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Resumo

Fendomenos de ruido, vibracao e sua severidade (NVH) sdo uma grande preocupagio
da inddstria automotiva desde o século 20. A fim de atingir uma vantagem competitiva, as
montadoras tém se focado na melhora do desempenho de NVH dos seus produtos para lidar
com um cenario de mercado global competitivo. No intuito de verificar o comportamento
do sistema durante o processo de desenvolvimento, métodos computacionais sao aplicados
para encontrar melhores abordagens e na previsao de problemas, economizando tempo e
orcamento da empresa gastos na construcao de prototipos e testes.

Nesse trabalho, gear rattle, um ruido induzido por impacto cuja causa sao as engrena-
gens sem carga da transmissio, sera modelado e simulado. E diagnosticado com maior inten-
sidade em veiculos com motores diesel em marcha lenta e excitado especificamente quando
uma faixa de frequéncias que causa grande amplitude de vibragdo nos elementos internos da
caixa de cambio é alcancada. Modelos lineares do trem de poténcia em ponto morto ou em
tracao serao estudados, compreendendo as suas caracteristicas basicas, tais como frequéncias
naturais e modos associados que podem ser representativos do fendomeno. Esse sistema pos-
sui elementos com fortes nao-linearidades, tais como a rigidez estratificada com histerese da
embreagem e a folga entre os dentes dos engrenamentos. Uma caracterizacao mais realista
serd incluida no modelo com uma rigidez variante no tempo para o engrenamento helicoidal,
utilizado em todas transmissdoes manuais, com uma componente dissipativa adequada aos
impactos. Para verificar condi¢oes de operacao que podem somente ser avaliadas segundo
formulacao nao-linear, simulacoes serao realizadas para verificar a eficicia de orientacoes de

solugao e propostas de modificacdo encontradas na literatura.

Palavras Chave: gear rattle, trem de poténcia, nao-linear, vibracao
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Abstract

Noise, Vibration and Harshness (NVH) phenomena are a great concern of the auto-
motive industry since the twentieth century. In order to achieve a commercial advantage,
manufacturers have focused on improving the NVH performance of their products to cope
with a competitive global market scenario. To verify the behavior of the system during the
design process, computational methods are applied to find a better approach and foresee
problems, saving company budget and time spent in prototypes and tests.

In this work, gear rattle, a impact-induced noise caused by the unloaded gear teeth
inside the gearbox, will be modeled and simulated. It is diagnosed with a higher intensity
in diesel vehicle engines at idle speed and in a more specific way excited when a range of
frequency that causes large amplitude of vibration in the internal elements of the gearbox
is reached. Linear models of the powertrain operating in idle and traction will be studied,
in order to understand its basic characteristics, such as natural frequencies and associated
vibration modes that could be representative to this phenomena. This system has elements
with strong nonlinearities such as the stratified stiffness with hysteresis of the clutch and the
backlash between the gear teeth. A more realistic feature will be included in the model with
a time variable stiffness for the helical gear mesh, used in all manual transmissions, with
a suitable dissipative component for the impacts. To verify operational conditions which
can only be evaluated with nonlinear formulation, simulations will be made to verify the

effectiveness of solution guidelines and modification procedures found in literature.

Keywords: gear rattle, powertrain, nonlinear, vibration
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1INTRODUCAO

Tangasawi et al (2008) definem o ruido de rattle como aquele que é transmitido pela
carcaca da transmissao, parecendo-se com "o som produzido quando uma bola de gude rola
dentro de uma lata metélica". O nome do fenémeno, rattle (chocalho ou guizo em inglés),

tem origem nessa avaliacao subjetiva.

O termo gear rattle é referente ao som induzido devido ao impacto de dentes de pares
engrenados da transmissao do veiculo (impact induced phenomenon), em situagoes de ponto
morto (neutral), marcha lenta (idle) e em condicao de operagao, principalmente em condigoes

acima da marcha lenta (drive rattle).

O fenomeno é ocasionado principalmente pelas flutuagoes no torque fornecido pelo mo-
tor, decorrentes da seqiiéncia de explosao dos cilindros e tipo de combustivel. A embreagem
é responsavel por atenuar essas irregularidades por meio de mecanismos de amortecimento,
como histerese por atrito e rigidez estratificada ligando o motor ao restante do trem de po-
téncia. A caixa de cambio permite a mudanca da relacdo de engrenamento, alterando o
torque e a velocidade de rotagao fornecida para as rodas, de acordo com o comando de troca
de marchas realizada pelo motorista. As engrenagens transmitem poténcia ligando o eixo
de entrada ao eixo de saida. O sistema da transmissao é excitado pelas flutuacoes residuais
que nao puderam ser totalmente atenuadas pela embreagem, que por sua vez, ocasionam
a separacao dos dentes dos pares engrenados de outras marchas que permanecem livres na
transmissao, possuindo folgas de montagem, originando impacto entre os mesmos na situacao

de reaproximacao. Este processo é descrito no diagrama causa e efeito da Figura 1.1.

Wang et al (2001) afirmam que veiculos de passeio e caminhfes com transmissao ma-
nual, diferentemente dos de transmissao automaética, nao possuem amortecimento alto o
suficiente para suprimir o impacto dos dentes de engrenagem oscilando ao redor de sua folga
(backlash). Os impactos causam alteragoes na vibragdo torsional dos eixos de entrada e
saida, que pode ser transmitida para a carcaca da caixa de cambio via eixos e mancais. De
acordo com Chandrika et al (2010), os painéis de instrumentos, assentos e portas possuem
grande contribuicao na geragao da pressao sonora que torna possivel ao ruido ser ouvido pelos

ocupantes do veiculo.
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Figura 1.1: Diagrama causa e efeito adaptado do trabalho de Wang et al (2001).

De acordo com Heinrichs et al (1999), a percepgao do ruido pode ser representada por
um diagrama fonte-receptor. Na Figura 1.2 ele é explicado com mais detalhe, sendo a fonte
a soma das contribui¢goes do motor, embreagem, transmissao e rodas, originando impactos
entre os engrenamentos sem carga. O sistema transfere esse sinal para o receptor por meio
estrutural (structure borne noise) através dos coxins do motor, corpo do veiculo e sistema
de troca de marchas, enquanto que a contribuigao pelo ar (air borne noise) é realizada pela
vibragao da carcaca da transmissao. O receptor nao é influenciado somente pelo parametro
fisico do nivel de pressao sonora (sound pressure level - SPL), mas também por quesitos tais

como o grau de atencdo do motorista, constituicao fisica e aspectos cognitivos.

Heinrichs et al (1999) relatam a dificuldade em se obter avaliagoes subjetivas individuais
da qualidade sonora no veiculo, influenciada por parametros nao-actusticos que podem afetar
significativamente os resultados, dentre eles a visualizacdo da fonte de ruido pelo avaliados,
o contexto no qual o produto é utilizado, atividade do individuo ao ser confrontado com o

som e preferéncias pessoais e aversoes.
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Figura 1.2: Descri¢ao detalhada da cadeia para a percepcao do ruido rattle (adaptado de
Heinrichs et al (1999)).

Kahraman et al (1990) classificaram trés padrdes de impacto, representando o backlash

segundo uma nao-linearidade do tipo zona morta:

e Sem impacto: nesta situacao, nao ocorre separacao entre os dentes dos pares engre-

nados, transmitindo torque sem a ocorréncia de choques.

e Impactos unilaterais (single stded tmpacts): de ocorréncia suscetivel quando o
powertrain esti engatado em velocidade reduzida ou o torque de arraste aplicado a
engrenagem movida do engrenamento é muito alto, mantendo o impacto em somente

um dos limites da folga.

e Impactos bilaterais (double sided impacts): o engrenamento sem carga alterna

impactos entre ambos os limites da folga.

Além dos padroes anteriores também é possivel que os impactos dos dentes sejam alta-
mente irregulares, combinando impactos unilaterais e bilaterais, adquirindo comportamento

caotico (SOUZA et al, 2001).



1.1 Motivacgao

O comportamento vibratorio do driveline se tornou uma importante preocupacao das
montadoras de veiculos hoje em dia na busca por um elevado nivel de qualidade sonora. Os
sons resultantes que sao percebidos na cavidade do passageiro podem ser interpretados como
falhas iminentes de algum componente do veiculo, levando o consumidor a buscar servigos de
assisténcia técnica para averiguar condicoes de funcionamento caracteristicas do powertrain.
De acordo com Crowther et al (2009), o nivel do ruido de rattle produzido pode influenciar
até mesmo no sucesso de um modelo. Chandrika et al (2010) afirma que, j4 em 1983, os
ruidos de squeak e rattle eram apresentados como a terceira mais importante preocupacao
do consumidor de carros de passeio trés meses depois da compra. Segundo Kavarana et
al (2001), a receita das montadoras reservada para essas situagbes chega a 10% do total
destinado para os "custos das coisas que deram errado" (things-gone-wrong-costs). Portanto,
a compreensao do comportamento do sistema e a atenuacao do fenémeno a niveis minimos se

apresenta como uma vantagem competitiva num cenério de acirrada concorréncia mundial.

Analisando a industria de autopecas atual, existem opcoes de fabricantes para cada
um de seus principais componentes (motor, embreagem, transmissao, eixos, rodas, etc.), de
maneira que o resultado de um projeto de powertrain realizado pelas montadoras envolva
a interacao de elementos de diferentes procedéncias, selecionados segundo critérios técnicos
(desempenho, durabilidade, etc.) e de custo. Tomando-se por base o conceito de um sistema
vibratoério linear, no qual as caracteristicas de frequéncia natural e de modos associados sao
obtidas das matrizes do sistema global, é esperado o surgimento de frequéncias naturais
e modos do sistema que nao podem ser associadas as obtidas numa analise prévia de um
determinado componente, em separado. Esse é um dos motivos pelo qual sao detectados
problemas de vibracao e ruido em etapas avancadas de desenvolvimento, até mesmo apoés o
lancamento de novos veiculos, onde o desempenho do conjunto em funcionamento é posto a
prova, havendo poucas alternativas de ajuste sem implicar em grandes alteragoes nos seus
elementos. A selecao dos componentes ou projeto inadequado deste sistema pode resultar em
niveis excessivos de vibracao em determinados elementos, proporcionando ruidos em niveis

desconfortaveis para os ocupantes do veiculo.



1.2 Objetivos

Esse trabalho visa verificar caracteristicas relevantes do fenémeno (modos e frequéncias
naturais) numa representacao simplificada e mais detalhada do trem de poténcia linearizado,
nas condicoes de ponto morto e transmissao de torque para as rodas. Utilizando de mo-
delos lineares serd verificada a relevancia da alteracao de determinados elementos no seu

comportamento vibratorio, como valores de rigidez e inércia.

A fim de testar a efetividade de solucoes propostas na literatura, serao realizadas di-
versas simulacoes nao-lineares de rattle em ponto morto, alterando diversos parametros da

embreagem, dos engrenamentos e das inércias do sistema.

1.3 Descricao dos capitulos

O Capitulo 2 apresenta uma descri¢ao dos principais fenémenos do driveline, fornecendo

suas principais caracteristicas, que, em alguns casos, podem ser relacionadas.

A revisao bibliografica é feita no capitulo 3, mostrando mais alguns aspectos do pro-
blema e, de forma detalhada, as solugoes propostas em diversos trabalhos anteriores. Tra-
balhos de modelagem do trem de poténcia e resultados experimentais sao comentados. Ten-

déncias verificadas em trabalhos publicados na atualidade estao brevemente citadas.

A seguir, no Capitulo 4 ocorre uma revisao da modelagem da embreagem e algumas de
suas representacoes matemaéticas encontradas na literatura, mostrando a grande quantidade

de alteragoes que podem ser realizadas nesse componente.

Alguns modelos de engrenamentos sao mostrados no Capitulo 5. Uma breve revisao
de parametros de engrenagens helicoidais é feita para a utilizacdo de uma representagao por

rigidez variavel.

No Capitulo 6, ¢ mostrada uma abordagem linearizada do problema. Sao estudadas
representacoes em ponto morto e em condicao de tracao do sistema de trem de poténcia,

calculando frequéncias naturais e modos associados do sistema.



Para a comparacao das diversas simulacoes de rattle realizadas, sao apresentados, no
Capitulo 7, alguns quantificadores encontrados na literatura e outros desenvolvidos ao longo

da anéalise do dados.

As simulacbes do sistema nao-linear em ponto morto sao mostradas no Capitulo 8.
Alteracoes em parametros da embreagem, dos engrenamentos e nas inércias do sistema sao
realizadas a fim de verificar algumas das solucoes encontradas na literatura. Quantificadores

do nivel de rattle serao utilizados para comparar os resultados.

Conclusoes e propostas para trabalhos futuros serao mostrados no Capitulo 9.



2 PROBLEMAS DE NVH

Ruido e vibragao ocorrem naturalmente num veiculo em operagao, devido a caracte-
risticas externas de excitacao do sistema, como o perfil de pista pelo qual o veiculo trafega,
ou por caracteristicas inerentes ao sistema mecanico do veiculo, como a operacao em regioes
com altas amplitudes de vibragdao. A terminologia utilizada para a discussao desses fendme-
nos em condi¢oes nos quais seus efeitos para os sentidos humanos se torna desconfortéavel, é
denominada NVH, do inglés Noise, Vibration and Harshness. O ruido (noise) e a vibracao
(vibration) sao grandezas que podem ser medidas enquanto que a severidade (harshness) des-
ses requisitos ¢ uma grandeza subjetiva de grande importancia para avaliacao da qualidade

de um projeto.

2.1 FenOmenos de NVH relacionados ao driveline

Os fendémenos de NVH do driveline podem levar o usuério & interpreté-los como danos ao
sistema ou sintomas de uma possivel falha de algum de seus componentes. Porém, muitas das
condicoes sao inerentes ao veiculo, sendo associados a modos do sistema e a caracteristicas
nao-lineares de seus componentes (comportamento do material de atrito, folgas devido a
tolerancias dimensionais ou erros de geometria, etc.). Com isso, solugbes podem ser propostas
no intuito de atenuar o fendémeno, reduzindo os efeitos criticos aos sentidos humanos a niveis
aceitaveis, sem efetivamente elimina-los. Uma observacao necesséaria é que, sendo o sistema
nao-linear, o conceito de frequéncia natural nao é adequado. Porém, na literatura, muitos
autores se referem as condicoes de operacao onde sao detectadas grandes amplitudes de
vibracao no sistema como frequéncias naturais, podendo referir-se ao modelo linearizado,

assumindo algumas condi¢oes quanto a operagao do powertrain.



2.1 Rattle

Segundo Reik (1990), o drive rattle é associado a um modo do sistema linearizado
com frequéncias entre 40 e 80 Hz, na qual sao observadas grandes vibragoes na transmissao.
Como consequéncia da grande vibracao nesse componente, ocorrem com maior intensidade
os impactos entre os dentes dos pares engrenados. Para o autor, a segunda e quarta ordem
(multiplas de 2 e 4 da rotagao do motor) sdo as principais responsaveis por excita-lo. Em
operacao, essa condicao é percebida em rotagoes do motor na faixa de 700 a 2000 rpm.
O autor cita que a marcha possui relacao com a faixa de rotacao na qual o fenomeno é
perceptivel, sendo que, de primeira a4 quinta marcha, ela é reduzida. Para Drexl (1988),
todos os trens de poténcia de veiculos possuiam regioes de grande amplitude de vibracao na

faixa de 1000 a 2000 rpm, com frequéncias naturais entre 50 e 70 Hz.

2.1 Surging ou Shuffle

De acordo com Reik (1990) e Krenz (1985), o surging é um modo do sistema linearizado
situado entre 5 e 8 Hz, enquanto que para Albers (1994), ocorre entre 2 e 10 Hz dependendo do
tipo de veiculo. Segundo os autores, é excitado pela mudanca de torque induzida pelo proprio
motorista em situacdo de rapida solicitagdo do pedal do acelerador (Zip-in) e subsequente
alivio (tip-out), gerando um pulso de torque que, transmitido ao longo do trem de poténcia,
excita vibragoes longitudinais do veiculo através das rodas. Reik (1990) cita que a frequéncia

associada a esse modo ¢ ligeiramente aumentada com a mudanga de primeira & quinta marcha.

2.1 Clonk ou Clunk

De acordo com Krenz (1985), o clunk pode ocorrer juntamente ao surging numa exci-
tagao de tip-in/tip-out. Nesse tipo de solicita¢do, a embreagem é requisitada oscilando entre
todos os estagios da sua rigidez estratificada. E perceptivel pois, depois o pulso de torque
elevado, além de vibracoes no veiculo, sao ouvidos impactos provenientes das engrenagens

que compoem o sistema, devido as folgas entre as regioes de contato.



2.1 Judder ou Chatter

Segundo Albers (1998), esse fenomeno ocorre no escorregamento da embreagem na
etapa de acoplamento, que resulta numa variacao de torque fornecido ao restante de trem de
poténcia. As vibragoes torsionais do sistema sao transferidas, através das rodas, ao veiculo,
causando vibragoes longitudinais que podem ser sentidas pelo passageiro. O autor cita que a
frequéncia de ocorréncia do fenomeno pode excitar um modo do trem de poténcia linearizado,
entre 8 e 12 Hz. Segundo o autor, sua ocorréncia pode ser resultado, principalmente, de
vibragoes auto-induzidas devido a variacoes do coeficiente de atrito do material que acopla

a embreagem ao volante de inércia ou por variacoes de pressao no sistema de acionamento.

2.1 Gear Whine

Sellgren et al (2005) define que, diferentemente do rattle, o fenémeno de whine ocorre nos
engrenamentos com carga na transmissao, consistindo num ruido de um tom puro, composto

por frequéncias correspondentes a relagdo de engrenamento e suas miltiplas.

Segundo Houser et al (2004), um fator que pode ser possivel fonte de excitacao do
fendmeno é o erro de transmissao, causando o desvio na transferéncia de movimento entre
as engrenagens, originario de erros de geometria provenientes de sua manufatura ou por
deflexoes do dente causadas pela transmissao de carga. Outra causa importante é a variacao
da rigidez de engrenamento, originaria da variacao do ntimero de dentes em contato. O autor
cita a influéncia do atrito e do arrasto do ar e lubrificante, influenciando no ruido gerado por

engrenagens de alta rotacao.

2.1 Creeping

Ligier et al (2002) define que o fenomeno ocorre quando o powertrain opera entre
as regioes de pré-amortecimento e rigidez principal da embreagem. Apesar da denominacao
utilizada, o pré-amortecimento refere-se ao estagio de menor rigidez da embreagem, projetado

para a operagao do trem de poténcia em ponto morto. Em todo o texto seguinte, essa



terminologia serd utilizada, uma vez que é comumente utilizada na &rea. A transi¢do entre
os estagios provoca pulsos de torque fornecido para a transmissao, ocasionando ruido de gear

rattle, todas as vezes que estigio principal é deformado.

Na Figura 2.1 é ilustrado o deslocamento angular na embreagem numa regiao de tran-
sicao entre o estagio de menor rigidez e o estagio de drive, com deslocamento nos limites 6,,;,
€ 0,4, Para um determinado torque de operacao em marcha lenta 7,, ocorre a deformacao
angular média 0,,, proxima do angulo de transigao entre os estagios ¢42. Uma solugao cons-
trutiva na embreagem é o aumento da rigidez de pré-amortecimento para um valor k}. Com

isso, ocorre uma redugdo da deformagado angular média ¢/ | para o mesmo valor de torque

P
em marcha lenta 77, afastando o deslocamento angular relativo maximo 0

/
max

em idle da

transicao entre os estagios.

T(AB) T(AB)

AB

v

Figura 2.1: Representacao do fenémeno de creeping. Em a, o regime de operacao em
marcha lenta faz com que o deslocamento angular ocorra entre os estagios de menor e maior
rigidez. Com o aumento da rigidez de pré-amortecimento, h& o deslocamento do regime de
vibra¢ao de marcha lenta somente ao redor do estagio de menor rigidez (Adaptado de Ligier

et al (2002)).
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2.1 Cluch Whoop

E associado a um ruido e uma vibracao sentida pelo motorista na regido do pedal de
acionamento da embreagem, durante o processo de acoplamento e desacoplamento. Esse
fendmeno é proveniente da forca da explosao da biela sobre o virabrequim provocando a sua
flexao, fazendo com que o volante de inércia possua um movimento de tor¢ao e deflexao

excessiva visualizado a seguir:

Vibracao

Figura 2.2: Vibracao no pedal de acionamento da embreagem devido a deformagao do
virabrequim devido a explosao no quarto cilindro (KUSHAWA et al, 2002).

Nos instantes nos quais o material de atrito estd nas proximidades do volante imedi-
atamente antes de um acoplamento ou de um desacoplamento, ocorrem sucessivos choques
entre uma das extremidades do volante fletido e material de atrito, transmitidos pelo sistema
de acionamento até o pé do motorista, verificados no grafico de aceleracao e pressao sonora

na Figura 2.3.

No trabalho de Kushawa et al (2002), ap6s testes com o motor operando em diferentes
regimes de operacao, é verificado que a frequéncia predominante na resposta da alavanca
do conjunto é praticamente inalterada, em aproximadamente 260 Hz, levando aos autores a
conclusao de que os impactos com o volante excitavam uma frequéncia natural do sistema
de acionamento, que consequentemente, elevava a vibracao no pedal do motorista. Uma
proposta de atenuacao do fendomeno é a inclusao de uma massa na alavanca de acionamento

da embreagem.
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Deslocamento do pedal

Abaixo e Acima

Angulo da alavanca
de acionamento da
embreagem

Acoplemento

Desacoplamento

impacto contra
" o delimitador
aceleragéo do pedal

pressio sonora

Tempo
Figura 2.3: Figura relacionado o movimento do motorista solicitando o pedal da embreagem
em situagao de desacoplamento e acoplamento, verificando-se o aumento da sua aceleracao,

acopanhado pelo aumento da pressao sonora medida, o fenémeno de clutch whoop
(KUSHAWA et al, 2002).
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3 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Nesse capitulo, inicialmente, serao abordados brevemente os principais estudos reali-
zados sobre o tema que identificaram caracteristicas relevantes ao problema no campo ex-
perimental ou numérico. Os procedimentos para a atenuacao do fendmeno verificados na
literatura serao citados e agrupados de maneira a descrever solugoes propostas para a em-
breagem, transmissao e outros elementos. Ao final, as principais tendéncias e trabalhos

publicados sobre o assunto sao apresentadas.

3.1 Estudos iniciais

Destacam-se inicialmente os trabalhos de Seaman et al (1984), Ohnuma et al (1985),
Fujimoto et al (1986), e Singh et al (1989) que trataram exclusivamente do problema de
ponto morto, com simulacdes numeéricas com os recursos disponiveis na época ou medicoes

em bancada.

Chikatani et al (1991) realizaram um estudo em bancada alterando os parametros da
embreagem para a reducao do rattle em caminhoes, movidos a motores diesel. Foram relacio-
nados dois modelos de embreagem com a temperatura do 6leo lubrificante da transmissao no
nivel de rattle identificado (Figura 3.1). A embreagem A possuia rigidez e histerese reduzidas
a um valor minimo, ao passo que o modelo B teve esses parametros multiplicados por 4. Os
dois modelos apresentaram comportamentos antagénicos ao redor de uma temperatura de,
aproximadamente, 30°C: para baixas temperaturas, o modelo B apresentou menores niveis

de ruido, ao passo que A resultou em niveis semelhantes em temperaturas maiores.

Johnson et al (1991) publicaram um estudo para a identificacdo em campo do com-
portamento do powertrain em caso de ocorréncia ou nao de rattle, buscando um método
que superasse a necessidade de avaliagoes subjetivas, durante o desenvolvimento de uma

transmissao veicular criando indicadores da severidade do fenémeno.
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Figura 3.1: Nivel de ruido deraitle segundo a temperatura do 6leo para os modelos de
embreagem A, baixa rigidez e histerese e B, com os parametros de A multiplicados por 4
(CHIKATANTI et al,1991).

3.2 Evolucao do powertrain x rattle

Segundo Drex] (1988), todos os trens de poténcia de veiculos possuiam regides de grande
amplitude de vibragao na faixa de 1000 a 2000 rpm que ja nao podiam ser reduzidas por meio
de ajuste dos amortecedores torsionais convencionais, sendo diretamente ligadas ao rattle.
Para o autor, com o surgimento na época de motores com reducao no nivel de consumo
de combustivel, a excitacao de vibracao torsional do sistema tornou-se mais forte, pois a
combustao mais eficiente resultou em maiores irregularidades na rotacao do motor em toda a
faixa de utilizacao. Ainda nesse trabalho, é enfatizado que a frequéncia de ignicao do motor
é a principal componente de excitacdo do sistema, sendo de terceira ordem (trés vezes a
rotacdo do motor) para motores de seis cilindros e de segunda ordem (duas vezes a rota¢ao
do motor), naqueles de quatro cilindros. Outro componente novo na época, a transmissao de
5 marchas produziu maiores niveis de rattle que as transmissoes anteriores de 4 marchas, pois
o pinhao de quinta marcha é localizado na extremidade do eixo intermediario, possuindo a
maior inércia na caixa de cambio, contrastando com a sua coroa, que possui a menor inércia
dentre as engrenagens de marcha direta. Acrescenta-se a isso a diminuicao da viscosidade
do 6leo da transmissao, reduzindo o amortecimento da caixa de cambio e o esfor¢o na troca
de marcha, aumentando a eficiéncia do componente. Houve também a reducao na massa
dos componentes como, por exemplo, no volante de inércia do motor e nas carcacas de

transmissoes, através da utilizacao de ligas de aluminio com menor densidade.
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3.3 Solucgoes propostas na literatura

Fudala et al (1988) trataram do rattle como um fenémeno de sistema, verificando a
interacao dos componentes do powertrain na ocorréncia e atenuacao do mesmo. Desde a
época do estudo, nao era mais possivel alcancar resultados satisfatorios alterando somente
propriedades da embreagem (rigidez/amortecimento). Com isso, foram propostas alteragoes
na embreagem, diferencial, eixo carda , semi-eixos , pneus e carga do veiculo, verificando o

resultado das mudancas propostas através de software proprio.

Dogan (1999) afirmou que nao existia solu¢do universal para todas as transmissoes
do mercado e classificou algumas abordagens visando alteragoes internas, em componentes
constituintes da transmissao, e externas, alterando outros componentes do driveline. Dentro

dessa classificagao sao encontradas na literatura diferentes abordagens.

3.3 Alteracoes na embreagem de disco simples

De acordo com Reik (1990), quando surgem niveis elevados de vibragao do driveline no
final da etapa de desenvolvimento, com excecao do volante, dificilmente podem ser alterados
momentos de inércia de componentes do sistema. Caso nao seja viavel a alteracao dos valores
de rigidez dos pneus, semi-eixos e eixo carda, a tinica op¢ao restante é a conexao do motor com
a transmissdao. Segundo Drexl (1988), o principal foco do processo de ajuste da embreagem
para o melhor desempenho do sistema, denominado tunning, é reduzir ao maximo a frequéncia
natural do sistema relacionada ao rattle. Combinando as propostas testadas na pratica por
Drexl (1988) e a partir dos resultados teéricos de Singh et al (1989), sao descritas orientagoes

de projeto:

e O primeiro estigio da embreagem (pré-amortecimento) deve possuir baixo valor de

rigidez com valor de amortecimento adequado.

e O ponto de operacao da embreagem deve ser posicionado distante dos pontos de tran-

sicao de estagios da embreagem.

e O transicao entre os estagios de menor e maior rigidez deve ser o mais suave possivel.
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e O segundo estagio deve possuir o menor valor de rigidez possivel, ainda assim satisfa-

zendo requisitos de torque da transmissao em operacao.

e A histerese do segundo estagio deve ser escolhida adequadamente depois do ajuste de

todos os outros parametros.

Ohnuma et al (1986), relataram que o aumento do nivel de histerese do primeiro estagio
da embreagem agravava o ruido detectado. Chikatani et al (1991) citaram que, em marcha
lenta, um baixo valor de rigidez e histerese contribui para redugao do fenémeno. Seaman
et al (1984) afirmaram que uma embreagem com grande curso, ou seja, grandes angulos no
estagio de menor rigidez podem reduzir as aceleracoes angulares na transmissao em caso de
rattle em ponto morto, porém nao produz grandes alteragoes no comportamento de drive
rattle, alertando que um efeito colateral dessa abordagem é o agravamento do fenomeno de

clonk.

3.3 Utilizacao de um volante dupla massa

Sebulke (1987) descreveu caracteristicas do volante dupla-massa , ou Dual Mass Flywheel
(DMF), colocado entre o volante de inércia do veiculo e o eixo de entrada da transmissao.
Sao apresentados resultados de medicoes e graficos para ilustrar o fato de que, com esse
equipamento, a passagem pela frequéncia natural do driveline associado ao rattle é atenuada
drasticamente em comparac¢ao com aquela do sistema com disco de embreagem simples. Com
a utilizacao desse dispositivo, a frequéncia natural referente ao rattle é deslocada para um
valor abaixo da rotagao do motor em marcha lenta. De acordo com Albers (1994), o modo do
sistema linearizado é alterado da faixa de 40 a 80 Hz com o disco simples, para 7,5 a 15 Hz
com o DMF. Cock (2003) relatou que a utilizacdo do DMF reduz o consumo de combustivel
e, consequentemente, o nivel de emissoes atmosféricas, pois a auséncia de uma frequéncia
natural acima da velocidade de marcha lenta permite a conducgao do veiculo com menores
rotacoes do motor. Segundo Fudala et al (1988), apesar de , em geral, serem alcangadas
propostas de trem de poténcia com niveis de ruido minimo com o DMF, existem algumas

questoes técnicas e a serem observados:

e O custo do dispositivo pode encarecer um projeto.
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e Pode ocorrer um aumento da vibracao torsional do motor devido a reducao da inércia

priméria do volante.

e Outras frequéncias naturais do trem de poténcia podem ser deslocadas para a regiao

de operacao do sistema.

e A operacao em altas rotacoes leva a questoes referentes a durabilidade, uma vez que
as molas em arco do sistema estao localizadas longe do seu centro de rotacao, sofrendo

esforcos contra as paredes do compartimento.

De Cock (2003) relatou que, apesar de a frequécia referente ao rattle ser reduzida com o
uso do DMF, ela é excitada pela segunda ordem do motor durante a partida enquanto a
sua rotacao chega & marcha lenta. Nesse caso, o torque no dispositivo pode atingir até vinte
vezes o valor maximo do motor devido a contribuicao do motor de partida. Caso o motor nao
consiga fornecer torque suficiente para ultrapassar a frequéncia natural do sistema ou ele seja
desligado abruptamente (short start), ocorrem grandes niveis de vibragao no sistema podendo
danificar o DMF e outros componentes do driveline. A fim de melhorar o desempenho do

sistema com o volante dupla-massa as seguintes alteracoes podem ser realizadas:

e Utilizacao de um torque de partida elevado do motor.

e Auxilio do motor de partida até que a rotacao do motor esteja acima da frequécia

natural do powertrain.
e Aumento do amortecimento (histerese do DMF).
e Aumento da inércia primaria do componente.
e Diminuicao da inércia secundaria.

e Utilizacao de baixos valores de rigidez torsional.

3.3 Solucoes internas i transmissao

Dogan (1999) classificou como medidas internas a otimizagao de parametros das en-

grenagens, citando como principais fatores a folga (backlash) entre os dentes, a sua massa,
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momento de inércia, angulo de hélice (engrenagens helicoidais), a disposi¢do dos pares en-
grenados na transmissao e a restricao do movimento das partes livres dentro do seu limite
funcional. A reducao nas folgas axiais presentes para os elementos de sincronizacao das mar-
chas reduziu o nivel de ruido transmitido, mas é feita a observacao que essa alteracao pode
prejudicar o processo de troca de marchas e lubrificagao. Bozca (2010), num estudo de oti-
mizacao de parametros, concluiu que nao existe relacao entre a largura do dente e o rattle,
sendo que sua escolha é realizada para satisfazer requisitos de seguranca no contato. Porém,
segundo o autor, um aumento em parametros geométricos, tais como modulo e nimeros de
dentes, resultou num aumento do nivel de ruido. Ottewill et al (2010), num estudo teorico-
experimental com engrenagens de alta precisao, concluiram que os erros de perfil de dente,
mesmo que pequenos, podem ter um grande efeito na condi¢ao de rattle por produzirem um

pequeno erro estatico de transmissao.

Theodossiades et al (2007) relataram que para impedir a separagdo dos dentes e au-
mentar o amortecimento na transmissao, foi utilizado um lubrificante de maior viscosidade.
Porém, essa abordagem aumenta o consumo de combustivel do veiculo, elevando o efeito de
arraste na transmissao (oil churning), pois parte das engrenagens esta parcialmente imersa no
fluido. A reducao da folga pode impedir a separacao dos dentes, mas prejudica a lubrificacao

adequada entre as superficies, aumentando o desgaste por atrito a longo prazo.

Seaman et al (1984) afirmaram que a melhora na condigao de rattle e na facilidade para
a troca de marchas é dependente da reducao ou minimizacao da inércia dos componentes do
trem de engrenagens, que poderia ser alcancada pela utilizacao de materiais com maior
resisténcia mecanica. Nesse caso, um limite é tracado segundo o custo do material adotado.
Uma abordagem de minimizacao de inércia foi a redistribuicao das engrenagens das marchas
entre os eixos de entrada e saida. Barthod et al (2005) relataram que transmissoes com
trés eixos tendem a ser mais sensiveis ao rattle que transmissoes com dois eixos, devido a

quantidade maior de engrenagens sem carga, sendo estas possiveis fontes de impactos.

3.3 Modificacoes em outros componentes

Bozca (2010) verificou que o aumento da aceleracao angular e da frequéncia de excitagao
no eixo de entrada da transmissao elevou também o nivel de ruido detectado. Portanto, a

maneira a qual esse componente é solicitado possui relagao direta com o rattle. No entanto, o
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autor relata que esses parametros deveriam ser fornecidos pela montadora de veiculos como

requisitos na etapa de projeto da transmissao.

Drexl (1988) citou a necessidade da instalagao de amortecedores de vibragio torsional no
eixo de saida da transmissao. Theodossiades et al (2007) afirmou que pode haver o aumento
de inércia do volante ligado ao virabrequim, indo contra a atual tendéncia do mercado na
qual os fabricantes estao reduzindo a massa ou diametro desse componente. Seaman et al
(1984) afirmou que um volante maior reduz a resposta do motor a solicitagoes de torque do

motorista, aumentando o consumo de combustivel e os esforcos no virabrequim.

Dogan (1999) citou a alternativa de revestimento da carcaca com materiais de isola-
mento acustico ou na cavidade do passageiro. Seaman et al (1984) também relaciona essa
possibilidade, com a utilizacao de absorvedores de espuma e acréscimo de estofamento no ta-
pete, fazendo uma ressalva com um exemplo: se o veiculo estiver com rattle em ponto morto
posicionado proximo a uma construcao ou uma parede, com uma ou mais janelas abertas, o

som pode refletir no obstaculo e se dirigir para a cavidade do passageiro.

3.4 Modelos de powertrain para o estudo do rattle

Couderc et al (1998) realizaram a modelagem do driveline a fim de comparar simu-
lacoes numéricas com medicoes em bancada e resultados de experimentos em veiculos em
operacao real. A etapa introdutoéria do trabalho, descreve boa parte dos fendémenos encon-
trados no sistema e os principais elementos do trem de poténcia, assim como as funcoes de
nao-linearidade associadas (embreagem e dente com folga). Para simula¢oes numéricas, foi
importante a demonstracao da possibilidade de rearranjar as equacoes do sistema mantendo
elementos nao-lineares como esforcos aplicados em direcoes opostas nos graus de liberdade

aos quais é ligado. A abordagem demostrada permite a sua implementacao em softwares.

No trabalho de Kim et al (2001) foi analisado um modelo de driveline de um caminhao
leve em ponto morto. Os testes numéricos visaram estudar a interacao da engrenagem livre
e eixo de saida, uma vez que a camada de 6leo localizada entre a superficie de contato entre
esses elementos propicia um torque resistivo a engrenagem livre. Segundo os autores, essa
forca de arraste, em condicao dinamica de operacao pode propiciar a separacao dos dentes

da engrenagem livre e a motora. O controle do drag torque é apresentada como uma solucao
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barata, porém deve-se ter consciéncia de que podem haver alteracoes nas propriedades do 6leo
de acordo com as condicoes ambientais, podendo alterar o ponto de operacao da embreagem
para a regiao de transicao de estagios. Nesse caso, a embreagem passa a ser um excitador do

fendmeno de rattle por ocasionar stubitas variacoes no torque transmitido.

Clutch Gearbox
Flywheel assembly ‘?”0-‘-

. Backlash and
. tooth stiffness

Differential
Wheel Wheel

I/ Vehicle inertia I/, Vehicle inertia

Figura 3.2: Modelo de trem de poténcia proposto por Couderc et al (1998).

3.4 Funcao dissipativa representativa do contato entre os dentes

Existe a modelagem do par engrenado com folga contendo uma constante de amorte-
cimento viscoso equivalente para contabilizar efeitos de dissipacao de energia no impacto, ja
utilizada para na representacao do powertrain (COUDERC et al, 1998). Rook et al (1995) e
Sarkar et al (1997), buscaram caracterizar os impactos segundo um modelo desenvolvido por
Hunt et al (1975). De acordo com esse estudo, o modelo Kelvin-Voigt, que utiliza o amorteci-
mento viscoso, torna o processo de contato fortemente dependente da velocidade. No instante
de aproximacao das superficies, mesmo sem deformacao entre os corpos, ocorre dissipacao de
energia caso a velocidade seja diferente de zero. Para evitar isso, foi proposta uma funcao
dissipativa dependente da rigidez, posicao e velocidade relativa do sistema, submetidas a um
coeficiente exponencial referente ao tipo de contato segundo a teoria de Hertz, denominada
amortecimento de impacto. O comportamento desta nao-linearidade foi estudado por Kim et
al (2005), chegando a conclusdo que ela pode reduzir amplitudes de vibra¢ao na ressonancia,

estabilizando o sistema dinamicamente e controlando os valores pico-a-pico.
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3.4 Simulacgoes para rigidez peri6dica de engrenamentos helicoidais com folga

A funcdo de engrenamento helicoidal resultante do trabalho de Cai (1995) foi utilizada
por Wang et al (2001) num modelo de trem de poténcia contendo volante de inércia, em-
breagem nao-linear e transmissao manual de cinco marchas. Os autores afirmam que, em
transmissoes atuais, todas as engrenagens de marcha direta possuem engrenamentos heli-
coidais. Existe um par que transmite torque continuamente (laden gear), enquanto outros
permanecem livres (unladen gear) na transmissao, tornando-se solidéarias aos eixos somente
na utilizacao dos sincronizadores. No processo de elaboracao do modelo de driveline, o par
continuamente engrenado foi considerado como linear, ao passo que as engrenagens livres
foram consideradas como principais fontes de impactos, contendo folga. Em Wang et al
(2002), seus resultados foram analisados também segundo uma grandeza para quantificar o
nivel de rattle, denominada rattle index ou indice de rattle, baseada no valor rms (root mean
square) da aceleracao da engrenagem livie (PADMANABHAM et al, 1995). O trabalho ndo
teve validacao experimental, mas contribuiu no campo de estudo por verificar a viabilidade
computacional de se implementar a rigidez peridédica proposta por Cai (1995). Brancati et
al (2005) estudaram os efeitos de amortecimento do 6leo aprisionado na folga entre os den-
tes dos pares engrenados que, segundo os autores, era negligenciando anteriormente, pois
consideravam um termo dissipativo global representativo das perdas do sistema (atrito nos
mancais, histerese). Também é utilizada a funcao proposta por Cai (1995) em um modelo

de um grau de liberdade. Esse trabalho teve validagdo experimental por Russo et al (2009).

21



4 MODELAGEM DA EMBREAGEM

A embreagem é o elemento que realiza a transmissao de torque do volante do motor
ao restante do trem de poténcia, possibilitando o acoplamento e o desacoplamento do motor
do restante do sistema em situacoes de troca de marcha ou parada em ponto morto, evi-
tando danos aos componentes da transmissao, principalmente sincronizadores, engrenagens e
mancais. Esse elemento possui como principais caracteristicas uma rigidez linear por partes
e um mecanismo de dissipacao de energia com histerese. Para um desempenho satisfatorio
do powertrain, essas caracteristicas possuem diversas modificacoes que podem ser testadas.
Neste capitulo, serd mostrada com detalhe a modelagem da embreagem de disco simples e,
brevemente, de um DMF. Parte das representacoes matematicas do elemento serao utilizadas

na etapa de modelagem nao-linear do trem de poténcia em ponto morto.

4.1 Disco de Massa Simples

O cubo da embreagem é solidario ao eixo de entrada (inputshaft) da transmissao, de
deslocamento 6;,, enquanto que o disco ¢ solidario ao volante de inércia do motor, cujo
deslocamento é dado por 0. O cubo é ligado ao disco de tor¢ao por molas, tornando
o torque transmitido do motor para o restante do driveline dependente do deslocamento
relativo A0 = 0 — 0,,,.

4.1 Funcgao de torque da embreagem: regidoes e denominacgao

As regides de operacao da embreagem podem ser caracterizadas pelas seguintes deno-

minagcoes de acordo com as condigoes de solicitacao, mostradas na Figura 4.1:

e Pré-amortecimento: regiao solicitada no inicio da partida do veiculo ou em marcha

lenta e ponto morto, possuindo o menor valor de rigidez dentre os estagios.
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e Drive ou tragao: regiao predominante quando o veiculo se encontra em regime de
torque superior ao de marcha lenta, com marcha engatada. A exemplo da regiao de

menor rigidez, também é conhecido como amortecimento principal.

e (Coast ou retracao: predominante quando o torque proveniente do restante do power-
train € maior que o fornecido pelo motor. Um exemplo desse comportamento é na uti-
lizacao do freio motor, ocorrendo quando o motorista, estando numa pista em declive,
deixa de solicitar o acelerador, de maneira que o torque resultante da inércia do veiculo

em movimento seja maior que o fornecido pelo motor.

T, (AB)

k

Coast

“Pré-amortecimento”

Figura 4.1: Representacao das regides de drive, coast e pré-amortecimento da fungao da
embreagem.

Matematicamente, o torque transmitido pela embreagem levando em conta somente a
contribuicao das molas torsionais é dada por uma funcao linear por partes, mostrada em sua

forma mais simplificada na equagao a seguir:

klAH, se — 912 < Al < 912
Ti(A0) = < k1015 + ko(AO — 615), se A > 01y (4.1)
—k1912 + ]{ZQ(A9 — 912) se Af < —912

b

A etapa de pré-amortecimento possui um valor de rigidez k;, delimitado pelos angulo de
transicao de estagios #,5. Fisicamente, observando a Figura 4.2, 4 medida que o deslocamento

relativo Af aumenta, esse limite é transpassado e a rigidez de tragao ks é solicitada.
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N\NN

T(AB) T(AB) T(AB)
l{1 kl /kz
6, AB 0, A 8, AB

Figura 4.2: Representacao do disco com dois estagios, pré-amortecimento de rigidez k; e
rigidez do estagio principal ky e a sua funcao de torque em fun¢do do deslocamento relativo,
descontinua para 6.

A mudanca na regidao de operacao da embreagem nao ocasiona a eliminacao do efeito
da menor rigidez. Na Equacao 4.1, o torque do componente para Af > 615 possui um
valor constante ki, referente & deformacao do estagio de pré-amortecimento e a parcela
atribuida a ko leva em conta deformacoes com referencial no angulo de transicao #,5. Tal
comportamento decorre da utilizacao de mecanismos internos responsaveis por delimitar o
angulo maximo para cada estagio. Nessa representagao simétrica, o torque para a regiao de

retracao é obtido de forma anéaloga.

Vale ressaltar que a representacao da embreagem aqui mostrada ¢ dependente do refe-
rencial, supondo 0r > 6;,. Este estudo segue esta convencao por ir de acordo com a grande
maioria dos trabalhos publicados sobre tema (COUDERC et al, 1998 e KIM et al, 2001).

Em operacao, a descontinuidade entre os estagios de rigidez na funcao de torque oca-
siona comportamento nao-linear do sistema quando a amplitude de deslocamento relativo
entre o cubo de embreagem e o volante de inércia ultrapassa o valor limite #,5. Tanto o esta-
gio de tracao quanto o de pré-amortecimento podem possuir mais de um estagio de rigidez,

dependendo do desempenho do veiculo nas condigoes de teste. Para veiculos de passeio, a
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configuracao contendo as trés regides citadas é a mais comum.

Para que uma embreagem possa ter o desempenho adequado de suas fungoes, sdao rea-
lizados testes em operacao nos quais o componente é submetido a condigoes reais de esforgos
dinamicos no veiculo. Essa fase do projeto de um trem de poténcia é denominada tunning,

ou seja, € uma fase de ajuste do componente para o melhor desempenho de todo o sistema.

Nessa fase de testes, as caracteristicas de rigidez do componente podem ser alteradas,
de forma que sua funcao de torque nao possua o aspecto simétrico visto anteriormente.
Com isso, os valores de rigidez dos estigios, assim como o angulo de transi¢ao entre o pré-
amortecimento e drive podem ser diferentes da transicdo entre a regiao de coast e pré-

amortecimento, representandos na Figura 4.3 e dadas pela equacao a seguir:

klAQ, se 913 < Af < 912
Tk(AG) =9 k1015 + k}g(AQ — 012), se A > 015 (42)
/{31913 + I{Zg(Ae + 913), se Af < 913

T (AB)

Figura 4.3: Representacao de uma embreagem cujo angulos de transigao 65 e 013 sao
assimétricos com relagao a origem, além de diferentes valores de rigidez entre as regioes de
drive e coast.

Uma outra modificagao utilizada é a insercao de pré-torque no estagio de rigidez. Esse

procedimento consiste na utilizacao de uma mola tensionada estaticamente, criando uma
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descontinuidade de torque na transi¢ao entre os estagios, representada na Figura 4.4, onde é

mostrada a funcao de torque para discos com um estagio.

T,.(AB)

-

Figura 4.4: Representacao de uma embreagem com somente um estagio com pré-torque.

Na equacao mostrada logo em seguida, é apresentada uma curva com um pré-torque
para um disco com um s6 estagio, cuja mola é deformada segundo um angulo 6,. Note que

o efeito da aplicacao de uma deformacao estatica na mola é a ocorréncia de um torque k0,

k(A0 +0,), se A0 >0
Ty (A) = (4.3)
k(A0 —6,), se A§ <0

Uma curva de um disco com dois estagios, no qual o estigio de drive possui um pré-

torque devido & um angulo 0, é dado pela fungao a seguir:

k’lA@, se 913 < Al < 912
Ti(A0) = { ky0ig + ko(AO — 015 +6,), se AO > 0, (4.4)
k16012 + k‘g(AH + 019 — Hp), se Af < 019

Na figura seguinte, é possivel observar que o pré-torque 0,ks ocasiona uma elevacao do

torque na transicao do estiagio de pré-amortecimento e tragao:
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T, (AB)

8, -6, _
— 166, 06

Figura 4.5: Representacao de uma embreagem com pré-torque no estigio de rigidez
principal.

4.1 Histerese e a funcao de torque da embreagem

O torque do motor pode apresentar flutuagoes excessivas, dependentes principalmente
do regime de operacao do motor, combustivel e nimero de cilindros. Com a finalidade de
dissipar energia e atenuar a vibragao torsional do sistema sao utilizados elementos de atrito
dispostos na interface do deslocamento relativo entre o disco e o cubo da embreagem. Neste
caso, o atrito torsional é caracterizado por uma fungao de histerese H (A0, A@), obtida de
resultados experimentais, na Equacao 4.5. Nessa funcao, H; e H, sdo, respectivamente, os

valores de histerese para estagio de pré-amortecimento e principal.

% se AJ < —fip e A >0
—H2+%, se AO < —05 e AO <0
%, se — 013 < A <05 e AG>0
H(AG,Af) = < 0, se A =0 (4.5)
_51, se — 6013 < A < 0pe A <0
Hg—%, seA9>912eA9>0
\—%, se AQ > 15 e AO <0
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Segundo a equagao anterior, quando a embreagem opera da regiao de menor rigidez, a
histerese possui valor, em modulo, de 71, independentemente do sinal da velocidade relativa.
Numa embreagem real, a histerese do pré-amortecimento ¢ muito menor que a utilizada no
estagio de tragdo (H; < Hy). Com essa modelagem, a fungdo possui valor méaximo, em
modulo, de Hy— 71, sempre que a deformagcao é maior que o angulo de transicao de estégio 015

e possui o mesmo sinal da velocidade relativa. Tal comportamento da histerese é visualizado

em na Figura 4.6.

H(AB,AB)

Fy

— T
(=Y

H,

ESRN
| ri%\T A6

! |
H, AG <0

L J

Figura 4.6: Funcao de histerese da embreagem com dois estagios.

A funcao de torque total da embreagem T, é a soma do torque devido a rigidez estra-

tificada com a contribuicao devido a sua histerese:

T.(A0, AG) = Ti,(AB) + H(AB, AG) (4.6)

Observando a funcao de torque total na Figura 4.7, é possivel notar que, com a mode-
lagem da Equacao 4.6, a parcela referente a rigidez de valores k; e ko é linear por partes, sem

salto de torque na transicao de estagio, representada por linha tracejada.

No trabalho de Courdec et al (1998), a histerese é apresentada com um recurso numeé-
rico, utilizado, segundo os autores, para de gerar simulacoes com maior estabilidade numérica
na transicao entre os estagios. Para cada estagio ¢ da embreagem, funcao sinal utilizada para
indicar variacoes de sentido da velocidade é aproximada por uma funcao suavizadora segundo
a Equagao 4.7.

Hsi . A Hsi A
5 sign(Af) ~ (—) arctan(o(A0)) (4.7)

/e
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T.(A6,A6)

b

AG =0

r

Figura 4.7: Fungdo para o torque total da embreagem, levando em conta a rigidez
estratificada e a funcao de histerese H(A#, Af) (adaptado de Kim et al (2001)).

H(AB,A6)
A(‘) O
| H, \ ~
| H,/2
| A6
! H,/2
[ 0, \
Hl

AG <0

Figura 4.8: Funcao para o torque total da embreagem, levando em conta a rigidez
estratificada e a fungdo de histerese H (A0, Af) com igual valor de histerese segundo a
velocidade relativa.

A representacao da Equacao 4.8 é diferente da apresentada anteriormente, pois o modulo
da histerese é o0 mesmo para AG>0e A <0. Os parametros v;, T;, ks; € Hg; representam,

respectivamente, o angulo e torque limite, rigidez e histerese de um determinado estagio 7.

ZKAaAQ:kAAH—w0+n+%€%MWdeA®) (4.8)
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A funcao de torque total é mostrada na Figura 4.9. A parcela referente a rigidez de
valores kq e ko € linear por partes, porém com salto de torque na transicao de estagio, sendo
representada por linha tracejada, por a histerese ser levada em conta como de mesmo valor

para velocidade relativa positiva ou negativa.

T.(A6,A6)
y N — mmmmmmenea
AH = () /) HSZ
’ ks!
Hsl |
> A\B
v,

Figura 4.9: Representacao da fungao de torque apresentada no trabalho de Courdec et al
(1998) e os parametros de angulo, rigidez e histerese para cada estagio.

4.2 Volante dupla massa

O DMF, em sua construcao mais tradicional, € um dispositivo composto por dois ele-
mentos inerciais, ligados por uma mola em arco, como mostrado na Figura 4.11. A inércia
priméaria do equipamento é instalada no volante de inércia do veiculo, tal qual é ilustrado na
Figura 4.10.

De acordo com Albers (1995), esse dispositivo permite que parte da inércia do volante
seja redistribuida, aumentando a inércia do eixo de entrada, permitindo a utilizacao de valores
menores de rigidez de tracao. A mola em arco utilizada, permite pequenas deformagoes em
situacao de ponto morto, servindo também para atenuar vibracoes em condicoes de tracao,
nas quais a amplitude de vibracao do motor é aumentada. Como as molas em arco giram
fora do centro de rotagdo, ocorrem forcas normais as mesmas em condicao de operacao,

produzindo uma caracteristica de dissipagao de energia por atrito distinta do disco simples
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(SHAPER et al, 2009), fortemente caracterizada pelo regime de rotacao do motor.

i Mola em

Disco de embreagem
arco 9

(rigidez ausente)

Virabrequim Mancal

Inércia Inércia Eixo de

L o entrada
primaria  secundaria

Figura 4.10: Representagdo da montagem de um DMF no trem de poténcia (adaptado de
Albers, 1994).

Para a representacao na etapa linear do trabalho, os efeitos de dissipagao por histerese
nao serao incluidos no modelo, que serd verificado como uma rigidez k. representativa da

mola em arco ligando as inércias priméria e secundéria do dispositivo.

Mola em 0.1 e
L. i
oae Inércia 1 22
Secundaria
Inércia Inércia
Primaria  gecundaria
Inércia
Primaria
a b

Figura 4.11: Em a, é mostrada uma representacao das molas em arco que interligam as
inércias do dispositivo (adaptado de Shaper et al (2009)). Em b, é feita uma descri¢ao do
modelo linear representativo do DMF.
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5 MODELAGEM DOS ENGRENAMENTOS

Neste capitulo serdao demonstradas diferentes representagoes de engrenamentos. Os mo-
delos estao organizados levando em conta o grau de complexidade para a sua implementacao e
nivel de detalhamento com relacao ao sistema engrenado real. Inicialmente, modelos lineares
serao mostrados, atentando para as simplificacoes adotadas na elaboracao e possiveis limi-
tacoes em representar fendmeno de rattle. Para a utilizacao de fungoes que levam em conta
grande quantidade de parametros de engrenamentos, como os helicoidais, uma breve revisao
da terminologia técnica e relagdes métricas sera feita, a fim de detalhar como essas gradezas
fisicas podem ser utilizadas na formulagao. Grande parte desses modelos serao utilizados na

modelagem linear e nao-linear do trem de poténcia nos capitulos seguintes.
5.1 Engrenamentos sem deformagao no contato

O modelo dinamico torsional mais simples para um engrenamento pode ser obtido a
partir de dois elementos de inércia, representados na Figura 5.1.a. Para isso, a restricao
de posicao entre os graus de liberdade pode ser elaborada a partir do raio primitivo das

engrenagens, segundo as relagoes a seguir:

P10 = =190y — 110) = =198y — 110; = —790, (5.1)

e1
J
\ \62 \ F )

e
\

a b

Figura 5.1: Em a, é representado o sistema engrenado sem rigidez de contato e na figura b é
mostrado o seu diagrama de corpo livre, com énfase na forca de contato F'.
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A forca de contato é comum as duas inércias, causando um torque atuando sobre cada
corpo dependente do raio da engrenagem. Isso resulta nas seguintes equacoes de movimento

segundo os referenciais da figura anterior:
L6, = —Fr (5.2)

L0, = —Fry (5.3)

Aplicando as restricdes nas equacoes de movimento dos engrenamentos, ocorre uma

reducao no nimero de graus de liberdade no sistema:

1

2 2
L+ 1 (77:—2> by=0ou |I, + I (ﬂ) 6, =0 (5.4)

Essa abordagem permite a montagem de sistemas torsionais levando em conta o efeito
r r

das inércias do sistema e as relacoes 7"_2 ou 7"_1’ sem a necessidade dos raios das engrenagens.
Como o rattle ocorre nos pares engrelnados 2sem carga, essa abordagem pode ser utilizada
para pares assumidos com engrenamento constante e sem separacao dos dentes ao longo da
simulacao, como a da marcha selecionada pelo motorista e o diferencial. O modelo resultante
nao permite a simulagao de qualquer condicao na qual ocorra diferenca no movimento relativo

entre as inércias que nao seja proveniente da relacao de engrenamento.
5.2 Engrenagens com rigidez de contato sem folga

Aumentando a complexidade do modelo, evidenciando a flexibilidade dos dentes ao
longo da linha de agao, pode ser inserida uma rigidez linear ligando as inércias dos engrena-
mentos. Esse modelo permite a ocorréncia de movimento relativo entre os pares engrenados,
o erro de transmissao, sem levar em conta a variacao do seu valor segundo a passagem dos
dentes no contato ou a ocorréncia de impacto. Na Figura 5.2 a forca entre os dentes retos em
contato é obtido pelo deslocamento relativo linear Az entre as duas engrenagens, segundo os

referenciais de deslocamento apresentados:

Ar = 7”191 +’f'292 (55)
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d o

a b C

Figura 5.2: Em a, b e c estao representados, respectivamente, o sistema engrenado sem
folga, o modelo linear com rigidez de dente k; e os esfocos em cada inércia.

Com isso, a equacgao de movimento torsional para cada inércia representativa de uma

engrenagem sao mostradas a seguir:
]191 = —le:t(rlé’l + TQQQ) = —ktT1201 — ]{?tTlTQHQ (56)

]202 = —T‘gk‘t<’r191 + T‘QQQ) = —]{Jt’l“ﬂ"gel — k’ﬂ"gzeg (57)

Com essa abordagem e segundo as coordenadas adotadas, a matriz de rigidez do sistema

possui termos dependentes do raios dos engrenamentos positivos fora da diagonal principal:
I, O 0. kai? kerr 0 0

1 | 71 22 0 (5.8)
0 IQ (92 k’ﬂ’17'2 ]ﬂ’f'g 92 0

Adotando os referenciais da Figura 5.3, supondo 6; > 05, sao obtidas matrizes para a

representacao do sistema apresentando termos negativos fora da diagonal.
I 0 ) k2 —kerr 0 0
1 il 171 t 122 i (5.9)
0 [2 92 —kﬂ’17'2 k’ﬂ'g 92 0

Portanto, as matrizes obtidas para a representacao do par engrenado dependem do
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referencial adotado. Nesse trabalho, serao utilizadas as coordenadas segundo a Figura 5.2,
uma vez que é comumente utilizada na area ( KIM et al, 2001 e COUDERC et al,1998).

8, 0
\ 1

\

>

a b

Figura 5.3: Em a, e b estao representados, respectivamente, o modelo linear com rigidez de
dente k; e os esforcos em cada inércia. O referencial dos engrenamentos foi alterado.

5.3 Engrenagens Helicoidais

As engrenagens helicoidais estdo presentes nos pares de primeira & quinta marcha em
transmissoes manuais automotivas, portanto, um maior detalhe na representacao deste ele-
mento é necessaria para a simulacao de rattle. Em operacao, mais de um par de dentes de
um engrenamento helicoidal estd simultaneamente em contato. Porém, a medida que esse
movimento relativo entre as engrenagens prossegue, os dentes que transmitiam forga se se-
param, avancam, para que outros da coroa dentada os substituam em sucessao. Na figura a

seguir, esta representado o plano de acao do par engrenado helicoidal.

Nessa representacao, a coordenada X representa a linha de acao equivalente, sendo
X, o passo de base transversal da engrenagem motriz. O comprimento da face do dente é
representado por w. A distancia A’E’ é o comprimento total de engrenamento, resultado
da multiplicagdo de X, pela razao de contato (¢). As linhas AA’, CC’ e EE’ sao linhas
de contato, inclinadas com relagdo a normal linha de agdo segundo o adngulo de hélice (f).
O comprimento transversal de engrenamento é obtido pela multiplicagdo do passo de base
transversal pela razao de contato transversal (¢,). Para obter a razao de contato, deve-se

soméa-la & razdo de contato axial (ep).
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Plano de agao
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&

Linha de contato
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~ eX=(g+g5) X, | Linhade agéo

equivalente

Figura 5.4: Representagao do plano de ac¢do entre engrenagens helicoidais (adaptado de
Cai, 1995).

5.3 Relagoes geométricas da engrenagem helicoidal

A seguir, serao apresentados pardmetros geométricos relevantes desse tipo de engrena-
mento que necessitam ser calculados para a utilizagao dos modelo helicoidal proposto por Cai
(1995). Com as relagdes mostradas, sera possivel compreender o processo do calculo para a
obtencao das razoes de contato transversal e axial, passo de base transversal e niimero vir-
tual de dentes (z,), utilizados posteriormente. Essas equagdes para o engrenamento helicoidal
padronizado foram retiradas de Maitra (1994), sendo que muitos parametros, tais como os
passos circular normal (p,,) e transversal (p;), sdo expressos no plano normal e transversal da

engrenagem, como visto na figura a seguir:
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Figura 5.5: Plano normal e transversal da engrenagem helicoidal (adaptado de Maitra
(1994)).

e Angulo de pressio
O angulo de pressao transversal (o) é encontrado como fungao do angulo de pressao
normal (o ou «,) e o angulo de hélice pela relagdo a seguir. Usualmente, é verificado
a = 20°.
tana = tanaycosf (5.10)

e Moédulo transversal

O modulo transversal ¢ obtido pela razao do médulo normal (m,,) e o dngulo de hélice:

My,

= 5.11
e cosf3 ( )
e Passo
O passo circular (p,) é obtido a partir do m6dulo normal da engrenagem:
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A partir do médulo transversal é obtido o passo circular transversal:

Pr = Ty (5.13)

O passo de base transversal (py;), calculado a partir do passo transversal circular, pode

ser expresso exclusivamente pelo moédulo normal, angulos de pressao e hélice.

X, = pp = prcosay (5.14)

Neste trabalho, ele sera representado por X, pois é a notagao utilizada por Cai (1995),
seguida em publicagoes que utilizaram sua formulagdo (BRANCATI et al, 2005 e
WANG et al, 2001).

Razao de contato

A razao de contato de face ou axial é funcao da largura do dente e passo circular

transversal: .
e = L8 (5.15)
y4s

O diametro primitivo (d) é obtido a partir do seu numero de dentes (z), do modulo e

do angulo de hélice:
2my,

d= (5.16)

cosf3

Para que ocorra o engrenamento entre pares helicoidais, os dentes do pinhao e da coroa
devem possuir mesmo angulo de hélice e médulo, além de hélices opostas. Com isso,
a relacao de didmetros primitivos do pinhao e da coroa (d; e dy) é igual a obtida pela
relagdo do niimero de dentes (z; e 25), ou seja, a relacdo de engrenamento, observada

na Equagao 5.17:
n d d
T 022 (5.17)

cosB oz 2

A partir de d sdo calculadas a distancia entre os centros dos engrenamentos (a), o
diametro externo (d,) e de base (d;), mostrados na Figura 5.6, para o pinhao e coroa

segundo as relagoes a seguir:

o= Gt (5.18)
2

d, = d + 2m, (5.19)

dy = dcosay (5.20)
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Figura 5.6: Vista frontal de uma engrenagem helicoidal, com énfase no passo de base

transverso X, (adaptado de Maitra (1994)).

A razdo de contato transversal é obtida a partir dos raios de base (ry; e 72) e externos
(rq1 € r42) das engrenagens, além de utilizar a distancia total entre os centros dos pares

engrenados, angulo de pressao transversal e pelo passo de base transversal:

D) D) D) D)
_ \/ral — T T+ \/Taz — T — ASENOY
X

(5.21)

€a

Finalmente, a razao de contato total é a soma das razoes de contato transversal e axial.
Esse parametro mostra a quantidade de pares engrenados simultaneamente ao longo do
plano de agao.

€ =€+ €3 (5.22)

Numero virtual de dentes

O namero virtual de dentes pode ser obtido a partir do niimero de dentes da engrenagem

e do seu angulo de hélice, segundo a relagao a seguir:

z

Zy =

E utilizado na obtencao de uma engrenagem de dentes retos equivalente a helicoidal
em situagoes como a obtencao de esforcos no componente, simplificando o processo de

calculo.
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Portanto, apds os procedimentos matematicos mostrados, tendo posse dos valores de
modulo, angulos de pressao e hélice, largura e nimero total de dentes dos engrenamentos, é
possivel calcular as razoes de contato transversal e axial, passo de base transversal e ntimero
virtual de dentes de um engrenamento helicoidal padronizado. Vale a pena ressaltar que,
uma vez proposta alteracao em algum dos parametros iniciais, podem ocorrer mudancas em
todos os valores de saida, pois um parametro de entrada pode estar relacionado direta ou
indiretamente com as grandezas geométricas desejadas. Por exemplo, com a alteracao da
largura do dente, somente a razao de contato axial é alterada (Equacao 5.15), mas uma mu-
danca no angulo de hélice acarreta em alteragoes em todos os parametros de saida desejados,
modificando diretamente o valor da razao de contato axial e do ntimero virtual de dentes
(Equagoes 5.15 e 5.23). O passo de base transversal (Equacao 5.14) é modificado devido a
alteracao do modulo transversal (Equagao 5.11), sendo inversamente proporcional & razao de

contato nesse plano da engrenagem (Equacao 5.21).
5.3 Aproximacao de rigidez de dente em engrenagem helicoidal

No trabalho de Umezawa et al (1986), foram feitos testes em engrenamentos com dife-
rentes valores de angulos de hélice, largura, modulo e altura do dente (h = 2,25m,,). Para
os dados medidos, foram ajustados coeficientes para a rigidez de um dente ao longo da linha
de agao X,, normalizada:

k(X,) = kpexp(Cy| X, |) (5.24)

O coeficiente C, foi utilizado para ajustar a forma da curva de rigidez exponencial,

segundo o angulo de hélice, largura e altura do dente:

C, = 0,322(3 — 5) [0, 23 (%) 23, 6} (5.25)

O parametro k,; é relacionado ao valor maximo da rigidez, sendo reduzido pelo aumento

do angulo de hélice ou pela largura do dente.

ko = { [—o, 166 (%) 4o, 08} (8 — 5) + 44, 5} (%) - (5.26)
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A Figura 5.7 mostra a rigidez do dente para engrenagens com diferentes angulos de

hélice ao longo da linha de acao equivalente normalizada. Ocorre diminuicao da rigidez

méaxima com o aumento do angulo utilizado.
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Figura 5.7: Rigidez do dente helicoidal baseado em dados de Umezawa et al (1986).

Cai (1995) explicitou a normalizacdo da posi¢ao de engrenamento X,, ao longo da linha

de acao equivalente, levando em conta a razao de contato total e axial, além do passo de base

3) (5.27)

Para a funcao do valor de rigidez méxima k,, o autor incorporou parametros de projeto

transversal, validando seu modelo para 1 < e < 3:

X — (eX.)/2
1,125, X,

k(X) = kyexp (C’a

de engrenagem como o nimero virtual de dentes das engrenagens (z,; e z,2 ) e 0 coeficiente

de corregao utilizado no engrenamento (y; e ys).

k, = d (5.28)

P e+ eatestestos

Os coeficientes sao obtidos pelas Equacoes 5.29 a 5.34. Vale a pena notar que foi levado

em conta a rigidez obtida por Umezawa et al (1986) para o parametro cy:
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2,25

Cop = W (529)
[—0, 166 (5)] (Bo — 5) + 44,5

1 1

e = —0,00854 (— + —) (5.30)
2ol Zv2

cp = —0,11654 (ﬂ + 2) (5.31)
2ol Zv2

1 1

= 12,9784 5.32

= ’ (zv12 * Zv22> ( )

cs = —0,00635(y1 + y2) (5.33)

s = 0,00529(y1% + 152) (5.34)

5.4 Rigidez total de engrenamento helicoidal

Seja k;(X) a fungdo de rigidez de um par de dentes engrenado ¢ para a posi¢ao de
engrenamento X, de um total N de dentes no plano de acao, obtidos pelo arredondamento
para o proximo valor inteiro maior que a razao de contato total (N = ceil(¢)). Como o niimero
de engrenamentos nao é inteiro, decorre que, simultaneamente, existem pares iniciando o
contato e a transmissao de forca, enquanto outros estao no fim desse processo. Cada par
engrenado 7 é defasado segundo X, ao longo da linha de acao equivalente. Pode-se pensar que,
dentre os N pares presentes no plano de acao, tomando-se um par qualquer como referéncia
(1 =0), ap6s um ciclo total de engrenamento X, esse mesmo par retornara ao plano de agao

realizando o ciclo de passagem repetidamente.

De acordo com Brancati et al (2005), o deslocamento do engrenamento X pode ser
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adotado como o deslocamento linear do pinhao, dado por X = 6,r,. De posse dessa grandeza,
é necessario obter a posigao exata de um determinado par ¢ = 0 no plano de agdo. He (2008)
propos uma funcao baseada na funcao computacional moédulo entre X e X, definida pela
relacao a seguir:

X
mod(X, X,) = X — X, floor (Y) ,se X, #0 (5.35)

z

Na equacao anterior, a operacao floor ?) , com arredondamento para o menor valor
z
inteiro proximo ao resultado da divisao, fornece o niimero de periodos completos ja realizados

pelo par ¢ = 0 para o deslocamento total X do pinhao. Com isso, a funcao proposta resulta

na posicao do par engrenado referéncia ao longo do plano de acao.

Assim, He (2008) propos a Equagao 5.36 para a obtencao da rigidez total de engre-
namento helicoidal numa dada posicdo X. O termo (N — 1 — )X, dessa equa¢do promove
a defasagem entre os N pares engrenados que realizam simultaneamente a transmissao de

torque:

2
L

K(X)rota = Y KN = 1 - )X + mod(X, X.)] (5.36)

S
I
o

Na Figura 5.8 é mostrada a rigidez total do engrenamento e suas componentes refe-
rentes & passagem dos dentes ao longo da linha de agdo. A partir da formulagao de Cai
(1995), com razdes de contato menores que 2, ou seja, em que ocorrem menos de 2 pares
de dentes transmitindo simultaneamente, é possivel verificar a ocorréncia da separacao dos
dentes na linha de contato, resultando numa irregularidade na rigidez do engrenamento. Em
engrenagens com maior largura de dente, mostradas nas Figuras 5.9 a 5.13, ocorre o aumento
do valor da rigidez total. Nesse caso, com uma razao de contato maior que 2, nao ocorre o
fendmeno de separacao dos dentes e, dessa maneira, a rigidez do par engrenado se assemelha

a uma curva senoidal.
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8 Largura do dente = 10 mm, Razéao de contato = 1.881
2.5 x10
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Rigidez total do engrenamento {Nm)
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Figura 5.8: Rigidez total de engrenamento com e < 2 baseado em dados de Cai (1995).

5.4 Rigidez de engrenamentos de transmissao automotiva

Nesse trabalho, foram obtidos os dados dos engrenamentos de uma transmissao real de
cinco marchas. As engrenagens que transmitem torque para o eixo de saida possuem inércias
decrescendo de primeira & quinta marcha. A partir dos dados, foi utilizada a formulacao
de Cai (1995), obtendo-se assim as curvas de rigidez para o engrenamento cujos valores
minimo, médio e maximo sao mostrados na Tabela 5.1. Desse item em diante, todas as
simulagoes lineares serao realizadas segundo o valor médio de rigidez. Pode-se observar que
a engrenagem de quarta e primeira marcha possuem, respectivamente, os maiores e menores

valores de rigidez dentre todos os pares dessa transmissao.

Nas Figuras 5.9 a 5.13, s@o mostrados os perfis das curvas de rigidez dos engrenamentos
de primeira a quinta marcha. Como todas as razdes de contato sao maiores que 2, nao ocorre o
fenomeno de separacao dos dentes para nenhum dos engrenamentos calculados. Essas funcoes
de engrenamento serao utilizadas em todas as simulagoes nao-lineares, exceto quando o efeito
da alteracao dos angulos de hélice e da largura desses engrenamentos for verificada. Em todas

as simulagoes foi desconsiderado o efeito da correcao nos engrenamentos.
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Tabela 5.1: Rigidez média dos engrenamentos.

Engrenamento | Rigidez minima | Rigidez média | Rigidez méaxima
(N/m x10%) (N/m x10%) (N/m x10%)
1 2,0124 2,078 2,1435
2 1,9417 2,0838 2,2392
3 2,1924 2,4419 2,7295
4 2,3055 2,5456 2,8140
5 2,1837 2,4008 2,6554
x 10° Marcha1-w=17.5mm -¢ = 2.7913

g
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s T I T

[d

-
o

-

o
o

Rigidez Total do Engrenamento {N/m)

1 ; : i
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Comprimento total de engrenamento {mm)

Figura 5.9: Rigidez do engrenamento de primeira marcha calculada a partir da formulagao
de Cai (1995).

x10° Marcha 2 -w =151 mm -¢ = 2.8519

Ing
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-
- o L

Rigidez Total do Engrenamento {N/m)
-
o

0 5 10 15
Comprimento total de engrenamento (mm)

Figura 5.10: Rigidez do engrenamento de segunda marcha calculada a partir da formulagao
de Cai (1995).
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Marcha 3 - w = 14.55 mm - € = 2.7565

Rigidez Total do Engrenamento {N/m)

Figura 5.11

6 8 10
Comprimento total de engrenamento {mm)

12 14 16

: Rigidez do engrenamento de terceira marcha calculada a partir da formulagao
de Cai (1995).

Marcha4 -w=16.4mm -¢c = 2.8186

Rigidez Total do Engrenamento {N/m)}

I I
6 8 10 12
Comprimento total de engrenamento {(mmj

14 16

Figura 5.12: Rigidez do engrenamento de quarta marcha calculada a partir da formulagao

de Cai (1995).
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8 Marcha 5 -w=15.2mm-¢ = 2.7415
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Figura 5.13: Rigidez do engrenamento de quinta marcha calculada a partir da formulacao
de Cai (1995).

5.4 Engrenagens com folga no contato

Nos primeiros modelos publicados sobre o assunto (SINGH et al , 1989), a folga (b) linear
presente entre os dentes foi representada por uma funcao de nao-linearidade tipo backlash,
descontinua para Az = j:§ em um par de dentes com rigidez de contato k;, tal como na

equacao linear por partes mostrada a seguir:

( b b
_Z <A Z
0, b se 5 <b T < 5
b b
ke | Az + 3] se Ax < )

\

Com a Equagao 5.37 e observando a Figura 5.14, no intervalo entre os limites da folga

b
(—5 < Ax < 5), os dentes do par engrenado estao separados, movendo-se independente-

b
mente, sem transmissao de forca. Ao alcancar os limites da folga em Ax = ii’ ocorre o

impacto entre as suas faces, solicitando a rigidez de contato entre os dentes k;. A partir dos

b
limites da folga (—5 < Az ou Az > —), ocorre a deflexdo dos dentes do par engrenado no

processo de transmissao de poténcia.
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Figura 5.14: Representagao dos dentes do par engrenado segundo a funcao de backlash.

Vale a pena ressaltar que, tal qual no Capitulo 4, essa representacao também possui
a peculiaridade de, em caso de condigdes iniciais nulas (Ax = 0), o par engrenado ser
considerado sem contato entre as superficie dos dentes. Por exemplo, se o limites de transicao
fossem deslocados para Axr = 0 e Ax = b, com a mesma folga total b, em condicoes iniciais
nulas, o par engrenado seria considerado em contato com o limite esquerdo da nao-linearidade.
Novamente, os limites serao mantidos segundo a Equacao 5.37 de acordo com os trabalhos
publicados na area (COUDERC et al, 1998 e KIM et al , 2001).

Tendo em vista a rigidez total de engrenamento helicoidal variante segundo o deslo-

camento do pinhao, a forca nao-linear de contato é obtida pela Equacdo 5.38 e adquire o

aspecto oscilante da Figura 5.15.

F(X,Az) =

48

b
Ar — —
z=5 )

b
se — = <Az < =

2

b
Axr > —
se Az > 5

b
2

(5.38)



Figura 5.15: Representacao da folga entre os dentes com rigidez variante no tempo, baseado
em Wang et al (2001).

5.5 Modelos de dissipagao de energia em impacto

O modelo de dissipagdo de energia no impacto utilizado em alguns trabalhos (COU-
DERC et al (1998)) prevé uma funcao backlash representativa da folga, com uma regido de
contato entre os dentes do tipo Kelvin-Voigt, formada pela associacdo em paralelo de uma
rigidez representativa da flexdo do dente e um elemento de amortecimento viscoso (Equagao

5.39), levando em conta as perdas de energia o efeito do contato e deformacao do dente.

F=kx+ci (5.39)

Porém, no trabalho de Hunt et al (1975) é mostrado que essa abordagem nao repre-
senta adequadamente o contato entre corpos, por ser fortemente dependente da velocidade,
principalmente nas etapas de aproximacao e separacao dos corpos. Devido ao amortecimento
viscoso, os corpos podem sofrer & acao instantanea de uma forca oposta ao movimento de
aproximacao mesmo com deformacao nula da rigidez. O mesmo ocorre na etapa de separacao

dos mesmos, pois 0 amortecimento ocasiona um esforgo oposto a separacao das superficies.

Hunt et al (1975) cita que a definigao cléassica de coeficiente de restituicao em condigao
de impacto unidimensional para corpos em translacao pura é a razao da sua velocidade

relativa antes (v;) e depois (v,) do impacto:
vy = ev; (5.40)
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Os autores relatam que, para uma limitada faixa de v; reduzida, o coeficiente de res-
tituicdo pode ser definido pela velocidade inicial do corpo e um parametro dependente do

material e da geometria das superficies proximas a regiao de contato (7):

e=1—v; (5.41)

No trabalho, foi elaborado um modelo para uma forca elastica nao-linear do tipo F =
kx™, na qual n é um parametro relacionado ao tipo de contato simulado, sendo igual a 1 ou

1,5 para contatos entre cilindros paralelos e esferas, respectivamente.

Apos céalculos para avaliar a energia dissipada em um ciclo de histerese, foi obtido que
o amortecimento nao-linear (¢) é dependente da deformacao entre os corpos e do coefficiente

de restitui¢do dos impactos, através do parametro v, mostrado na Equacao (5.42):

3
c= évlm” (5.42)

Com o modelo proposto, a inconsisténcia da representacao de Kelvin-Voight nos ins-
tantes iniciais e finais de contato é eliminada, uma vez que a forca de contato ¢ nula se a
deformagao entre os corpos for inexistente, independentemente de sua velocidade relativa.

Kim et al (2005) denomina este tipo de amortecimento de impact damping.

F= kx(;w’c +1) (5.43)

Por exemplo, um corpo de prova com posigao dada pela expressao x = 0, 01sen(2710t),
em metros, estd a distancia de 0,0025 m de um anteparo fixo com rigidez k£ = 300 N/m. Ele
completa um ciclo dessa sendide entrando em contato com o anteparo, ocorrendo deformacao
entre as superficies, e, finalmente, retornando para sua posicao original. Na Figura 5.16, é
mostrada a forca de contato em caso de amortecimento viscoso para coeficientes de 0,01 e
0,1 Ns/m. No ponto A, de contato entre as superficies, ¢ mais nitido para o maior valor de
amortecimento a descontinuidade na forca em sentido oposto ao movimento de juncao das

superficies e, em B, na separacao dos corpos, a forca atua impedindo esse movimento.

Com o modelo de impacto proposto por Hunt et al (1975), na Figura 5.17, o ponto

de contato da superficies C nao possui essa descontinuidade, no contato e na separacao dos
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corpos, sendo que a dissipacao de energia aumenta com a deformacado entre o corpo e o

anteparo.
Modelo Kelvin-Voight - k = 300 N/m
T T T T T T T

2 ,

1.5+
3
©
&

e 1

0.5+

A ——¢ =0.01 Ns/m
0 | ., BY \ | | ! 7|c =04 JNSIm ]
0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009 0.01

x (m)
Figura 5.16: Representacao da forga de contato segundo o modelo Kelvin-Voight.

Impact Damping - k = 300 N/m
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Figura 5.17: Representagao da forca de contato segundo o modelo de impact damping.

o1



5.6 Torque de arraste entre engrenagem e eixo

A for¢a de arraste drag force resultante do filme de 6leo entre a engrenagem e o eixo

pode ser representada, para o caso de rattle em marcha lenta, segundo a Equacao 5.44:

_ Mo Acvg

F,
d bo

(5.44)

Nessa expressao apresentada (HAMROCK, 2004), n, é a viscosidade dindmica do lubri-
ficante a pressao atmosférica, A. ¢ a area de contato, b, é a espessura do filme de 6leo e v, é a
velocidade linear da engrenagem. A &area de contato é dada por A. = 27rsw , sendo r, o raio
do eixo e w a espessura da engrenagem. Esse equacionamento pode ser utilizado assumindo
que a engrenagem esta submetida a baixos esforcos, o escoamento do fluido entre as superfi-
cies é laminar, a excentricidade relativa entre o eixo e a engrenagem é desprezivel, o filme de
6leo possui espessura constante e a espessura do filme é muito pequena em comparacao ao

raio do eixo, permitindo que a curvatura entre as superficies possa ser ignorada.
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6 SIMULACOES DO SISTEMA LINEARIZADO

Neste capitulo, inicialmente, é analisado um modelo com trés graus de liberdade do trem
de poténcia simplificado, a fim de identificar suas principais caracteristicas segundo modos
e frequéncias naturais na condicao de tracao. A sensibilidade dos autovalores & alteracoes
em parametros do modelo ¢ analisada, visando compreender qual a relevancia da inércia
e rigidez dos seus elementos. O comportamento do conjunto volante-cubo-eixo priméario é
detalhado para subsequente andlise dos resultados das simulagoes nao-lineares. Em seguida, é
elaborado um modelo em ponto morto, incluindo inércias representativas dos engrenamentos,
contendo elementos lineares de rigidez ligando-as ao eixo primério. Com a modelagem do
drive final do veiculo (diferencial+rodas), é possivel a representagao mais complexa do sistema
em tracao. Nesse caso, o modelo em ponto morto é ligado ao drive final, permitindo averiguar
a influéncia de mais parametros do sistema, tais como o disco de embreagem. Com alteracoes
nas grandezas de inércia e rigidez empregadas, ¢ verificada nos modos e frequéncias naturais

a utilizagao de um volante dupla-massa.

6.1 Modelo Simplificado com 3 graus de liberdade

Um sistema real de powertrain (Figura 6.1), tracdo dianteira, pode ser reduzido a um

com 3 graus de liberdade (Figura 6.2).
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Volante

de
Inércia

Eixo
Primario

1 :
Pinhiao z
Coroa
|
Semi-eixo Semi-eixo
Diferencial spider-gears
Roda Roda

Figura 6.1: Representacao dos sistema de powertrain tragao dianteira evidenciando os
elementos inerciais da transmissao e do diferencial.
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Figura 6.2: Modelo com trés graus de liberdade do powertrain.
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A excitacao do motor T}, é aplicada ao volante de inércia, que é conectado pela rigidez
da embreagem k. “do estigio de tracao aos componentes da transmissao e do diferencial
reduzidos a um grau de liberdade pela imposi¢ao de restricoes de deslocamento nos seus
engrenamentos. Os raios rg, e 14 estabelecem a relacao de engrenamento a marcha selecio-
nada, enquanto que 74, € 74. representam as dimensoes do par pinhao-coroa do diferencial.
Nesse caso, a flexibilidade dos dentes engrenados e eixos da transmissao sao desprezados,
assim como os pares engrenados nao solicitados. A rigidez dos semieixos k, liga o conjunto
transmissao/diferencial as rodas, reduzidos a um grau de liberdade com a imposi¢ao de que
ambas possuem o mesmo deslocamento angular. Em cada roda, foi considerada metade da
inércia total do veiculo. Essa abordagem visa prever caracteristicas do sistema com o mi-
nimo de dados, pois parametros fisicos reais do sistema , tais como inércia e rigidez nao sao
facilmente obtidos. Nas matrizes de inércia e rigidez, respectivamente, dadas pelas Equacoes
6.1 e 6.2, os raios dos engrenamentos podem ser substituidos pelas relagoes de engrenamento,
fornecidas nos manuais de veiculos. Para a alteracao da marcha selecionada, foram alteradas

as relacoes entre os raios rg, e ry e a inércia da engrenagem selecionada ;.

17 0 0
2
=10 [Ir+1, (Tﬂ) + I (@@) 0 (6.1)
Tgc Tge Tde
0 0 21,
[ k. —k, 0 ]
2
Top Td Top Td
-k, k. + 2k, | -2 2k, [ 22
[K] = + (rgc rdc) <rgc rdc) (6 2)
0 o, ( LerTdr 9k
L ° Tgc Tde ° .

35



6.1 Modos e frequéncia natural em primeira marcha

Em primeira marcha, com a embreagem operando na rigidez de tragao (k. = 18 Nm/?),
o modelo possui um modo de corpo rigido (0 Hz), devido & auséncia de conexdao do modelo
com um referencial inercial. O segundo modo (Figura 6.3), associado a frequéncia natural de
3,280 Hz, representa o shuffle. A oposicao de fase entre os graus de liberdade do volante e

da transmissao e o veiculo possibilita impactos, relacionados ao clonk.

Modo 2: f2 =3.280 Hz - Marcha 1 - kc =18 N.ml®

A

— i
-
|

o9
> w
T
I

T
1

=
Ia
T
|

Amplitude Normalizada
|

02 el -

—
Volante Transmisséo + Diferencial Velculo
Grau de liberdade

oG

£, =00 Z4,,=-00° £ ¢, =1800°

Figura 6.3: Modo representativo do fenomeno de shuffle do modelo nao-amortecido com 3
graus de liberdade.

Para a frequéncia de 73,672 Hz ocorre o modo relacionado ao rattle (Figura 6.4). Nessa
configuracao, a maior amplitude de vibracao existe na transmissao, em oposicao de fase com
o volante e o restante do veiculo. Num modelo nao-linear, nessa condicao, a elevada vibracao
da arvore priméria da transmissao levaria a separagao dos dentes engrenados sem carga,

ocasionando os impactos no instante de reaproximacao e contato.
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Modo 3: f3 =73.672Hz -Marcha 1 - kc =18 N.ml°

N
[

1o 1)

o o o
™ o oo —
T

02F

Amplitude Normalizada

Yolante

Transmissao + Diferencial
Grau de liberdade

£, =00 Z4,,=1800°

.
Velculo

Ly, =-00°

Figura 6.4: Modo representativo do fendmeno de rattle do modelo nao-amortecido com 3

O mecanismo para a excitagao do terceiro modo do modelo simplificado é mostrado na

graus de liberdade.

Figura 6.5.
Cruzamento de Ordens com Frequéncias Naturais - Marcha1 -k =18 N.m/[*

400 ¢ i ordem 6
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300 -
— pordem 4
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L

100

—ordem 1
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. 7__'_f_%2«f3—28t7ﬂ2 . . .
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Rota¢ao do Motor (rpm)

Figura 6.5: O cruzamento da terceira frequéncia natural do modelo (f,3) com a segunda e
quarta ordem em primeira marcha.
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A rotagao do motor, em rpm, é a ordem 1 visualizada no contagiros do painel do moto-
rista. No grafico, a rotagao do motor, assim como suas miiltiplas inteiras até 6, sao convertidas
para Hz, sendo representadas por linhas inclinadas, podendo demonstrar o cruzamento da
excitagdo com frequéncias naturais do modelo linearizado, tragadas como linhas horizontais.
O terceiro modo é excitado pela quarta e segunda ordem, as mais representativas para mo-
tores de 4 cilindros, quando o motor esta 1105,1 e 2210, 2 rpm, respectivamente. Essa faixa
de rotacao do motor para a ocorréncia do rattle em condigao de tracao, com valores proxi-
mos & literatura, revela a forte interacao entre o sistema do driveline e a sua excitacdo. Em
caso de a ordem 6 possuir maior relevancia no torque aplicado, a excitagao do terceiro modo
pode ocorrer antes de 1000 rpm, por volta de 736, 7 rpm, tornando a faixa de operacao com
grandes amplitudes na transmissao maior. Em caso de utilizacao de um motor 6 cilindros,
com maiores contribui¢oes das ordens 3 e 6, a transmissao apresentaria grandes vibragoes na

faixa de 736,7 a 1473, 4 rpm, visualizados na Figura 6.6.

Cruzamento de Ordens com Frequéncias Naturais - Marcha 1 - kc =18 N.mf°

400 : : : : : : : ordem 6
350 Tordem 5
300+ -
— rdem 4
™N
L 250 _
8
2 200 _pordem 3
)
=
@ 150 - “Jordem 2
(18
100 - = -
=736 7 rpm - f“3 73672 Hz rdem 1
501 ‘|' Fo = 14734 rpm i
f f_=3.280Hz
0 ks » | n2|, . . , .
0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

Rotagao do Motor (rpm)

Figura 6.6: O cruzamento da terceira frequéncia natural do modelo (f,3) com a terceira e
sexta ordem em primeira marcha.

Tais resultados estao de acordo com as faixas de rotagao encontradas na literatura (Reik
(1990) e Drexl (1988)), situadas entre 700 a 2000 rpm. Portanto, a variabilidade na faixa
de rotacao encontrada leva em conta a iteragao de diferentes sistemas de powertrain veicular

submetidos a diferentes contetidos espectrais de excitagao.

Com o motor 4 cilindros (Figura 6.5), a faixa de excitacdo do terceiro modo seria de
2210,2 — 1105,1 = 1105,1 rpm, enquanto que, no caso de motor 6 cilindros (Figura 6.6),

devido a excitagao da sexta e terceira ordem, seria de 1473,4 — 736,7 = 736, 7 rpm. Para um
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mesmo modelo trem de poténcia, cujo conteido harménico da excitacao foi alterado, houve
diferenca de 1105,1 — 736,7 = 368, 4 rpm na faixa excitacao do modo linearizado de rattle.
Uma consequéncia desse resultado, pensando num teste veicular real em que a rotacao do
motor é aumentada a partir da rotacdo minima em marcha lenta até o maximo permitido
com aceleracao constante em primeira marcha, é que a operagao com o motor 6 cilindros
permaneceria menos tempo excitando o modo linearizado de rattle. Portanto, um mesmo
sistema de powertrain pode apresentar o fendmeno de rattle em faixas de rotacao distintas

de acordo com o contetudo espectral do torque ao qual é submetido.

6.1 Frequéncias naturais x marcha selecionada

~ . . , . ~ rgp
Com a alteracao da marcha, de primeira até a quinta, a relacio — aumenta:
r
gc

Tabela 6.1: Relacoes de engrenamento de primeira & quinta marcha.

T
Marcha | -2
Ty

0,2683
0,5102
0,6458
1,0572
1,3226

[ B N VN N T

r
O engrenamento do diferencial é mantido constante com e = 4,19. A segunda e ter-

Tdp
ceira frequéncia natural do modelo possuem um comportamento dual (Tabela 6.2): enquanto

a frequéncia relacionada ao rattle é reduzida com a troca para uma marcha com relacao de
engrenamento maior, a referente ao shuffle € aumentada entre 3,28 e 8,549 Hz, uma diferenga
de 5,269 Hz.

Na Tabela 6.3 pode ser constatado que, apesar da reducao da terceira frequéncia natural
de 73,672 Hz em primeira marcha, para 68,026 Hz em quinta marcha (diminui¢ao de 5,646
Hz), a regiao de excitacao desse modo pela segunda e quarta ordem permanece na faixa entre
1000 e 2200 rpm.
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Tabela 6.2: Excitacao do terceiro modo pela terceira e quarta ordem no modelo linear
simplificado de acordo com a marcha selecionada.

Marcha | Segunda Frequéncia Natural (Hz) | Terceira Frequéncia Natural (Hz)
1 3,280 73,672
2 4,878 72,115
3 5,714 71,144
4 7,687 68,742
Y 8,549 68,026

Tabela 6.3: Rotacoes do motor para a excitacao do terceiro modo de acordo com a marcha

selecionada.
Marcha | Cruzamento quarta ordem (rpm) | Cruzamento segunda ordem (rpm)
1 1105,1 9210,2
2 1081,7 2163.,4
3 1067,2 2134,3
4 1031,1 2062,2
5 10204 2040,8

6.2 Analise da sensibilidade dos autovalores

Nessa sec¢ao, a influéncia de alteragbes em propriedades inerciais (volante, transmissao
e veiculo) ou de rigidez (embreagem, semieixos) do modelo foram realizadas para verificar
qual o efeito no deslocamento da frequéncia natural de rattle em tracdo. As modificacoes
realizadas nao apresentaram significativa mudanga na forma modal mostrada anteriormente

pelas Figuras 6.3 e 6.4.

6.2 Modificagcoes em elementos inerciais

Nas Figuras 6.7 e 6.8 é observado que o aumento da inércia do volante ocasionou a
reducao da segunda frequéncia natural, sendo que as maiores alteracoes ocorreram para o
sistema em quinta marcha. Com relacao a terceira frequéncia natural, o sistema em primeira
marcha teve as maiores alteracoes, porém sem que houvesse diminuicao para valores proximos

de 70 Hz.
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Figura 6.7: Variacao da segunda frequéncia natural em funcao da inércia do volante e da
marcha selecionada.
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Figura 6.8: Variacao da terceira frequéncia natural em fungao da inércia do volante e da
marcha selecionada.

A inércia do eixo priméario da transmissdo teve uma maior influéncia na frequéncia
referente ao rattle (Figura 6.10), alcangando valores proximos de 70 Hz em primeira marcha,
sem apresentar alteragoes significativas para a condi¢ao de surging (Figura 6.9). A massa
do veiculo, incorporada a inércia das rodas, nao alterou significativamente as frequéncias

analisadas, verificadas entre a situa¢ao de carga minima (1400 kg) e méaxima (2500 kg).
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Figura 6.9: Variacao da segunda frequéncia natural em funcao da inércia do eixo primario e
da marcha selecionada.

Terceira Frequéncia Natural (Hz)

5 Inércia
Eixo Primario (kgmz)

Marcha Selecionada

Figura 6.10: Variacao da terceira frequéncia natural em funcao da inércia do eixo priméario
e da marcha selecionada.

6.2 Modificagcoes em elementos de rigidez

Para verificar a sensibilidade dos autovalores com relacao a rigidez da embreagem no
estagio de drive, seu valor foi modificado segundo grandezas reais utilizadas, entre 10 e 20

Nm/°. Nesse caso, a segunda frequéncia natural é pouco sensivel, exceto na quinta marcha,
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aumentando de valor com a rigidez adotada (Figura 6.11).

~N e @

Segunda Frequéncia
Natural (Hz)
(5, (-2
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Marcha Rigidez da

embreagem (Nm/°)

Figura 6.11: Variagao da segunda frequéncia natural em fun¢do da rigidez da embreagem e
da marcha selecionada.

No entanto, para a faixa de valores de k. utilizados, a frequéncia associada ao rattle
pode ser obtida entre 55 e 80 Hz (Figura 6.12). Nesse caso é visivel uma pequena alteragao na
sensibilidade do sistema com a troca da marcha selecionada. Para um baixo valor de rigidez
(k. = 10 Nm/°), a terceira frequéncia natural é aumentada com a utilizagdo de primeira a

quinta marcha, enquanto que para valores elevados (k. = 20 Nm/°) ocorre a sua diminuigao.

Terceira Frequeéncia
Natural (Hz)

15

Rigidez da
Marcha embreagem (Nm/°)

Figura 6.12: Variacao da terceira frequéncia natural em funcao da rigidez da embreagem e
da marcha selecionada.
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No caso de alteracao da rigidez do semieixo, a segunda frequéncia natural foi pouco
modificada em todas as marchas (Figura 6.13), ao passo que a caracteristica de rattle teve
grande altera¢do em quinta marcha (Figura 6.14). Nesse grafico é evidenciado que, em pri-

meira marcha, a mudanga da rigidez k, acarretou em modificaces minimas nessa frequéncia.

Segunda Frequéncia
Natural (Hz)

1 Rigidez do
semieixo (Nm/°)

Marcha

Figura 6.13: Variacao da segunda frequéncia natural em fun¢ao da rigidez do semieixo e da
marcha selecionada.
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Figura 6.14: Variacao da segunda frequéncia natural em func¢ao da rigidez do semieixo e da
marcha selecionada.
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6.2 Movimentagao do conjunto volante+cubo-+eixo primaéario

Como foi visto no Capitulo 5, num sistema engrenado real, a rigidez do dente pode ser
representada por uma rigidez linear, mas essa modelagem assume seu valor constante e que
nao ocorre separacao dos dentes no contato. Apds a separacao dos corpos em uma situacao
de impacto, a inércia de uma engrenagem serd um sistema desacoplado do subsistema vo-
lante cubo-eixo priméario, voltando a interagir com o restante do conjunto somente quando

houver novo contato com alguma face dos dentes do eixo priméario (Figura 6.15).

Tendo em vista essa condicao, o sistema do volante até o eixo primario pode ser conside-
rado estando permanentemente interligado, sofrendo esfor¢os impulsivos toda vez que ocorre
a colisao dos dentes do engrenamento livre com outro do eixo primério. Comportando-se
como sistema linear, apresentara resposta livre segundo seus modos e frequéncias naturais.
O modo 3 desse conjunto demonstra grandes vibragoes no eixo primario, que se movimenta
em oposicao de fase ao cubo da embreagem, com amplitudes minimas no volante. Na Figura
6.16 é representado o modo para uma embreagem operando somente no estagio de pré-
amortecimento. Com a mudanca de rigidez na embreagem, a forma modal é pouco alterada e
as frequéncias naturais associadas foram encontradas como 691,54 Hz para a menor rigidez,
e 691,938 Hz, no caso de drive. Essa caracteristica sera utilizada para confrontar resultados
de impactos produzidos na etapa de simulacoes nao-lineares, realizada mais adiante nesse
trabalho.

91 ] I 1
0,.1,
rﬁp
R 05,15
ry p 2p
Eixo
Primario
Cubo
da Y
Embreagem X
Volante
de z

Inércia

Figura 6.15: Modelo contendo volante de inércia, cubo da embreagem e eixo primario.
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Modo 3: f3 = 691.154 Hz - Marcha 5 - Rigidez da embreagem kc =0.12 N.m/°
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Figura 6.16: Terceiro modo do sistema simplificado sem os engrenamentos, operando na
regiao de pré-amortecimento.

6.3 Modelo do trem de poténcia em ponto morto

Na condicao de operacao em ponto morto, o motor transmite torque para a caixa de
cambio por meio da embreagem, porém nenhum dos engrenamentos esta solidario ao eixo de
saida, uma vez que os sincronizadores nao estao selecionados (Figura 6.17). O modelo obtido,
na Figura 6.18, representa as engrenagens sem transmissao de torque como inércias ligadas
ao eixo primério da transmissao através de elementos de rigidez linear média k; solicitados ao
longo da linha de acao do par engrenado. Aumentando a complexidade da representacao da
transmissao, com relacao ao modelo de trés graus de liberdade anterior, é possivel verificar

qual o comportamento dos engrenamentos.

O rattle em ponto morto decorre das flutuacgoes de torque do motor que sao transmi-
tidas para os elementos da transmissao, ocasionando impactos entre os pares engrenados.
Utilizando a rigidez de pré-amortecimento de 0,12 Nm/°, segundo a Tabela 6.4 e com a in-
clusao dos engrenamentos, de elevada rigidez de flexdao do dente, existem modos associados

a frequéncias naturais acima de 3129, 943 Hz.
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Figura 6.17: Representacao do sistema real em condicao de ponto morto.
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Figura 6.18: Modelo linear elaborado para ponto morto. O motor foi modelado como um
torque aplicado no volante de inércia e a rigidez da embreagem foi considerada como sendo
um dos seus estagios.
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Tabela 6.4: Frequéncias naturais do modelo em ponto morto.

Modo | Frequéncia Natural (Hz)
1 0
5,428
478,000
3129,947
3670,527
3944,618
A187,444
6424,443

CO =1 O O i~ W o

Comparando as frequéncias naturais do sistema linearizado com o contetido harmoénico
de um veiculo com motor 4 cilindros (Tabela 6.5), & possivel observar que o sistema nao
possui frequéncias naturais sendo excitadas na faixa de rotacao do motor em marcha lenta
que, de acordo com o veiculo estudado, esta situada entre 750 e 800 rpm. A frequéncia
natural de 5,428 Hz é menor que a primeira ordem (12,5 a 13,3 Hz) e as demais sdo maiores
que o conteido de quarta ordem (50 a 53,2 Hz). Portanto, nesta condigdo, o fenémeno de
1dle rattle nao esta ligado a uma condicao de ressonancia do sistema linearizado, existindo
a necessidade de ajustar a transmissibilidade das oscilacoes do torque do motor para o eixo

primario da transmissao.

Tabela 6.5: Frequéncias naturais do modelo em ponto morto.

Rotacao marcha lenta | Ordem 1 | Ordem 2 | Ordem 4
rpm 750-800 | 1500-1600 | 3000-3200
Hz 12,5-13,3 25-26,6 50-53,2

Bozca (2010) afirma que a acelera¢ao nos componentes da transmissao influem no feno-
meno de rattle. Diante disso, o sistema em ponto morto foi excitado com um torque de 0,5
Nm no volante de inércia com frequéncias entre 20 e 26,6 Hz, referentes a segunda ordem
para rotagoes em ponto morto entre 600 e 800 rpm. O moddulo da resposta em aceleracao
dos engrenamentos, para uma rigidez de pré-amortecimento de valor k. = 0,12 Nm/°, em
termos relativos entre engrenagem e eixo primario, ¢ mostrada na Figura 6.19, sendo notéavel
que os engrenamentos de quarta e quinta marcha possuem os maiores valores, enquanto que
os engrenamentos de primeira a terceira marcha apresentam aceleragoes menores, seguindo

essa ordem.

Dentre os pares engrenados simulados os engrenamentos da quarta e quinta marcha

sa0 0s que possuem menor inércia, tendo rigidez de dente de mesma ordem de grandeza dos
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demais. O padrao de aceleragao seré 1til na verificagao de resultados na etapa de simulacao
nao-linear. A fase com relagao ao eixo primario foi de 0° para todos as simulag¢des em rigidez

de pré-amortecimento.

Ponto Morto - kc =0.12 N.m/°

Aceleracao relativa (m/s 2)

Frequéncia (Hz)
a
Ponto Morto - kc =0.12 N.m/®

1 I I

—&— 12 marcha
—— 22 marcha
—4&— 32 marcha
0.5 —#— 4% marcha
—4— 53 marcha

Fase (%)

A \ ! \ ! \ 1
20 21 22 23 24 25 26

Frequéncia (Hz)
b

Figura 6.19: Em a, estd mostrada a aceleragao relativa dos engrenamentos e do eixo e, em
b, a sua fase relativa.

6.4 Modelagem do final drive

Esse sistema consiste na engrenagem de saida da transmissao, acoplada a coroa do

subsistema do diferencial, que por sua vez move os semieixos e, finalmente, as rodas:

Para os estudos do fenomeno de rattle, tanto experimentais quanto teoricos, o veiculo
nao é submetido a situagoes de curva, na qual as rodas podem possuir diferentes velocidades
angulares. Portanto, neste trabalho, somente o efeito de sua inércia total serd avaliada. As
simplificacoes serdo aplicadas ao modelo da Figura 6.21, desconsiderando a estrutura interna

do diferencial.
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Figura 6.20: Representacao do sistema de relacao de transmissao final do trem de poténcia,
com rodas, semieixos, pinhao, coroa e engrenamentos internos do diferencial.
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Figura 6.21: Representacao do modelo de drive final elaborado.

Impondo que o deslocamento e a inércia sdo os mesmos (0,1 = Oy € Ly = Ly = 1),

esse subsistema pode ser representado pela seguinte equagao:

]p+(%>QIC 0 {9”}+ 2k<_)2 2%, (72) {(’P}_{O} (6.3)
0 21,)] | Gu2 2%, (L) 2%, O 0 '

Tde

6.5 Modelo do trem de poténcia com marcha engatada

No sistema de powertrain real, quando uma marcha é selecionada, sua engrenagem
torna-se solidaria ao eixo de saida devido & utilizagao do sincronizador. Com as representa-
¢oes do sistema propostas até agora, ocorre a interligacao do sistema de engrenamento final
simplificado (Equagéo 6.3) ao de ponto morto, com as matrizes de inércia e rigidez dadas por
[Jneutro] € [Kneutro], por um elemento de ligagao dos sistemas [Kjig,]. O modelo com marcha

engatada possui as contribuicoes das matrizes da modelagem do sistema em ponto morto e
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do conjunto diferencial /rodas na matriz global de inércia e rigidez:

o [Jneutro] [0]
[Jmarchan] — [ [0} [Jdm‘ve}] (64)

Kneutro] [O]

0 (K] 000 (6:5)

[Kmarchan} = [[

Na Figura 6.22, é possivel visualizar o modelo em primeira marcha, com uma rigidez
ko ligando o sistema em ponto morto ao drive final. Com essa abordagem, o sistema torna-
se mais flexivel, uma vez que, nesse caso, é levada em conta a rigidez do eixo de entrada e
saida da transmissao. Além disso, a transmissao de torque pelo engrenamento da marcha
selecionada é realizado segundo a rigidez média do par engrenado, nao mais pela restricao
de posi¢ao envolvendo os raios. O grau de liberdade referente ao cubo da embreagem é
discriminado, diferentemente do modelo de 3 graus de liberdade proposto anteriormente, no
qual ele era considerado uma inércia conjuntamente ao eixo primario.

ok o,

r
I, Sp
I'3p 4p I

0,15

Eixo
Primario

040 | 0.1
0,4.114 10 "0 122112

Figura 6.22: Modelo em primeira marcha considerando a rigidez entre os dentes do par
engrenado.
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O significado fisico de cada elemento do vetor de estados ¢ mostrado segundo a Tabela

6.6:

Tabela 6.6: Graus de liberdade do sistema com marcha engatada e seu significado fisico.

Grau de liberdade

Descrigao fisica

th
02
03
04
05
06
07
Os
B9
10

Volante de inércia
Cubo da embreagem
Eixo primario
Engrenagem marcha 1
Engrenagem marcha 2
Engrenagem marcha 3
Engrenagem marcha 4
Engrenagem marcha 5
Pinhao do diferencial
Veiculo

A matriz que liga os subsistemas [Kji,, | € formada por vetores de Kroenecker, indi-

cativos de qual marcha serd solidaria ao eixo de saida, sendo conectada ao diferencial pelo

rigidez k,,;, mostrada pela Equagao 6.6:

T
Klink’n == koutvlinkn Vlinkn,

(6.6)

Os vetores vk, , que formam a matriz de ligagao, sao obtidos, para representagoes de

primeira & quinta marcha, pelas Equacoes 6.7 a 6.11:

T
Vlink; —

T
Vlink, =

T
Ulinks =

T
Vlink,

T
Vlinks —

00010000 —1 0
1T

01000 -1 0

1T

00100 -1 0

1T

00010 —10

1T

00001 -1 0
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6.5 Frequéncias naturais x Marcha selecionada

Em primeira marcha, no sistema nao-amortecido com rigidez de drive na embreagem
(k. = 18 Nm/°), ocorre uma frequéncia natural referente ao fenémeno de shuffle em 3,257 Hz
e a condicao de rattle em 66,115 Hz. Na Figura 6.23 é mostrado que a quarta ordem excita

o terceiro modo em 991,7 rpm, e a segunda ordem, em 1983,5 rpm.

o

Cruzamento de Ordens com Frequéncias Naturais - Marcha 1 - Rigidez da embreagem k_= 18 N.m/

ordem 4
T T T | | I I
250 | .
200 _J_'Of(lem 3
ﬁ . —
H 150 - _
g rirﬂwﬂm _,Or(len] 2
= 100 _
e F o fh=66BH BN
) r | 5 = 1983.5 rETi_i_i_i_i_i_i_i_i_i_i |

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Rotacao do Motor (rpm)

Figura 6.23: Excitagdo do terceiro modo pela segunda e quarta ordem no modelo linear
mais detalhado em primeira marcha.

Observando a Tabela 6.7 é possivel notar que, assim como no modelo com 3 graus de
liberdade, o sistema mais detalhado apresenta reducao da segunda frequéncia natural com
a utilizagao de primeira a quinta marcha, com menores alteracoes com relacao ao modelo
de trés graus de liberdade. A frequéncia relacionada ao shuffle aumentou a medida que o

modelo era alterado da primeira para a quinta marcha.
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Tabela 6.7: Segunda e terceira frequéncia natural do modelo mais detalhado de acordo com
a marcha selecionada.

Marcha | Segunda Frequéncia Natural (Hz) | Terceira Frequéncia Natural (Hz)
1 3,257 66,115
p 4,823 66,019
3 5,637 65,953
4 7,529 65,760
Y 8,340 65,659

A faixa de excitacao do terceiro modo possui pouca alteracao , mantendo-se na faixa
entre 990 e 1970 rpm:

Tabela 6.8: Rotagoes do motor para a excitagao do terceiro modo de acordo com a marcha
selecionada para o modelo mais detalhado.

Marcha | Cruzamento quarta ordem (rpm) | Cruzamento segunda ordem (rpm)
1 991,725 1983,4
2 990,285 1980,6
3 989,295 1978,6
4 986,400 19728
5 084,885 1969,8

Comparando as frequéncias obtidas representativas do shuffle e do rattle entre o modelo
simplificado e o com maior grau de detalhamento, na Tabela 6.9, é possivel observar que a
diferenca relativa ¢ dual novamente. Em geral, as frequéncias em todas as marchas foram
reduzidas no modelo mais detalhado, porém a diferenca percentual para primeira marcha foi
menor que a verificada para a quinta marcha em caso de surging, alcancando uma diminuicao
maxima de 2,44% com relagdo ao modelo de 3 graus de liberdade. J4 o modo de rattle foi
obtido com diferencas maiores, com reducao de 10,26% com relagao ao modelo simplificado

em primeira marcha, mas foi calculado em quinta marcha como -3,49%.

Tabela 6.9: Diferenca relativa nas frequéncias naturais de surging e rattle com relagao ao
modelo de trés graus de liberdade apresentado inicialmente.

Marcha | Diferenca surging (%) | Diferenca rattle (%)
1 -0,70 -10,26
2 1,13 -8,45
3 1,35 7.3
4 -2.05 4,34
5) -2,44 -3,48
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As formas modais verificadas em amplitude para os modos 2 e 3 do modelo sao semelhan-

tes, porém sem expressar explicitamente o comportamento dos engrenamentos no fenémeno

de surging e rattle. Aplicando restricoes de posicao entre os graus de liberdade para a visu-

alizagao do movimento relativo entre os graus de liberdade sao obtidos valores de vibracgao

torsional entre volante /embreagem, embreagem /eixo primério, eixo primério/engrenamentos,

engrenagem selecionada/pinhao do diferencial e coroa do diferencial /veiculo:

{6rar } =

( Gresjise )
Greij1/3
Preijs/a
Pretjs/s
Dreija/s
Greijs)
Pretja/s
Dretja)o

\ ¢relj9/10

(

\

©,1 — Oj2 )
Oj2 — O3
Ojsrip + Ojarie
Ojsray + Ojsrac
Ojarsy + Ojerse
Oj37r4p + Oj774c
Oj375p + OjgTse
©,1 — Ojy
Ojo — Oj10

/

(6.12)

As restricoes de posigao foram obtidas segundo utilizando a transformagao matricial

expressa a Seguir:

{oar} = {0} m={or}

1 O o o0 0 0 o0
-1 1 O 0 o0 0 O
0 =1 rmp 79 T3 Tap Tp
0 0 7 O O O O
0 0 0 r 0 0 O
0O 0 O 0 r3ge 0 O
0 0 0 0 0 174 O
O 0 o0 0 O T5¢
o o o O o0 o0 O
o 0 0 0 0 0 0

o O O O = O O O

|
© o~

= O O O O O O o Oo

|
—

(6.13)

A deformagao dos pares engrenados ao longo da linha de agdo, uma grandeza linear e

por esse motivo observada separadamente, é calculada para os engrenamentos de primeira a

quinta marcha com relacao ao eixo primério da transmissao. Com isso, é possivel observar
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que, para o modo 2 (Figura 6.24), os engrenamentos, com excegao do par de primeira marcha,
apresentam amplitudes minimas de vibragao, ao passo que para o modo 3 (Figura 6.25)
esse movimento relativo possui grandes amplitudes e a quarta marcha apresenta a maior

deformacao ao longo da linha de agao.

10.5 Modo 2: fz =3.257 Hz - Marcha 1 - Rigidez da embreagem I(c =18 N.mfF°

X

g 3 T T T

]

N

E_N 2._\ T

=

= =

22

El | iy

g :

= % " - - -
/4 35 36 3T 318

Grau de liberdade

e

1800° L4 = 1800° by =-1800° L =180.0°

rel3i4 i relars

Figura 6.24: Modo representativo do fenémeno de shuffie aplicando as restri¢oes de
deslocamento entre o eixo primério e os engrenamentos de primeira a quinta marcha.

10 Modo 3: f,=66.115 Hz - Marcha 1 - Rigidez da embreagem k_= 18 N.mf*
¥
S 8 | | |
)
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%M 35 36 a7 33

Grau de liberdade
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Figura 6.25: Modo representativo do fenémeno de rattle aplicando as restri¢oes de
deslocamento entre o eixo primério e os engrenamentos de primeira & quinta marcha.
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O movimento relativo entre os engrenamentos e o eixo primario demonstra que os
engrenamentos estao em fase com o eixo. Levando-se em conta que o referencial positivo das
coordenadas torsionais é 0 mesmo para os pares pinhao/coroa, isso significa que, no modo 3,
os engrenamentos estao propensos a aumentar os esforcos na rigidez representativa do dente
engrenado, fazendo-a alcancar estados elevados de deformacao em compressao e tragao, ao
passo que, na condi¢ao de vibracao do modo 2, os esfor¢os na rigidez de dente com excecao

da marcha engatada sao minimos.

Na Figura 6.26, sao mostradas as outras frequéncias naturais do modelo mais detalhado,
com as frequéncias mais altas que os modos de rattle e surging. Pode-se observar que, a 4% e
52 frequéncia natural estao ao redor de 1000 Hz, enquanto que, na faixa de 3000 a 5000 Hz,
localizam-se as frequéncias naturais dos modos 6 a 9. Para uma frequéncia acima de 6000

Hz, esta localizado o décimo modo.
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Figura 6.26: Demais frequéncias naturais do sistema segundo a marcha engatada.

6.5 Influéncia de pardmetros da embreagem

A partir das observagoes anteriores com o modelo simplificado com 3 graus de liberdade,
a rigidez da embreagem foi o parametro que mais influenciou na alteracao da frequéncia na-

tural referente ao modo de rattle, alcangando os menores valores em frequéncia para valores
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de 10 Nm/°. Sera realizada a mesma alteracdo em k., o intervalo de 10 a 20 Nm/°, repre-
sentando alteragoes em seu estagio de tracao. Nessa etapa, foi obtida a diferenca percentual
nas frequéncias de interesse, relacionando o resultado das modificacoes entre os modelos. Em
geral, nas Figuras 6.27 e 6.28, em nenhum dos casos a modificagao na rigidez no modelo com
10 graus de liberdade resultou em valores maiores de frequéncia que os obtidos nos testes com
o sistema simplificado. Porém, na Figura 6.27 representativa da segunda frequéncia natural,
a diferenca com o modelo de 3 graus de liberdade aumentou de primeira & quinta marcha e

com o valor de rigidez. Para k. = 20 Nm/°, houve uma diferenga maxima de 2,5% em quinta

marcha.

Diferenca
segunda frequéncia
natural (%)

Rigidez da
Embreagem (Nm/°)

Marcha

Figura 6.27: Erro relativo na frequéncia natural de surging, com relagao ao modelo de trés
graus de liberdade apresentado inicialmente, em funcao da marcha engatada e da rigidez da
embreagem.

Para os modelos de trem de poténcia estudados, a diferenca na frequéncia natural
relacionada ao rattle segundo a modificagao de k. (Figura 6.28) se manteve constante segundo
a marcha selecionada, seguindo os valores da Tabela 6.9. Diante desse fato, nesse caso
especifico, para alteracoes de rigidez em drive, o modelo de trés graus de liberdade pode ser
representativo para a determinagao do modo relativo ao rattle no sistema linearizado, tendo-

se em mente a existéncia de uma diferenca maxima de, aproximadamente, 10% em primeira

marcha entre as abordagens.
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Figura 6.28: Erro relativo na frequéncia natural de rattle, com relagao ao modelo de trés
graus de liberdade apresentado inicialmente, em funcao da marcha engatada e da rigidez da
embreagem.

O modelo de 10 graus de liberdade distingue a inércia da embreagem, diferentemente
do modelo simplificado. Essa inércia teve seu valor alterado entre 0,005 e 0,1 kgm? com a
rigidez de tracao de 18 Nm/°, a fim de testar valores pequenos, referentes ao disco simples
até valores maiores, aproximados da inércia secundaria de um DMF. A segunda frequéncia
natural sofreu maior alteracao com a marcha selecionada do que com o valor dessa inércia
(Figura 6.29), ao passo que o modo relativo ao rattle teve sua frequéncia reduzida de valores
minimos de 19,858 Hz (Figura 6.30). Isso mostra que, dentre as alteragbes propostas, a
inércia representativa do cubo da embreagem proporcionou as maiores alteragoes na terceira
frequéncia natural do modelo. Isso demonstra que o sistema de trés graus de liberdade,
apesar de representativo para o rattle e o shuffie, sendo que os resultados podem diferir em

até 10%, é limitado quanto a variabilidade de propostas de alteracio passiveis de teste.
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Figura 6.29: Variagao da segunda frequéncia natural em fun¢do da marcha engatada e da
inércia da embreagem.

Terceira Frequéncia
Natural (Hz)
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Figura 6.30: Variagao da terceira frequéncia natural em funcao da marcha engatada e da
inércia da embreagem.
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6.5 Modos e frequéncias naturais utilizando o DMF

A Figura 6.32 mostra como foi adequado o modelo apresentado anteriormente para
utiliza-lo para a simulacao com DMF, aumentando a inércia do cubo da embreagem de duas
ordens de grandeza, representando o disco secundario dispositivo. A inércia do volante é
aumentada de 0,1 kgm?, devido & utilizagdo de um disco priméario solidario a ele. A rigidez
k. que liga as duas inércias é menor que a utilizada no estagio de tracao da embreagem
de disco simples, sendo de 5 Nm/°. Com o aumento da inércia da embreagem, ocorreu a
diminuicao segunda e terceira frequéncia natural para 2,695 e 10,26 Hz, respectivamente,
indo de encontro a valores da literatura (ALBERS, 1994). O cruzamento das ordens do
motor com essas frequéncias naturais, na Figura 6.31, mostra que o terceiro modo é excitado

entre 153,9 e 307,8 rpm pela quarta e segunda ordem.

Cruzamento de Ordens com Frequéncias Naturais - DMF - Marcha 1 - Rigidez da embreagem k_ =5 N m”

ordem 4
| T | | | T T T T
30 -
25| . _fordem 3
= 20F e -
= T ' jordem 2
€ 151 ) T S
g -
= 10E = 12349 mr&. _ — —» ,——*‘I"T:_‘m'zso Hz _
| T T rﬂz =307.8 rpm ~_jordem 1
| fpm2695Hz | |
| | | | 1 | 1 1 1
150 200 250 300 350 400 450 500

Rotagao do Motor {rpm)

Figura 6.31: Excitagao do terceiro modo pela terceira e quarta ordem no modelo linear
nao-amortecido em primeira marcha com a utilizacao do DMF.

A faixa obtida é menor que a rotacao de ponto morto do motor de, aproximadamente,
750 rpm. Portanto, o modo relacionado a grandes vibracoes na transmissao é excitado
somente nos instantes de partida do veiculo, diferentemente do sistema com disco de massa

simples, que possuia a excitagao do segundo modo na faixa de operagao, acima de 1000 rpm.
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Figura 6.32: Representacao do modelo de ponto morto com as inércias primaria e
secundaria do DMF.
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7 INDICES DA CONDICAO DE RATTLE NO SISTEMA

Aqui estao explicados os indices encontrados na literatura utilizados para comparar
as simulacoes realizadas, indicando a condicdo de impactos entre os engrenamentos. Além
deles, sao mostrados valores utilizados nesse trabalho para indicar alteracoes na vibracoes dos
engrenamentos em situacoes que os indices obtidos na literatura nao apresentam resultados
conclusivos ou para reforcar a indicacao de ocorréncia de um padrao de bilateral ou unilateral
de impactos entre os dentes. Buscou-se normalizar esses quantificadores segundo o intervalo
de tempo da simulacao ou por um valor padrao, a fim de torna-los efetivos na comparacao

entre as diversas simulacoes apresentadas no trabalho.
7.1 Taxa de filtragem

Ligier et al (2002) definiram um parametro chamado taxa de filtragem (TF), mostrada
na Equacao 7.1, para verificar o efeito da embreagem no sistema, pela razao do valor rms das

aceleracoes do eixo priméario e do volante de inércia.
éeixo rms
TF = ———— (7.1)
evolante,'rms
7.2 Indice de rattle

Padmanabham et al (1995) cita um indice de rattle (IR) baseado no valores rms do

sinal de aceleracao da engrenagem, divido pela aceleracao do volante de inércia:

éen renagem,rms
. {—} 7

evolante,rms
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7.3 Meédia de impactos no limite positivo da folga

O total de impactos ocorrido entre os engrenamentos foi obtido a partir dos picos de
aceleracao na engrenagem livre do modelo. Segundo o referencial adotado para os graus
de liberdade, os impactos no limite positivo da folga sao representados por picos de valor
negativo na aceleragao angular da engrenagem, enquanto que os ocorridos no limite negativo,
sao apresentados com sinal oposto. Com isso, a ocorréncia de impactos no limite positivo
Np e no limite negativo Ny foi calculada. Para criar um parametro indicativo da densidade

dos impactos na simulacao, o total Np foi dividido pelo tempo total de simulacao At.
7.4 Fracgao de impactos entre os limite negativo e positivo da folga

Foi realizado o calculo da razdo entre o total de impactos (FI) para indicar qual a
porcentagem de impactos no limite negativo com relacao aos da borda positiva da folga,

segundo a Equacao 7.3:
Ny
FI=—
Np

(7.3)
Para razoes proximas a 1, ocorre a indicacao de impactos bilaterais entre os dentes,

enquanto que, para valores reduzidos, predominam impactos unilaterais na simulacao.
7.5 Mobdulo da aceleracao média em condicao de impacto

O valor da aceleragao 0; para cada impacto i fol computada, a fim de se obter o modulo
do valor médio em situagao de impacto. Esse parametro permite comparar as simulacoes
com relacdo & intensidade dos impactos ocorridos no limite positivo (AP) e negativo (AN).

Np i
AP — Zi:l 01

o (7.4)

84



AN

ZNN .
=1 91

85




8 SIMULACOES NAO-LINEARES

Nesta fase do trabalho, os modelos linearizados da capitulo anterior serao estudados
com mais profundidade, a partir da inclusao de elementos nao-lineares, a fim de simular
comportamentos e fendmenos que nao puderam ser visualizados devido a limitacao do mo-
delo (operacdo na transicdo de estagios da embreagem, folga no engrenamento, etc.). A

comparacao das simulagoes sera realizada através dos indices citados no capitulo anterior.

8.1 Modelo em ponto morto

O modelo nao-linear para simular o trem de poténcia sem a transmissao de torque para
as rodas foi condensado numa representacao de 4 graus de liberdade. Foram levados em conta
o volante, cubo da embreagem, eixo priméario e uma engrenagem como elementos de inércia.
Numa condicao real, todos os engrenamentos de primeira a quinta marcha sem carga sao
possiveis fontes de impacto, ocorrendo a separagao dos dentes engrenados. Essa abordagem
tedrica permitiu a avaliacao da resposta para cada par, apresentando caracteristicas distintas
(relagdo de engrenamento, rigidez, inércia, etc.), sendo inspirada nos estudos experimentais
que excitavam a transmissao mantendo somente um dos pares no sistema, retirando os demais
(Dogan, 1999 e Barthod et al, 2007). Com a simplificagdo do modelo, foi possivel uma
melhor visualizacao do comportamento de cada componente e sua relevancia na atenuacao
do fenomeno na faixa de operacao em marcha lenta. Além disso, a simulacdo mantém iteracao
entre as principais nao linearidades do sistema, que representam a embreagem e os elementos

com folga da transmissao.

Na Figura 8.1 é mostrado o modelo para impactos com a engrenagem de primeira
marcha. O elemento de amortecimento viscoso ¢, ligado ao eixo primério representa o efeito
do torque de arraste devido aos mancais do sistema, enquanto que ¢4 é o torque resistivo do
filme de 6leo formado entre a engrenagem e o eixo de saida. A rigidez k;; é variavel com a

posi¢ao do pinhao do eixo primario, sendo um engrenamento helicoidal.
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Figura 8.1: Modelo em ponto morto com elementos nao-lineares na embreagem (rigidez
estratificada e histerese) e no engrenamento (rigidez variavel e folga).

8.2 Descricao das simulagoes

Todas as simulacoes foram realizadas em ambiente Matlab, com as integracdes numeéri-
cas realizadas pela fungao ode45. A fim de alcancar uma maior estabilidade numérica durante
os impactos, a tolerancia de erro relativo para todos os elementos do vetor de solugao foram
inicializadas com um valor minimo de 107%. Com o prosseguimento do processo de inte-
gragao, este parametro foi aumentado pelo algoritmo, dependendo da condicao encontrada
no sistema. As solugoes foram obtidas com um periodo de amostragem de 0,1 ms para a

adequada representacao de contetido espectral até 5000 Hz.
Inicialmente, pardmetros da embreagem (rigidez de pré-amortecimento e histerese) fo-

ram alterados separadamente a fim de verificar a sua influéncia na intensidade da acelaracao

do engrenamento de cada marcha, simulado separadamente. A seguir, foi verificada a in-
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fluéncia do amortecimento do sistema, ocasionando a alteracao do ponto de operacao da
embreagem. Com isso, foi possivel verificar a influéncia do posicionamento do angulo de
transicao de estagios, que permite a utilizacao de diferentes valores de rigidez na embreagem.
Para o sistema oscilando entre os estagios de maior e menor rigidez, foi verificada a influéncia

da histerese do pré-amortecimento e de rigidez princial.

Foram alterados parametros dos engrenamentos, como a folga. Alteracoes no angulo de
hélice e largura do dente foram inseridas no modelo segundo modificagoes na curva nao-linear
de rigidez do engrenamento helicoidal. Finalmente, parametros de inércia do sistema, tais

como volante de inércia e cubo da embreagem foram modificados.

Tabela 8.1: Descricao das simulacoes variando parametros do modelo nao-linear.

Elemento Parametro alterado Engrenamento testado
rigidez de pré-amortecimento lab
Embreagem histerese do pré-amortecimento lab
ponto de operacao 5
angulo de transi¢ao de estagio ot
folga lab
Engrenamentos angulo de hélice lab
largura do dente lasd
Inércias volante lab
cubo da embreagem labd

Em todas as simulagoes nao-lineares foi aplicado um torque 7,,, = 240, 5sin(27 ft), com
uma frequéncia de excitacao de f = 25 Hz, correspondente a segunda ordem de um motor
com rotacdo em marcha lenta de 750 rpm. Os valores de torque médio e da componente

oscilatoria foram utilizados do trabalho de Wang et al (2001).

8.3 Alteragoes em parametros da embreagem

Nessa secao, foram realizadas diversas simulagoes com alteracoes exclusivamente nos
parametros da embreagem, como rigidez e histerese dos estégios, averiguando o seu efeito nos
impactos dos engrenamentos simulados por meio dos quantificadores citados anteriormente,

sinal temporal da resposta e seu contetido espectral.
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8.3 Rigidez do pré-amortecimento

O sistema nao-amortecido foi testado para valores de rigidez dentre 0,05 a 1,5 Nm /°.
Em veiculos de passeio atuais, as embreagens possuem esse estagio com rigidez entre 0,1 e
0,2 Nm/°. As maiores amplitudes de movimento relativo entre o volante e o cubo ocorreram
para maiores valores de rigidez, visualizados na parte a da Figura 8.2. O valor médio desse
movimento relativo também aumentou com o valor de rigidez utilizada, com minimo de 0,01°
para 0,05 Nm/° e maximo de 0,25° com 1,5 Nm /°.

Deslocamento Relativo Volante/Cubo x Tempo - Engrenamento marcha 5
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Figura 8.2: Em a, pode ser visualizado o deslocamento relativo entre volante e cubo da
embreagem na auséncia de histerese ou amortecimento. No gréafico b, estao representados os
valores médios desses deslocamentos.

O indice de rattle (IR), para valores de rigidez até 0,01 Nm/° esteve abaixo de 40
(Figura 8.3), indicando nivel de impactos crescentes entre as engrenagens de primeira a
quinta marcha. Com o aumento para 0,5 Nm/° em diante, a quinta marcha apresentou IR
acima de 80. Nos resultados posteriores, todos os indices de rattle foram normalizados para
a aceleragdo do volante da simula¢ao em primeira marcha com rigidez 0,05 Nm/°, de 0,0237

rad/s? rms.
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Figura 8.3: Indice de rattle calculado para todos alterado segundo a rigidez utilizada no
estagio de pré-amortecimento.

Para a maior rigidez simulada, de 1,5 Nm/°, ocorreram altos niveis de IR para todos
0s engrenamentos, com a primeira marcha apresentando valores acima de 50, nao verificado
em nenhuma das simulacoes anteriores. Nas Figuras 8.4 e 8.5 sao apresentados os padroes
de impacto da engrenagem de quinta marcha, segundo o seu deslocamento relativo, para os
valores de rigidez de 0,5 Nm/° e 1,5 Nm/°.

E visivel a maior ocorréncia de impactos bilaterais para o maior valor simulado, indo
de acordo com o indice de rattle calculado, enquanto que para o menor valor de rigidez
ocorrem impactos unilaterais, com algumas alteracoes entre o limite positivo e negativo da
folga. Apesar da alteracao na rigidez do engrenamento, as regides de contato nao indicam
que ocorra impacto somente quando ocorre um maximo ou minimo local de rigidez. Para 1,5
Nm/°, é possivel observar que sao registrados impactos na regidao positiva e negativa da folga

para os mais variados valores de rigidez do engrenamento.

A partir da aceleracao angular da engrenagem livre, foi obtido o niimero total de impac-
tos no limite positivo (Np) e negativo (Vy) da folga. Na Figura 8.6, é possivel observar que
o nimero de impactos no limite positivo aumenta conforme com o par engrenado simulado e

a rigidez de pré-amortecimento utilizada.
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Figura 8.4: Em a, esta representado o movimento relativo entre o eixo e a engrenagem. No
grafico b, estdo indicada rigidez do engrenamento no instante do contato.
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Figura 8.5: Em a, esta representado o movimento relativo entre o eixo e a engrenagem. No
grafico b, estao indicada rigidez do engrenamento no instante do contato.
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Figura 8.6: Total de impactos no limite positivo da folga dividido pelo tempo total de
simulagao.

Na Figura 8.7, todos os pares engrenados demonstraram FI préoximo a 1 com rigidez a
partir de 5 Nm/°, indicando quantidade semelhante de impactos no limite positivo e negativo.
Nesse caso, o aumento de rigidez ocasionou um aumento na quantidade de impactos no
limite negativo da folga, caracterizando um padrao bilateral. Os maiores valores de IR foram
verificados para a quarta e quinta marchas, cujas engrenagens possuiram as menores inércias,

numa condigao de rigidez de pré-amortecimento menor que 0,5 Nm /°.

FI

0.5

0.1

. 0.05
1 Rigidez de
Engrenamento pré-amortecimento (Nm/°)

Figura 8.7: Razao entre o total de impactos no limite positivo e negativo da folga.
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8.3 Histerese do pré-amortecimento

O sistema sem amortecimento no eixo ou na engrenagem foi testado com histerese de
pré-amortecimento alterada entre 0 e 0,4 Nm. Na figura a seguir, é possivel observar que,

quanto maior foi a histerese utilizada, menor foi o ponto de operacdo médio da embreagem.

Deslocamento Relativo Volante/Cubo x Tempo - Engrenamento marcha 1
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Figura 8.8: Em a, pode ser visualizado o deslocamento relativo entre volante e cubo da com
histerese na embreagem. No grafico b, estao representados os valores médios desses
deslocamentos.

A aceleracao do eixo primério com relacao ao volante nao é alterada significativamente
pela engrenagem simulada, ocorrendo sensiveis variacoes segundo o valor de H;, mostrada
na Figura 8.9. Para H; = 0 Nm, ocorreram valores de TF entre 20 e 30. Com H; = 0,1 Nm
e Hy = 0,2 Nm, esse indice foi reduzido para grandezas proximas a 10. Para H; = 0,3 Nm e
H; = 0,4 Nm, TF foi encontrado acima de 20. Tais resultados mostram que, com o aumento
de histerese no pré-amortecimento da embreagem, houve uma pequena faixa de valores que
promoveram uma atenuacao na vibracao do eixo priméario com relagao ao volante. Porém,
com H; maior que 0,3 Nm, o nivel de aceleracdo rms do eixo voltou a ser significativo. Esse
comportamento vibratorio do eixo primério teve influéncia direta no padrao de impactos dos

engrenamentos, mostrados segundo o indice FI da Figura 8.10.
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Figura 8.9: Taxa de filtragem entre volante e eixo primaério.

H1 {Nm) Engrenamento

Figura 8.10: Razao entre o total de impactos no limite positivo e negativo da folga.

Sem histerese no disco, todos os engrenamentos apresentaram niveis ao redor de 0,2
de FI, indicando a ocorréncia de impactos bilaterais entre os dentes. A média de impactos
na regiao positiva da folga (Figura 8.11) nao foi alterada significativamente em nenhum dos

Casos.
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Figura 8.11: Total de impactos no limite positivo da folga dividido pelo tempo total de
simulagao.

Com a utilizacao de histerese de 0,1 Nm, a relevancia de impactos no limite negativo
da folga foi reduzida, indicando a ocorréncia de impactos unilaterais para os engrenamentos
de primeira a quarta marcha. Com o aumento da histerese, entre 0,2 e 0,3 Nm, os engrena-
mentos de quarta, terceira e segunda marcha passam a ter contato com o limite negativo da
folga. Com uma histerese de 0,4 Nm, todas as engrenagens simuladas registraram impactos
bilaterais, com destaque para a engrenagem de quinta marcha, qua apresentou quantidade

de impactos maior que no caso de histerese nula.

No grafico de indice de rattle (Figura 8.12), para histerese de 0 Nm, houveram resultados
pouco menores que 10 e proximos a 20 averiguando os engrenamentos de primeira a quinta

marcha.

O IR foi reduzido para todos os engrenamentos, com 0,1 e 0,2 Nm de histerese, de-
monstrando a ligeira contribuicao da diminuicdo dos impactos no limite negativo da folga.
Com 0,3 e 0,4 Nm de histerese, as engrenagens de quarta e quinta marcha tiveram indices
ao redor de 30 e 50, respectivamente. Como os engrenamentos estao sujeitos a niveis equiva-
lentes de aceleragao do eixo primério, os pardmetros dos engrenamentos (inércia, relagao de
engrenamento, etc.) possuem grande contribuigao para a diferenga de IR calculados. Esses
resultados mostram a existéncia valores 6timos para a histerese do pré-amortecimento a fim

de atenuar o efeito de rattle em ponto morto, que uma vez ultrapassados podem resultar em
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impactos na transmissao equivalentes & situacao de auséncia de histerese no mecanismo de

amortecimento torsional, de acordo com a literatura (Ohnuma et al, 1986).

0.1
0.2

0.3 =
0.4 1 E ‘
H1 [Nm) ngrenamento

Figura 8.12: Indice de rattle calculado para todos alterado segundo a histerese utilizada no
estigio de pré-amortecimento.

8.3 Regiao de operacao da embreagem x amortecimento

Nesse conjunto de simulagoes, foi considerado o amortecimento ¢, do eixo primario,
representando o torque de arraste dos elementos da transmissao, mantendo o amortecimento
da engrenagem nulo. A histerese da embreagem do estigio de menor rigidez foram simuladas

para os valores de 0, 0,1 e 0,4 Nm.

Com ¢, = 0, na Figura 8.8, a embreagem ¢é solicitada sem a presenga de uma deformacao
média significativa, com amplitudes reduzidas segundo a histerese utilizada. Ja com um
amortecimento ¢, = 0,5 Nm s/rad a rigidez é deformada de, aproximadamente 4,16° para
H; =0,1 Nm e 2,93° para H; = 0,4 Nm (Figura 8.13). Apesar de nao reduzir a deformagao
angular significativamente do caso sem histerese, um disco com H; = 0,1 Nm diminui a
amplitude de oscilacdo ao redor do ponto de operacao se comparado ao caso sem histerese.
Para ¢, = 1,0 Nm s/rad (Figura 8.14) o sistema apresenta uma maior amplitude de pico
antes da faixa de operacdo. Nesse caso, a deformacao para H; = 0,1 Nm é pouco alterada,
enquanto que com uma histerese de H; = 0,4 Nm o ponto de operacao obtido fica em 3,1°,

sendo aumentada.
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Deslocamento Relativo Volante/Cubo x Tempo - c.= 0.5 Nm radls
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Figura 8.13: Deslocamento relativo entre volante e cubo da embreagem com amortecimento
no eixo primario de 0,5 Nm rad/s, visto com maior detalhe.

Deslocamento Relativo Volante/Cubo x Tempo - c. = 1 Nm radis
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Figura 8.14: Deslocamento relativo entre volante e cubo da embreagem com amortecimento
no eixo primario de 1,0 Nm rad/s, visto com maior detalhe.
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8.3 Posicionamento do angulo de transicao de estagios

No item anterior, foi mostrado que o ponto de operagao da embreagem ¢ alterado pela
presenca de amortecimento no sistema. Neste caso, o angulo entre as regides de tracao e
pré-amortecimento deve ser planejado para ser maior que o de operagdo em ponto morto.
Caso o angulo de transicdo seja menor que o necessario para as condigoes de excitacao
e amortecimento, a embreagem terd seu estigio de menor rigidez solicitado até o limite,
acionando seu estagio de tragao. Para verificar a influéncia dessa condicao de operacao no
comportamento de impacto dos engrenamentos, foi feita uma série de simulac¢des variando

esse parametro.

Foi constatado que, em uma embreagem sem histerese e um amortecimento c¢s = 0,5
Nm s/rad no eixo primério, a deformagao méaxima foi de, aproximadamente 4,16°. Para esse
ponto de operacao, a deformacao méaxima com relacao ao angulo de transicao de estagio
adotado é mostrada a seguir e o indice de rattle da engrenagem de quinta marcha é mostrada

na Figura 8.16.

Pode ser observado IR proximo a 30 para angulos de 1° até 3,6°, ocorrendo a diminui¢ao
da deformagcao maxima no estagio de tracao. Numa regiao mais proxima do angulo de 4,16°,
foi realizada uma variacao de 0,1° entre 3,4° a 4,2°, com um crescimento do IR até o maximo
registrado em 3,9°, com subsequente redugao até 4,2°, angulo para o qual a deformacao
méxima foi menor que o limite de transicao, operando exclusivamente no pré-amortecimento.
E importante ressaltar que, para os pontos 4° e 4,1°, ocorreu solicitacao estagio de drive, mas
com um indice de rattle menor que a metade do obtido para todos os outros simulados entre
as duas regides. Quanto ao contetido espectral do sinal, na Figura 8.17, para angulos até 3,6°,
as ordens 3, 2 e 1 (75, 50 e 25 Hz, respectivamente) da velocidade relativa entre o volante
e o cubo mantiveram amplitudes com poucas alteracoes. Na regiao proxima ao angulo de
4,16°, houve um aumento da componente de primeira ordem, com reducao da terceira para
niveis minimos. Com 4,2° de angulo, operando somente no pré-amortecimento, manteve-se

somente a componente da excitacao do sistema.
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Figura 8.15: Deformagoes méaximas relativas ao angulo de transicao de estagios.
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Figura 8.16: Indice de rattle do sistema ndo amortecido para diferentes angulos de
transicao, situados ao redor do ponto de operacao.
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Figura 8.17: Amplitude de 3 harménicas do sinal de velocidade relativa entre volante e
cubo.
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Na Figura 8.18, a resposta do sistema com um angulo de transi¢ao de 3,6° ¢ mostrada,
ocorrendo a utilizacao predominante do estagio de tracao. A acelerag@o entre os componentes
pode chegar a grandezas proximas a 100 rad/s* e a velocidade relativa possui importante
contribuicao das harménicas 1 e 3. Devido & ocorréncia de impactos, existem componentes
ao redor de 690 Hz, referentes ao terceiro modo do sistema volante-cubo-feixo, estudado nos

estudos lineares do trem de poténcia.
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Figura 8.18: Em a e b estao representados, respectivamente, a posicao relativa e o retrato
de fase para o movimento entre o volante e o cubo da embreagem, com angulo de transicao
de estagios de 3,6°. Em c, a aceleracao relativa entre esses componentes é destacada. As
componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

Observando a Figura 8.19 pode-se verificar a ocorréncia de impactos bilaterais entre os
dentes engrenados segundo a posigao relativa, alcangando aceleragoes proximas a 5000 rad /s
na engrenagem de quinta marcha. A intensidade da harménica 3 no movimento relativo entre

engrenagem e eixo é reduzida, ainda com importante contribuicao da ordem 1.
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Figura 8.19: Em a e c estao representados, respectivamente, a posi¢ao relativa e o retrato de
fase para o movimento entre a engrenagem e o eixo primario, para embreagem com angulo
de transicao de estigios de 3,6°. Em c, a aceleracao da engrenagem de quinta marcha é
mostrada. As componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

Para o caso com angulo de transicao de 3,9°, no qual foi verificado o maior valor de
IR, a posigao relativa entre o volante e o cubo mostra uma operacao entre os estagios, com
maior deformagao no pré-amortecimento do que em tragao, graficados na Figura 8.20. Essa
condi¢ao produziu um movimento com uma maior contribuicdo da ordem 2. No grafico de
aceleracao relativa, estao indicados por D os picos ocasionados pela solicitacao da rigidez

dedrive.

Associados aos picos de aceleracao relativa, o deslocamento entre o cubo e o eixo pri-
mario aumenta e a sua velocidade relativa diminui no instante anterior aos impactos no
limite positivo da folga, vistos na Figura 8.21. A excitagdo do modo 3 no modelo vo-
lante4-embreagem-+-eixo primario, em torno de 690 Hz ¢ evidenciada no espectro da velocidade
relativa. Essa condigao mostra que a utilizagao do estagio de drive, nesse caso, acarreta numa
movimentagao conjunta do cubo e do eixo primario, propiciando os impactos, que, ocasionam
na engrenagem de quinta marcha aceleragoes de 5000 rad/s* ap6s o contato. O tempo entre
os impactos no limite positivo e relativo da folga é alterada, se comparada com a que utiliza
angulo de 3,6° (Figuras 8.19 e 8.22).
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Figura 8.20: Em a e b estao representados, respectivamente, a posicao relativa e o retrato
de fase para o movimento entre o volante e o cubo da embreagem, com angulo de transicao
de estagios de 3,9°. Em c, a aceleragao relativa entre esses componentes é destacada. As

componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.
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Figura 8.21: Em a e b estao representados, respectivamente, a posicao e velocidade

relativapara o movimento entre cubo e eixo priméario, com angulo de transicao de estigios
de 3,9°. Em c, a aceleracao relativa entre esses componentes é destacada. As componentes
em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

Com o aumento do angulo de transi¢ao, pouco a pouco, a solicitagdo no estagio de maior

rigidez é reduzida, até a embreagem ser requisitada somente no seu pré amortecimento. Isso
foi detectado para um angulo de transi¢ao de 4,2°. Na Figura 8.23, é possivel observar que

o movimento relativo entre o volante e a embreagem situa-se num ponto de operagao menor

que o de transi¢do de estagios, com aceleracoes relativas menores que 20 rad/s>.
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Figura 8.22: Em a e c estao representados, respectivamente, a posi¢ao relativa e o retrato de
fase para o movimento entre a engrenagem e o eixo primério, para embreagem com angulo
de transicao de estagios de 3,9°. Em c, a aceleragao da engrenagem de quinta marcha é
mostrada. As componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.
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Figura 8.23: Em a e b estao representados, respectivamente, a posicao relativa e o retrato
de fase para o movimento entre o volante e o cubo da embreagem, com angulo de transicao
de estagios de 4,2°. Em c, a aceleragao relativa entre esses componentes é destacada. As
componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

Nos engrenamentos, na Figura 8.24, ocorre menor quantidade de impactos nos engre-
namentos e, na sua ocorréncia, as aceleragoes siao menores que 200 rad/s?>. A componente
de frequéncia vigente no movimento relativo cubro/eixo e eixo/engrenamento é a primeira

ordem.
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Figura 8.24: Em a e c estao representados, respectivamente, a posi¢ao relativa e o retrato de
fase para o movimento entre a engrenagem e o eixo primério, para embreagem com angulo
de transicao de estigios de 4,2°. Em c, a aceleracao da engrenagem de quinta marcha é
mostrada. As componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

8.3 Histerese de drive na regiao de transicao

No caso nao-amortecido, o indice de rattle apresentou valores de, aproximadamente, 40
no caso com um angulo de 3,8° para valores abaixo de 10 para uma simulacao que utilizou
somente o pré-amortecimento, com 4,2°. Simulando uma embreagem possuindo somente
histerese de drive entre 0 e 0,3 Nm ocorreu uma diminui¢ao dos niveis de IR em todos
os casos simulados, principalmente em 3,9° e 4,1°, apresentados na Figura 8.25. Entre as
simulagoes com histerese, a diminuicao do IR foi sutil com o seu aumento. Quanto maior
esse parametro, menor foram as deformagoes méaximas ao redor da transigao (Figura 8.26), e,
para um angulo de 4,2°, sem a solicitagao do estagio de drive, o IR alcancou valores préoximos
a 0,44.
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Figura 8.25: Indice de rattle obtido na transicio de estagios contando somente com a
histerese de tragao.
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Figura 8.26: Deformacgao méxima ao redor da transi¢ao de estagio.

Na Figura 8.27, € mostrado o movimento relativo entre o volante e o cubo da embreagem
para o caso de Hy = 0,1 Nm. Nessa situacao, ocorrem menores deformacoes no estagio de
drive e pré-amortecimento se comparado ao caso sem histerese (Figura 8.20). Com dissipagao
de energia, o retrato de fase é alterado, uma vez que, ao solicitar o estagio de tragao, com
velocidade relativa positiva e deslocamento relativo maior que 3,9°, o par volante e cubo
estao, na transicao para o estagio de menor rigidez, com velocidade relativa préoxima a zero.

Assim, a aceleragdo na passagem de estagios é reduzida.
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Figura 8.27: Em a e b estao representados, respectivamente, a posicao e velocidade relativa
para o movimento entre o volante e o cubo da embreagem, com angulo de transi¢ao de
estagios de 3,9° e H, = 0,1 Nm. Em c, a aceleracao relativa entre esses componentes é
destacada. As componentes em frequéncia da velocidade relativa sao mostradas em d.

Indo de acordo com o IR obtido, ocorre menos impacto no engrenamento (Figura 8.28)

e as aceleragoes méaximas impostas a engrenagem sio reduzidas para 2000 rad/s?, com uma

componente principal da velocidade relativa de primeira ordem.
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Figura 8.28: Em a e c¢ estao representados, respectivamente, a posicao relativa e o retrato
de fase para o movimento entre a engrenagem e o eixo primario, para embreagem com
angulo de transicao de estagios de 3,9° e Hy, = 0,1 Nm. Em c, a aceleragao da engrenagem
de quinta marcha é mostrada. As componentes em frequéncia da velocidade relativa sao

mostradas em d.
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8.3 Histerese de pré-amortecimento na regiao de transigao

Na Figura 8.29, com a utilizacao de histerese somente no pré-amortecimento, ocorreu
para os valores de 0,2 e 0,3 Nm deslocamentos méximos na regiao de menor rigidez de,
aproximadamente, 3,85° e 3,41°. Ja a histerese de 0,1 Nm seguiu padrao de deslocamento
relativo maximo crescente com o angulo de transicao adotado. Visto com maior detalhe, ao
redor do ponto de transicao, que a deformagao maxima é da ordem de 0,015° até 4,1°. Para

4,2° ambas as simulagoes apresentaram deformacoes fora da regiao de tracao da embreagem.
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Figura 8.29: Em a, o valor do deslocamento relativo maximo entre volante e cubo. Na
Figura b, esta representada a deformacao maxima ao redor da transicao de estagio.

Observando a Figura 8.30, ocorreu diminuicao do IR para valores de 0,2 e 0,3 Nm até
angulo de transicao de 4,1°. A utilizagao de uma histerese de 0,1 Nm apresentou IR maior que
o apresentado por um disco sem elementos dissipativos para 3,8° e 4°. Um fato importante a
ser observado é que, para todas as simulacoes com histerese, ocorreu IR préoximo de 10 para

o angulo de 4,2° que, no disco sem essas caracteristicas, foi de 0,44.

107



50 I T I T T I I
-
A——PAN —m H =0NmeH,=0Nm
40 [ el \\':.,\ = = —
\h\m —4—H,=01NmeH,=0Nm
AN H,=0.2NmeH,=0Nm
30- —4H =03NmeH,=0Nm|
14
= N e
20 — -
____77,‘:_‘:?\1
- T
101 A A A A B { 7
0 ! ! | ! I ! ! \ m
3.75 3.8 3.85 3.9 3.95 4 4.05 4.1 4.15 4.2 4.25

Angulo de transicdo de estagio (%)

Figura 8.30: Indice de rattle obtido na transicio de estagios contando somente com a
histerese de pré-amortecimento.

Nesse caso estudado, para uma embreagem que esteja com a sua operacao proxima a
regiao de transicao, a utilizagao de histerese de pré-amortecimento redefiniu um novo ponto
de operacao para valores acima de 0,2 Nm, permitindo ao sistema operar numa regiao com

deslocamentos menores que a transicao para o estagio de tracao.

8.4 Alteracoes em parametros dos engrenamentos

Nesta secao, serao avaliadas simulacoes realizadas segundo alteragoes em parametros
dos engrenamentos, sendo eles a alteracao do angulo de hélice, largura do dente e o efeito da

folga entre os engrenamentos do modelo em ponto morto.

8.4 Folga entre os dentes do engrenamento

As simulacoes variando a folga dos engrenamentos de 0,00001 m até 0,001 m apre-
sentaram significativas alteragoes segundo este parametro. O sistema foi considerado como
nao-amortecido e a embreagem foi mantida com a rigidez de pré-amortecimento, sem histe-
rese. Com o aumento da folga entre os dentes ocorreram menor quantidade de impactos no

limite positivo (Figura 8.31).
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Figura 8.31: Total de impactos no limite positivo da folga dividido pelo tempo total de
simulagao.

Observando a razao entre os impactos (Figura 8.32), para 0,001 m de folga, ocorreram
proporcionalmente menos impactos no limite negativo, indicando uma caracteristica de im-
pactos unilateral dos dentes. Com 0,0005 m, os impactos bilaterais aumentam em ordem
crescente do engrenamento simulado. Para os demais valores, a quantidade de impactos no
limite negativo da folga corresponderam a mais de 35% do total ocorrido no positivo, com

valores méaximos ao redor de 80% para a quinta, terceira e segunda marcha.
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0.001
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Figura 8.32: Razao entre o total de impactos no limite positivo e negativo da folga.
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O indice de rattle calculado para os engrenamentos (Figura 8.33) indicou o aumento da
intensidade dos impactos com a marcha adotada, porém sem apresentar significativa mudanca

com a folga simulada.

40\

300
w20l

10l

0.001
0.0005
0.0001
5e-005 %

1e-005

Folga (m) Engrenamento

Figura 8.33: Indice de rattle calculado para alteracdes na folga entre os dentes engrenados.

Por isso, foi calculada a média das aceleracoes no engrenamento em caso de impacto,
no limite positivo e negativo. Assim, é possivel observar, na Figura 8.34, que o valor de
AP possui uma elevacao no seu valor com o aumento da folga, enquanto que a média dos

impactos no limite negativo (Figura 8.35) nao demonstra esse padrao.

AP (rad/s

0.001
0.0005
0.0001
50005 W

1e-005

Fol 1
olga (m) Engrenamento

Figura 8.34: Mddulo da média das aceleragoes das engrenagens em situacao de impacto no
limite positivo da folga.
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Figura 8.35: Modulo da média das aceleragoes das engrenagens em situacao de impacto no
limite negativo da folga.

Confrontando esses resultados com a contagem de impactos nas Figuras 8.31 e 8.32,
conclui-se que, para valores de folga maiores, entre 0,001 e 0,0005 m, ocorreram impactos
em menor quantidade no limite positivo, fazendo com que a engrenagem fosse submetida a

maiores aceleragoes.

8.4 Angulo de hélice

A transmissao estudada possui angulos de hélice segundo os dados do grupo 4 da Tabela
8.2. Nesse conjunto de simulagoes, ocorreram alteragoes de 1° para cada par engrenado de
primeira & quinta marcha. Com a mudanga desse parametro, todos os outros parametros dos
engrenamentos tiveram que ser recalculados, resultando nas razoes de contato mostradas na
Tabela 8.3.

Em todos os casos, houve aumento da razao de contato com o aumento do angulo de
hélice. Consultando a rigidez média do par engrenado na Tabela 8.4, é possivel observar que
houve diminuicao da rigidez média do engrenamento com o aumento do angulo de hélice para

todos os casos estudados.
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Tabela 8.2: Angulos de hélice utilizados em cada marcha nas simulacoes.

Angulos de hélice

Grupo | 1 (°) | 2 (°) | B35 (°) | Ba (°) | B5 (°)

1 28 28,183 27 27 27
30 | 29,183 | 28 28 28
31 | 30,183 | 29 29 29
32 | 31,183 | 30 30 30
33 32,183 | 31 31 31
34 | 33,183 | 32 32 32

Sy O = W N

Tabela 8.3: Razoes de contato utilizadas nas simulacoes, obtidas a partir da alteracao do
angulo de hélice.

Razoes de contato obtidas

Simulacao €1 €9 €3 €4 €5
1 2,6891 | 2,7782 | 2,7042 | 2,7523 | 2,6813
2 2,7420 | 2,8037 | 2,7226 | 2,7754 | 2,7023
3 2,7671 | 2,8283 | 2,7401 | 2,7974 | 2,7224
4 2,7913 | 2,8519 | 2,7565 | 2,8186 | 2,7415
5 2,8147 | 2,8746 | 2,7721 | 2,8387 | 2,7597
6 2,8371 | 2,8964 | 2,7867 | 2,8580 | 2,7769

Tabela 8.4: Rigidez média dos engrenamentos para alteracoes no angulo de hélice.

Rigidez Média dos Engrenamentos (x10° N/m)

Simulagéo ktml ktm? ktm3 ktm4 kth
1 2,2183 | 2,2425 | 2,5960 | 2,7223 | 2,5557
2 92,1521 | 2,1905 | 2,5455 | 2,6643 | 2,5049
3 2,1161 | 2,1375 | 2,4941 | 2,6054 | 2,4533
4 2,0780 | 2,0838 | 2,4419 | 2,5456 | 2,4008
2 2,0380 | 2,0294 | 2,3889 | 2,4850 | 2,3476
6 1,9960 | 1,9742 | 2,3351 | 2,4236 | 2,2936

Na Figura 8.36, é possivel observar com mais detalhe que a maior rigidez média foi
calculada para o engrenamento de quarta marcha e os menores valores se alternam entre a
primeira e segunda marcha. Engrenamentos com valores de rigidez semelhantes, como da
terceira e quinta marcha, nao apresentaram valores de IR semelhantes (Figura 8.37). Nao
houve um padrao significativo de alteracao de IR com o valor de hélice, pois ocorreram valores
ao redor de 20 e 30 nos engrenamentos de segunda, terceira e quinta marcha para valores
ao longo de todas os testes realizados. Ocorrem atenuagoes no nivel de rattle, porém nao é

possivel generalizar essa proposta de solugao segundo os testes realizados.
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Figura 8.36: Rigidez média dos engrenamentos, obtidas a partir da alteragao do angulo de
hélice.
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Figura 8.37: Indice de rattle obtido para os engrenamentos de marcha 1 a 5 variando o seu
angulo de hélice.
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8.4 Largura do dente

Nessa etapa, a largura do dente foi reduzida dos valores padrao da transmissao, apre-
sentados no conjunto 4 da tabela 8.5. O aumento da largura do dente resultou em razoes de
contato acima de 3, maior que o limite maximo validado por CAT (1995), para 1 < e < 3 e,

por isso, os dentes dos pares engrenados foram reduzidos de 90 a 70% dos valores padrao.

Tabela 8.5: Razoes de contato utilizadas nas simulagoes, obtidas a partir da diminuicao da
largura do dente.

Largura dos dentes (mm)
Grupo Wy Wo w3 Wy Ws
1 12,2500 | 10,5700 | 10,1850 | 11,4800 | 10,6400
14,0000 | 12,0800 | 11,6400 | 13,1200 | 12,1600
15,7500 | 13,5900 | 13,0950 | 14,7600 | 13,6800
17,5000 | 15,1000 | 14,5500 | 16,4000 | 15,2000

=N VVEN \)

Com as alteracoes na largura do dente, ocorreram maiores mudancas na razao de con-
tato, mostradas na Tabela 8.6, proporcionando alteracoes significativas na rigidez média do

engrenamento que na varia¢gao do angulo de hélice (Tabela 8.7).

Tabela 8.6: Razoes de contato utilizadas nas simulacoes.

Razoes de contato obtidas

Simulacao €1 €9 €3 €4 €5
1 2,3283 | 2,3948 | 2,3741 | 2,4008 | 2,3451
2 2,4827 | 2,5472 | 2,5016 | 2,5401 | 2,4772
3 2,6370 | 2,6996 | 2,6291 | 2,6793 | 2,6093
4 2,7913 | 2,8519 | 2,7565 | 2,8186 | 2,7415

Tabela 8.7: Rigidez média do engrenamentos para alteracoes na largura do dente.

Rigidez Média dos Engrenamentos (x10° N/m)

Simlﬂagﬁo ktml kth kth ktm4 ktm5
1 1,6887 | 1,7043 | 1,9226 | 2,0348 | 1,9049
2 1,8412 | 1,8523 | 2,1130 | 2,2260 | 2,0885
3 1,9711 | 1,9790 | 2,2861 | 2,3965 | 2,2538
4 2,0780 | 2,0838 | 2,4419 | 2,5456 | 2,4008
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Na Figura 8.38 é visivel que a quarta marcha apresentou os maiores valores de rigidez
segundo as alteracoes, enquanto que as engrenagens de primeira e segunda marcha apresen-

taram valores menores.

2.6 % 10 —@- engrenagem 1 marcha j
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—#— engrenagem 32 marcha : /_,,/f*’:“";
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I S e R SRCECECEEEEERPEEEPEES e e b —
1_6T_/ | 1 1 l 1
70 75 80 85 90 95 100

% Largura original do dente

Figura 8.38: Rigidez média de engrenamento, obtido para os engrenamentos de marcha 1 a
5 variando a largura do dente.

Com as alteragoes propostas, os engrenamentos de marchas 1, 2 e 3 tiveram o indice de
rattle pouco alterado, mas com um valor maximo de 20 para a engrenagem 3. Os engrena-
mentos das marchas 4 e 5 tiveram uma aumento do IR com a redugao da largura, alcancando

valores acima de 30 quando a engrenagem 4 foi reduzida 80% e a 5 em 70%.

80

90

idi 1
% largura original Engrenamento

Figura 8.39: Indice de rattle obtido para os engrenamentos de marcha 1 a 5, com 80 a 120
% da largura original.
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8.5 Alteragao em inércias do sistema

Nessa secao, sao mostrados resultados de simulagoes obtidas a partir de alteragoes em
parametros de inércia do sistema, com modificacoes no volante e no cubo, representando a

inércia da embreagem.

8.5 Inércia do volante

As simulacoes foram realizadas com a alteragao da inércia do volante de 0,05 a 0,3
kgm?. Neste caso, a embreagem permaneceu com uma rigidez de pré-amortecimento de 0,12
kg Nm/° e sem histerese. O amortecimento no eixo e engrenamento foram desconsiderados.
Segundo a Figura 8.40, os valores de IR foram reduzidos de grandezas préoximas a 70 com
o menor valor simulado, para valores abaixo de 20 para a quinta marcha e valores para um

volante de 0,3 kgm?.

L. 2
Inércia do volante (kg m
(kg m") Engrenamento

Figura 8.40: Indice de rattle calculado para alteracdes no volante de inércia.

Com inércias maiores que 0,1 kgm?, nao foram obtidas reducoes drasticas no valor de
IR. Como foi visto anteriormente na etapa de estudo linear com o modelo de trés graus de
liberdade, no caso de um veiculo em tragao operando segundo a rigidez do amortecimento
principal, ocorrem a diminuicao das frequéncias de surging e drive rattle. Pensando somente

no modo de rattle, esse procedimento nao iria contra a recomendacao de diminuir ao maximo
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essa frequéncia (DREXL (1988)), mas, nesse trabalho, nao foi levada em conta a condigao
de vibragao do motor, para averiguar a observacao de SEAMAN et al (1984), que esse

procedimento causa o aumento dos esforcos no virabrequim.

8.5 Inércia da embreagem

A inércia do disco de embreagem teve sua inércia aumentada de 0,005 kgm?, valor
proximo ao de um disco simples, até 0,1 kgm?, equivalente a inércia secundéaria de um DMF.
Se acordo com a Figura 8.41, ocorreram impactos na regiao positiva da nao- linearidade
para todas as simulacoes, com uma menor densidade de impactos para uma inércia de valor

elevado de 0,5 kgm?.

0.1
Inércia do disco (kgm2] Engrenamento
Figura 8.41: Média de impactos no limite positivo alterando a inércia do disco.
A razdo de impactos da Figura 8.42 mostra que, para uma inércia de 0,1 kgm?, a
quantidade de impactos no limite negativo foi menor que 20% dos ocorridos no positivo. O

indice de rattle (Figura 8.43) para a engrenagem de quinta marcha foi reduzido de valores

proximos a 20 com a menor inércia testada, para 10, com a inércia de 0,1 kgm?.

117



Inércia do disco (kgm2] Engrenamento

Figura 8.42: Fracao entre os impactos com a alteragao da inércia do disco.

Inércia do disco (kgm2] Engrenamento

Figura 8.43: Indice de rattle calculado para alteracdes na inércia do disco de embreagem.

Esse procedimento, além de atenuar os impactos no caso de idle rattle, também for-
nece uma solucao para a reducao da frequéncia de ocorréncia do modo de rattle no sistema
linearizado visto na etapa linear do trabalho. Assim, essa seria a proposta mais genérica en-
contrada, atenuando os impactos em marcha lenta e fazendo com que, em caso da utilizacao
de inércia de 0,1 kgm?, a frequéncia natural do rattle seja deslocada para valores que nao

poderiam ser excitados pelas componentes harmonicas do motor em marcha lenta.
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9 CONCLUSOES E TRABALHOS FUTUROS

9.1 Conclusoes

O modelo simplificado com trés graus de liberdade apresentou frequéncias naturais
relacionadas aos fenomenos de surging e clonk coerentes com as verificadas na literatura. Foi
mostrado que a diminui¢ao da rigidez da embreagem de disco simples promoveu a reducao
na frequéncia relacionada ao rattle de forma muito mais efetiva que alteragoes inerciais ou
modificacoes em outros elementos de rigidez do sistema. O modelo com maior nimero de
graus de liberdade apresentou valores no maximo 10% menores para o modo linearizado de
rattle e 2,5% para o de surging. Além disso, os modelos reproduziram as caracteristicas de

vibracao do sistema segundo a marcha selecionada.

Na etapa de simulagoes nao-lineares, as engrenagens de quarta e quinta marcha apre-
sentaram, em geral, os maiores valores de aceleracao em todos os testes realizados, sendo
também as mais sensiveis com relacao a alteragoes no sistema. Essa verificacao vai de en-
contro a resposta em aceleracao no modelo de ponto morto linear, que ja indicava maiores
aceleracoes relativas ao eixo nesses elementos. Nos impactos, pode ser observada a excitacao
de um modo do conjunto volante+cubo-eixo primério verificado na etapa linear do trabalho.
As propostas de atenuacao do fendmeno indicadas na literatura, em grande maioria, foram
efetivas na reducao do nivel das aceleragoes dos engrenamentos em impacto. Foi verificado
que valores reduzidos de rigidez de pré-amortecimento produziram resultados com baixos
niveis de IR. J& a histerese desse estigio necessita ser escolhida com cuidado, uma vez que
atenuou o nivel das aceleracoes rattle até um valor limite que, se ultrapassado, resultou em
vibracoes equivalentes as do sistema com embreagem sem esse dispositivo. O efeito do torque
de arraste na transmissao foi obtido com a utilizacao de um amortecimento viscoso, alterando
o ponto de operacao da embreagem. A compreensao desse efeito nao foi plenamente repre-
sentada pelo indice de rattle necessitando do apoio de indicadores criados nesse trabalho e da
literatura para a caracterizacao da vibracao resultante no sistema. As simulacoes realizadas
indicaram que o sistema sem histerese operando ao redor do angulo de transi¢cao, nos testes
realizados com frequéncia constante, tornou-se extremamente sensivel a pequenas modifica-

coes nesse parametro, podendo produzir elevados niveis de IR. Nesse caso, a histerese de
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pré-amortecimento foi importante para redefinir o ponto de operacao da embreagem distante
ransicao, m m um niv rattle maior qu resen istema sem hister
da transicao, mas co el de rattle maio e o apresentado pelo sistema sem histerese

no pré-amortecimento.

Alteracoes na folga dos engrenamentos, citadas na literatura como possiveis solucoes
para o fenémeno, nao produziram significativas alteracoes no indice de rattle. Para com-
preender que, com folgas maiores, ocorrem menor quantidade de impactos causando maior
intensidade de aceleracao na engrenagem, foi necesséario utilizar indicadores como a média
das aceleracoes em situacoes de impacto. Para a modelagem do engrenamento, com a dimi-
nuicao do angulo de hélice, ocorreu a diminuicao da razao de contato entre as engrenagens,
resultando numa menor rigidez média. Porém, como ocorreram sutis variagoes na rigidez,
o valor de IR foi pouco alterado nas simulacoes. Com a diminui¢ao da largura do dente,
ocorreram também a diminuicao da razao de contato, causando reducoes mais significativas
na rigidez média do engrenamento. Nesse caso, com a diminui¢ao da largura do dente as

engrenagens de quarta e quinta marcha apresentaram aumento no valore de IR.

A inércia do volante, se reduzida dos valores comerciais, produziu altos niveis de acele-
racao nos engrenamentos, porém, com o seu aumento a partir de valores reais proporcionou
pouca alteracao no valor do IR, bastante reduzidos. Alterando a inércia do cubo da embrea-
gem foi obtida grande atenuagao dos impactos ao se utilizar valor semelhante ao de um disco
secundario de volante dupla-massa. Sendo assim, essa solucao se mostrou bastante efetiva
também na reducao da frequéncia natural do sistema linearizado na condicao de tracao. Isso
indica que o fendmeno de rattle, no caso da utilizacdo de um disco de embreagem simples,
deve ser tratado com diferentes abordagens para a sua atenuacgao, tornando-se dois proble-
mas distintos, com necessidade da adequacao do estigio de pré-amortecimento para o rattle
em ponto morto e do amortecimento principal em caso de rattle em tracao. Com a elevacao
do valor da inércia ligada ao eixo de entrada da transmissao, por exemplo, através do uso
do DMF, o fenomeno é abordado de maneira global, provendo alteracoes no desempenho do

sistema em ambos os casos de ocorréncia.

9.2 Trabalhos Futuros

Uma melhor descricdo da vibracao em situacao da tracao é necessaria, verificando o

efeito da histerese do estagio de maior rigidez para a atenuacao do fenomeno de drive rattle,
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a fim de compara-las com as simulacoes do sistema linearizado. Para isso, serd necesséria
a utilizacao de torque do motor mais representativo, podendo ser obtido a partir de dados
reais. O comportamento de outras configuracoes de powertrain, como o de tracao traseira
também deve ser verificado, além do tipo de veiculo analisado (carros de passeio, utilitarios,
caminhdes, etc.). E necessario confrontar os resultados das simulacdes com medicdes reais
de trem de poténcia, identificando possiveis discrepancias nos resultados e propondo ajustes

nesses modelos.

Em estudos futuros, sera necessario estudar o processo de conversao da vibragao torsio-
nal originaria dos impactos dos dentes em ruido. Nesse trabalho, os impactos foram avaliados
segundo a intensidade da aceleragao, porém, nao é possivel afirmar que, em casos onde a ace-
leracao foi reduzida, o som produzido foi alterado significativamente, pois o ouvido humano
comporta-se de maneira nao-linear, sendo sujeito também aos aspectos cognitivos. A criacao
de algum indicador correlacionado a resultados experimentais, distinguindo o nivel de ruido
proporcionado a partir dos resultados das simulagoes torsionais poderia ser extremamente
util no projeto do powertrain. Nesse sentido, a iteracao entre o sistema torsional e a carcaca
do trem de poténcia também deve ser investigada, pois o ruido transmitido por ar depende

fortemente da resposta da caracteristica de irradiacao sonora da carcaca.
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