Figura 40: Método com torque resistivo — comparativo disco Al (menor filtro) versus VDM
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Figura 41: Método com torque resistivo — comparativo disco D2 (maior filtro) versus VDM
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Os resultados indicados nos graficos foram conseguidos através da diferenca entre a
irregularidade do motor com a da transmissdo para ambos os casos analisados. Pegou-se o valor de
pico da irregularidade do motor subtraida do pico da irregularidade da transmissdo, originando um
novo valor de pico indicado nos gréficos.

Podemos verificar que o VDM apresenta uma vantagem na absorcao da irregularidade do motor,
quando comparado ao disco de embreagem convencional.

Verificamos que nesta andlise no tempo ndo conseguimos verificar alguns fendmenos que
ocorrem no veiculo, como por exemplo, uma regido que apresenta uma ressonancia. A forma de
grafico apresentada pode mascarar este tipo de problema e fazer com que tomamos conclusdes
erronias.

Precisamos de uma andlise na rotacdo na condi¢io de tra¢do, que normalmente varia de 1000 a
4000 rpm, e de preferéncia em funcdo da aceleracdo angular.

Para fazermos esta andlise iremos aplicar a curva de pressao do cilindro que € transformada pelo
programa em torque de entrada do motor para as rotacdes citadas anteriormente.

A cada ponto de torque analisado iremos pegar o valor de pico da aceleragdo angular do motor
assim como também da transmissdo, e depois de aplicados todos os torques iremos pegar 0s picos e
montar um grafico.

As Figuras 42 a 46 mostram os resultados do grafico montado para cada configuracio analisada
no modelo matematico.

Para as Figuras 42 a 45 a irregularidade do motor € indicada na cor preta, e a irregularidade da
transmissdo € indicada nas cores vermelha e azul, dependendo da configuracdo do disco de
embreagem convencional. Para a Figura 46 a irregularidade do motor continua sendo indicada na
cor preta, e a irregularidade da transmissdo € indicada na cor vermelha, pois ndo temos outra

variacdo do VDM.

Segue abaixo os novos resultados obtidos:
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- Disco de embreagem convencional: configuracdo Al e A2

R I - Di Embr: m Convencional

4000 +
k)
3 3000 4
£
8
3
2 |
& 2000
o
ug
O
o
)
8 1000 ~
<

0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Rotacao [rpm]
‘—MotorﬁCalculado — Disco A1 — Disco A2 ‘

Figura 42: Resultados para o Disco de Embreagem Convencional — configuragdo Al e A2

- Disco de embreagem convencional: configuracdao B1 e B2

R I - Di Embr m Convencional

4000
k)
3 3000
£
8
3
2
& 2000
o
u®
o
o
Q@
8 1000
<

0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Rotacao [rpm]
‘—MotorfCalculado — Disco B1 — Disco B2 ‘

Figura 43: Resultados para o Disco de Embreagem Convencional — configuragdao B1 e B2
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- Disco de embreagem convencional: configuragdao C1 e C2

Resultado - Di le Eml c ional

4000 +

3000 1

2000 4

1000 -

Aceleragao Angular [rad/s?]

1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Rotacao [rpm]

‘— Motor_Calculado — Disco C1 — Disco C2 ‘

Figura 44: Resultados para o Disco de Embreagem Convencional — configuragdao C1 e C2

- Disco de embreagem convencional: configuracdo D1 e D2

Resultado - Di e Eml c ional

4000 +
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1000
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Figura 45: Resultados para o Disco de Embreagem Convencional — configuragdao D1 e D2
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- Volante de Dupla Massa
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Figura 46: Resultados para o Volante de Dupla Massa

- Comparativo: Disco Convencional configuracdo D2 (melhor filtro) versus Volante de Dupla

Massa
mparativo lIrr lari - Di nvencional nf. D2) x VDM
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Figura 47: Comparativo de resultados: Disco de embreagem Convencional versus VDM
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Verificamos que algumas configuracdes testadas do disco de embreagem convencional

indicaram a existéncia de uma ressonancia no powertrain do veiculo.

Em paralelo a estas simulagdes fizemos medi¢Oes veiculares utilizando as seguintes

propostas:

- Proposta 1: Construir um disco de embreagem que melhor apresentou isolagdo pelo método
(configuracdo D2) com volante rigido e verificar o comportamento no veiculo;
- Proposta 2: Montar o VDM no mesmo veiculo com o disco de embreagem rigido e também

verificar o seu comportamento;

Com estes resultados podemos comparar com os resultados calculados e verificar com isso a

eficiéncia do célculo (teoria) x medigdo real no veiculo.

- Comparativo: Disco Convencional configuracdo D2 (melhor filtro) — Célculo x Medicao

4000
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1000

Aceleragao Angular [rad/s?]

0 T T T T T 1
1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Rotacao [rpm]

‘—MotorfMedido — Motor_Calculado — Disco D2_Medido Disco D2_Calculado ‘

Figura 48: Comparativo de resultados: Disco de embreagem Convencional — Célculo x Medicao
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- Comparativo: Volante de Dupla Massa (VDM) — Calculo x Medi¢ao

C . jal laridade - Utili io VDM - Medid Calculad
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Figura 49: Comparativo de resultados: Volante de Dupla Massa — Célculo x Medicao

Verificamos que os resultados apresentados pelo método matemético estdo muito préximos
da medicdo veicular onde estas diferencas podem estar nos valores da rigidez, coeficientes de

amortecimento utilizados.
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6 Conclusoes

Verificamos que o erro midximo apresentado entre os valores das freqii€éncias naturais e dos
de vibracdes entre os softwares Matlab e o da LuK foi em torno de 4%, o que € considerado muito

bom. Esta comparagdo serviu para validar as nossas equacdes de movimento.

Verificamos que a irregularidade dos motores flex estd bem abaixo da irregularidade dos
motores movidos a diesel. Fizemos um levantamento de todos os veiculos flex medidos na
Engenharia da LuK e verificamos que quando o veiculo estd abastecido com dlcool a irregularidade é
em torno de 30% pior do que quando abastecido com gasolina. O motor diesel chega a apresentar
uma irregularidade entre 95% a 180%, pior que o veiculo flex abastecido com gasolina, dependendo

da marcha avaliada.

A andlise da rotagdo do motor em funcdo da aceleragdo angular aplicando-se as curvas de
pressdo do cilindro que € transformado no torque de entrada do motor nos mostrou um grafico mais

amplo do comportamento do veiculo.

O Volante de Dupla Massa apresentou uma melhor absor¢do na irregularidade do motor
diesel na teoria e vimos que dependendo do Disco de Embreagem Convencional utilizado podemos

verificar o surgimento de ressonancias.

O Disco de Embreagem Convencional na sua melhor configuracio (D2) conseguiu reduzir a
ressonancia apresentada pelo veiculo, porém a irregularidade na entrada da transmissdo ainda
continua em um nivel alto o que ainda podemos ter o aparecimento do ruido em Tracdo (drive

rattle).
Por sua vez o Volante de Dupla Massa conseguiu eliminar a ressonancia por completo além

de reduzir muito a irregularidade na entrada da transmissio, o que por sua vez ndo causard ruido no

veiculo.
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Verificamos que os resultados apresentados pelo método matemético estdo muito préximos
da medicdo veicular onde estas diferencas podem estar nos valores da rigidez, coeficientes de

amortecimento utilizados que as vezes sdo considerados padrdes.

Para um trem de poténcia com motor Diesel a melhor solucdo para absor¢do da
irregularidade do motor € o Volante de Dupla Massa, tanto para o caso analisado como para um caso

genérico.

O disco de embreagem Convencional apresenta uma boa absor¢do na irregularidade nos

motores Flex, porém isto nio se repete para os motores Diesel.

Devido ao aumento das poténcias dos motores, reducdes de custo no powertrain, diminui¢ao
da isolacdo do veiculo pelas montadoras e o conjunto de embreagem ficando cada vez mais limitado
fisicamente o Disco de Embreagem Convencional ja ndo estd conseguindo reduzir os ruidos de rattle
que surgem nos veiculos. Com isso deve-se partir para outra tecnologia na absorcdo da

irregularidade que € o Volante de Dupla Massa.
A unica desvantagem do Volante de Dupla Massa atualmente € o seu custo elevado por ser

uma pec¢a importada da matriz Alemanha. Porém se justificar uma linha de producdo no Brasil para

a fabricacdo do VDM com certeza o custo final ird diminuir consideravelmente.
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Anexos

a) Dados do Motor Diesel analisado

%]1. Defini¢cdo das variaveis:

%1.1. Dados geométricos:

L=0.170; 9%0Comprimento da Biela [m]

R =0.045; %Raio da arvore de manivelas [m]

C=0; 9%Posic¢ao do centro do pistao [m]

d =0.093; %Diametro do pistao [m]

gp = 220; %Velocidade angular da manivela [rad/s]
qpp =0; % Aceleracao angular da manivela [rad/s"2]

drea = 0.25%pi*d"2; %Area do cilindro [m2]

%1.2. Propriedades de inércia:

%1.2.1. Massas e Centro de Massas dos Componentes:
m2=5.3369; %[Kg] massa da manivela (corpo 02)
m3=1.3024; %[Kg] massa da biela (corpo 03)
m4=0.9041; %[Kg] massa do pistdo (corpo 04)
cg2=0.0006; %|[m] centro de massa da manivela
cg3=0.0492; %[m] centro de massa da biela

cg4=0; 9[m] centro de massa do pistao
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b) Curvas de pressao do motor

Estas curvas de pressdo no cilindro serdo utilizadas como entrada do nosso modelo onde o
algoritmo iréd transformar esta curva de pressdo em uma curva de torque. Abaixo seguem as curvas

de pressdo para as rotagOes analisadas:

- 1000rpm:

rv Presséo no Cilindro: R a 1000rpm
160 T
140 4
120 4
100
80 -

60
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40

20 4

— T T T — 1

90 180 270 360 450 540 630 720

-20 -
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- 1250rpm:

rv. Presséo no Cilindro: R 1250rpm
160 T
140 4
120 4
100
80 -

60

Pressio [bar]

40
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0 ; i 7 T T ™ =

90 180 270 360 450 540 630 720

-20 -
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- 1500rpm:

Curva de Presséo no dro: Rotacéo de 1500rpm
160 -
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120 +
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80 1

60 4
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- 1750rpm:

Curva de Presséo no Cilindro: Rotacéo de 1750rpm
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- 2000rpm:
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- 2250rpm:

Presséo [bar]
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Curva de Pressé&o no Cilindro: Rotacéo de 2250rpm
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- 2500rpm:

Pressao [bar]
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- 2750rpm:
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- 3000rpm:

Pressao [bar]
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- 3250rpm:
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- 3500rpm:
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- 3750rpm:
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Curva de Presséo no Cilindro: Rotacdo de 4000rpm
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