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Resumo

Mariano, Silvio Luiz. Anglise Numérica ¢ Experimental do Indice de Vibro-Impacto em
Alavancas de Transmissio Mecénica. Campinas: Faculdade de Engenharia Mecénica,

Universidade Estadual de Campinas, 2005, 128p. Dissertagfio (Mestrado).

Este trabalho apresenta a andlise numérica e experimental do indice de vibro-impacto em
alavancas de transmisséio mecénica. Foram desenvolvidos modelos de alavanca que consideram
ndo-linearidades na estrutura. Métodos para quantificagfo do vibro-impacto foram obtidos na
literatura ¢ implementados para o levantamento de curvas, as quais indicam a variagio do Indice
de Vibro-Impacto com relagdo a variag#io dos pardmetros dos modelos desenvolvidos. A técnica
da Transformada de Hilbert também foi implementada para levantamento das forgas néo-lineares
atuantes nos modelos. Foram utilizadas trés bancadas para identificacio das forgas nfo-lineares
atuantes ¢ validac¢io da técnica salientada, que utiliza sinais de forca, deslocamento, velocidade e
aceleracdo. As curvas de rigidez ndo-linear foram identificadas coerentemente, as quais tiveram
validagdo pelo levantamento da rigidez das mesmas bancadas por medi¢es estaticas. Dois
modelos numeéricos de alavanca, utilizando massas concentradas, foram estudados. Nestes
identificaram-se curvas de for¢a ndo-linear e levantaram-se curvas de sensibilidade do Indice de
Vibro-Impacto & variacdo dos parametros dos modelos. Mostrou-se que a técnica da
Transformada de Hilbert pode ser utilizada para a identificagio de sistemas nfo-lineares e que o

estudo de sensibilidade em modelos de vibro-impacto pode ser obtido sem muita dificuldade.

Palavras-chave: Alavanca de Trasmissdo, lIdentificacdo de Sistemas, N&o-Linearidade,

Transformada de Hilbert, Vibro-Impacto.



Abstract

Mariano, Silvio Luiz. Numerical and Experimental Vibro-Impact Level Analysis in Mechanical
Gearshift Levers. Campinas: Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de
Campinas, 2005, 128pp. Dissertacdo (Mestrado).

This work presents a study about a numerical and experimental vibro-impact level analisys in
mechanical gearshift levers. It was developed gearshift lever models which consider
nonlinearities in the structure. Methods to vibro-impact quantification were obtained in the
available literature and were implemented to obtain curves which show the vibro-impact level
change with the modification of the parameters of the developed models. Hilbert Transform
techniques were also implemented to obtain nonlinear forces implemented on the models. To
verify the efficiency of these techniques, three test rigs with nonlinearities were developed and
the nonlinear forces were identified. The techniques need the displacement, velocity and
acceleration signals to calculate the forces. The nonlinear forces curves were identified and
validated with the static forces measured. Two models of gearshift levers were developed, using
lumped masses. In these models the nonlinear forces curves and the sensibility to the vibro-
impact level with modifications in the model parameters were obtained. It was showed that the
Hilbert Transform techniques are reliable to identify nonlinear systems and that the sensibility

study in vibro-impact can be obtained easily.

Keywords: Gearshift Lever, System Identification, Nonlinearity, Hilbert Transform, Vibro-

Impact.
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Letras Lafinas

a maximo deslocamento elastico (Modelo de Ren)
A amplitude

b diferenga entre microdeslizamento e elementos bilineares
c amortecimento viscoso

[c] matriz de amortecimento viscoso
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deslocamento angular [rad]
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W ~  freqiiéncia

Je, — densidade

@ -  freqiiéncia

Superescritos

a — normalizado
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Capitulo 1

Introducao

A investigagio do problema de Vibro-Impacto € o estudo de um fendmeno no qual ocorre a
sucessdo repetitiva de ruidos de curto tempo de durago. Na industria automotiva, o fenémeno de
Vibro-Impacto é conhecido por afetar a qualidade do veiculo percebida pelo cliente e tem
significante impacto nos custos de garantia (Soine et al., 1999). Alguns fenémenos de baixa
freqiiéncia, tais como Vibro-Impacto (“rattle”) de marcha lenta e o vibro impacto de transmisséo
vem sendo estudados de forma a reduzir os ruidos indesejaveis, uma vez que o nivel de ruido €

um dos pardmetros para a avaliacdo da qualidade de um automodvel (Wang, 1997).

O fenémeno de Vibro-Impacto acontece quando componentes em contato (n#o
necessariamente unidos) sofrem impactos entre si € geram um ruido perceptivel. Entre os fatores
que afetam o “rattle” podemos citar velocidade de impacto, movimento relativo entre os
componentes, pré cargas, propriedades das superficies de contato, etc. (Her et al., 1997, Weisch
et al., 1997). A fonte bésica deste fendmeno € geralmente um componente ou um sub-sistema
com ndo-lincaridades, tais como folgas, diferencas de rigidez (backlash), atrito seco, histeresse

entre outros (Padmanabhan et al., 1995).

Um dos fendmenos de Vibro-Impacto facilmente identificados no sistema de transmissdo
de poténcia de veiculos é o “rattle” de alavanca de transmissdo mecénica, que surge devido &
existéncia de folgas entre o sistema de acoplamento da alavanca e o sistema de controle da
transmissdo, provocando ruidos indesejados na cabine do veiculo (Prado, 2002). Devido a
presenca de folgas, o sistema torna-se um problema da dindmica néo-linear. Antes de classificar
os sistemas como lineares ¢ ndo-lineares é necessario salientar que todos os sistemas sdo ndo

lineares e o grau com que essas nfo-linearidades afetam os sistemas definem a possibilidade dos



modelos que representam esses sistemas serem linearizados, dependendo do tipo de aplicagéio do
modelo. Dessa forma sistemas fisicos com baixo grau de ndo-linearidade podem ser modelados
linearizados e produzir resultados satisfatérios. Quando o grau de n#o-linearidade é alto ou
gquando os sistemas precisarem apresentar grande fidelidade, modelos nfio-lineares sio

necessarios para que se cheguem a resultados satisfatérios.

Podemos saber se um sistema € classificado como linear ou n#o-linear por algumas
caracteristicas. Uma das caracteristicas mais utilizadas € a superposic8o linear. A caracteristica de
sistemas que obedecem a superposi¢do é que estes podem ser separados em partes (Strogatz,
1994), cada parte pode ser analisada separadamente e depois os resultados individuais podem ser
combmados para dar o resultado do sistema total. De um ponto de vista de sistema, quando uma
combmat;ao linear de entradas produz uma combinagdo linear das saidas, diz-se que o sistema
obedece a superposi¢iio. Numa perspectiva matematica, a superposi¢do acontece se a somatoria
de duas solugSes para uma equacdo € também solugfio para a equacfo. Se a caracteristica de
superposi¢fio nfo estiver presente no sistema, o sistema é dito nfo-linear. Desta forma, quando
um sistema € considerado nio-linear, técnicas ndo-lineares devem estar disponiveis para que se

modele o sistema de forma a obter-se resultados satisfatorios.

Um procedimento comum utilizado na analise dinidmica de sistemas ndo-lineares € a
integragdo numerica do modelo no dominio do tempo, que pode fornecer tanto a resposta
transiente quanto a resposta permanente dos sistemas. Porém existem alguns problemas nesse
tipo de aproximacio tais como o grande consumo de tempo para a obtengdo da resposta do
sistema e dificuidades numéricas na integracéio com computadores digitais para alguns tipos de
algoritmos de integracfio, particularmente quando a nfo-linearidade torna-se muito severa
(Padmanabhan et. al, 1995). Uma aproximagfo alternativa é o método do balango harménico.
Esta aproximago € conhecida por resolver equaces algébricas nfo-lineares resultantes (Ling,
1987). Este método apresenta problemas quando as ndo-linearidades sdo muito severas, quando
uma solugfo satisfatdria do sistema necessita de muitas harménicas e um sistema de equagdes

muito grande tem que ser resolvido.

A maioria dos modelos desenvolvidos para o estudo do fendmeno de vibro-impacto
envolvem sistemas de massas concentradas com multiplos graus de liberdade, que incorporam

¢lementos ndo-lineares, tais como folgas, atrito seco, histeresse etc. A partir desse modelo



podem-se fazer estudos para redugdo do vibro-impacto, modificando-se, por exemplo, os

movimentos relativos entre os componentes e/ou medificando-se caracteristicas dos materiais.

1.1  Revisio Bibliografica
1.1.1  Vibro-Impacte em Transmissdes Manuais

A respeito do fendmeno de Vibro-Impacto em transmissdes mecanicas, investigacoes
prévias vém estudando o fendémeno resultante da introdugio de folgas em sistemas de transmissio

utilizando diferentes técnicas, tanto numéricas quanto experimentais.

Para o estudo e simulacéo de sistemas com presenga de vibro-impacto podem ser utilizadas
técnicas digitais e analdgicas. Singh et al. (1989) e Kataoka et al. (1991) em seus trabalhos,
fazem utilizagao de técnicas digitais para o estudo e simulacio do fendmeno de vibro-impacto em
sistemas de transmissdo, basicamente utilizando o método Runge-Kutta para a integragdo
numeérica no dominic do tempo. Comparin ¢ Singh (1989) e Padmanabhan e Singh (1992)
publicaram trabalhos utilizando técnicas anal6gicas para simulacdes do fendmeno de vibro-

impacto, montando circuitos anal6gicos pata simular o sistema modelado.

Mas ndo s6 o modelamento e simulagiio sfo necessdrios para estudar por completo o
fenbmeno de vibro-impacto. Estudos experimentais também se fazem necessérios para validar o

fenémeno. Trabalhos publicados por Padmanabhan ¢ Singh (1993) ¢ Abe et al. (1992) estudam

experimentalmente a percepcio de ruidos.

As dificuldades a respeito da simulac8o numérica foram discutidas por Rust et al. (1990),
como, por exemplo, problemas no estigio de formulagdo do modelo. Nos casos de problemas
praticos de vibro-impacto, varios elementos de unifio diferentes e ou montagens com folgas sdo
encontrados como, por exemplo, engrenagens, rolamentos ¢ embreagens. Conseqiientemente o

problema fica muito complicado sobre o ponto de vista de simulacsio computacional.

Para a simula¢do do fenémeno de vibro impacto foram utilizadas basicamente técnicas no
dominio do tempo e da freqiiéncia. Técnicas utilizando integracdo direta no tempo, que fornecem
tanto respostas transientes quanto permanentes sio comumente utilizadas para a resolugio de

sistemas néo-lineares (Padmanabhan et. al, 1995). Uma aproximacfo alternativa é a técnica de



balango harménico, que limita a resposta a um conjunto de equagdes algébricas (Padmanabhan ¢
Singh, 1995a, 1995b).

Ferramentas baseadas no Método dos Elementos Finitos (FEM) foram também utilizadas
por Shaw et al. (1997) no estudo de melhoria do desempenho do vibro-impacto em componentes
automotivos. Os Elementos Finitos no Dominio do Tempo (FET), baseado em um principio de
Hamilton, que transforma o problema em um problema de valor de contorno, foi utilizado por

Wang (1997) para o estudo de vibro-impacto em transmissdes automotivas.

A quantificacio do vibro-impacto para a methoria do desempenho com relagéo a ruido ¢
um problema bastante estudado pelos pesquisadores. Trabalhos publicados por Padmanabhan et.
al (1995), Shaw et al. (1997), Chikatani e Suehiro (1991} e Ohnuma et al. (1985) definem varios
critérios para a avaliagio e quantificagiio do fenbmeno de vibro-impacto em sistemas de

transmissdo mecinica.

1.1.2  Modelagem de Estruturas Nio-Lineares

Muitas aplicacdes de engenharia exigem modelos matematicos para predizer efeitos devido
a modificagdes estruturais ou corregdo dos niveis de vibragio indesejados. Entfio bons modelos
s8o conquistados obtendo-se informagdes sobre as néo-lincaridades. Por exemplo, o trabalho de
Ewins (1982), mostra que o amortecimento medido quase sempre ¢ ndo-linear, embora
normalmente seja aproximado como linear. Watanabe e Sato (1988) mostram que podem também
ser encontradas ndo-linearidades de rigidez em molas. As condi¢des de contorno podem
‘niroduzir no-linearidades em sistemas lineares. Um exemplo é uma viga engastada-livre

mostrado por Murakami e Sato (1990), onde a jun¢o induz efeitos ndo-lineares.

Mentel (1987) mostra que alguns ¢lementos como borracha € compdsitos tém propriedades
materiais elasticas nio-lineares. Sistemas com auto-excitagdo como fric¢do seca que possuem
caracteristicas ndo-lineares foram apresentados por Ren (1992). Boivin ¢ Pierre (1995) mostram
outro fendmeno ndo-linear que & dificil de ser detectado, chamado de ressonéncia interna. Até
mesmo sistemas de corpos rigidos como mecanismos de manivela sdo cinematicamente ndo-
lineares. Estas e outras ndo-linearidades podem ser encontradas juntas numa mesma estrutura
como mostrado por Yu et al. (1996). A presenca de nfo-linearidades pode ser considerada como

uma caracteristica ttil ou as vezes indesejavel. Ha situacGes onde ndo-linearidades sdo lteis e



projetadas. Um exemplo € a fricglio desejada enire as laminas nas turbinas de motores de
aeronaves (Sanliturk et al., 1997). Por outro lado, ha situagSes onde 0s mesmos tipos de néo-
linearidades podem ser indesejadas como, por exemplo, a instabilidade em turbinas a vapor

devido a fricgdo interna (Wang e Chen, 1992).

Embora exista um grande numero de ndo-linearidades em diferentes mecanismos, é
possivel classificar as ndo-linearidades em caracteristicas nfo-lineares globais, como
propriedades dos materiais apresentadas por Rice ¢ Xu (1996), e caracteristicas nfio-lineares
locais, como molas ndo-lineares mostradas por Watanabe ¢ Sato (1988). Muitos dos fenémenos
de no-linearidades localizadas sdo devidos a uma interagfo ndo-linear que acontece entre duas

partes do sistema conectadas entre si.

A regido entre as duas partes conectadas é normalmente conhecida como uma junta. Uma
estrutura mecénica real normalmente consiste de vérios componentes conectados por juntas de
diferentes tipos tais como juntas aparafusadas (Gaul et al, 1994), juntas rebitadas, juntas
soldadas, juntas adesivas ou qualquer outro mecanismo de unifo (Sanliturk et al., 1997). Embora
as juntas sejam facilmente identificadas na estrutura, um modelo mateméitico da junta
normalmente ¢ de dificil obtengfio (Gaul et al., 1994). Uma maneira de se obter um modelo
matemaético de uma junta consiste em encontrar a relagdo entre uma forca de excitacfio externa

aplicada a junta e a sua resposta (Burdekin et al., 1978).

Muitas vezes a validagfio do modelo de junta € feita correlacionando o modelo analftico
com dados de testes dindmicos experimentais, uma vez que a maioria das nio-linearidades
estruturais ndo pode ser predita com precisdo apenas por informacgdes geométricas. Alem disso,
quanto maior o nimero de informag8es sobre as nfo-linearidades, melhor serd o modelo analitico

obtido (Haslinger, 1995).

Uma vez que a estrutura € classificada como néo-linear, é necessério escolher qual tipo de
modelo que serd usado para representar suas caracteristicas dindmicas. Modelos aproximados
discretos sdo normalmente usados. Podem ser usados trés diferentes técnicas para discretizagio
de estruturas: modelos espaciais, modelos modais e modelos de resposta (Ewins, 1984). Embora

quaisquer destas op¢Oes possam ser usadas para representar uma estrutura, normalmente ha um



modelo que é mais apropriado que os outros para uma determinada andlise (Watanabe e Sato,
1988).

1.1.3 Transformada de Hilbert

No campo do processamento de sinais a Transformada de Hilbert (HT) € levada como uma
técnica muito utilizada. Teoricamente a HT e também suas propriedades para a andlise de
vibrag3es lineares e nfo-lineares foram discutidas em grande variedade em Vakman (1983). A
aplicagéio da HT para o sinal inicial prové algumas informagdes adicionais sobre amplitude, fase
instantdnea e freqiiéncia de vibragdes. Esta informagéo foi valida quando aplicada a analises de
movimento de vibra¢tes (Hammond, 1987). Além disso, foi descoberto que a Transformada de
Hilbert também pode ser utilizada para solucionar problemas inversos: o problema de

identificacdo de sistemas vibratorios.

Os primeiros resultados do uso da Transformada de Hilbert para identificagio de sistemas
vibratérios foram feitos no dominio da freqiiéncia (Tomlinson, 1984). Neste trabalho 2
Transformada de Hilbert pode ser utilizada para a caracterizaglo de sistemas ndo-lineares por
causa de modificagSes existentes nos sistemas nfo-lineares, comparado a sistemas lineares.
Existe também a possibilidade de identificar tipos comuns de nfo-linearidades em estruturas

mecénicas a partir de modifica¢des na FRF.

Qutras linhas de pesquisa publicadas (Feldman, 1985) foram direcionadas a aplicagdo da
Transformada de Hilbert no dominio do tempo. Sob vibragGes livres, um sistema simples de
vibragéo possuindo massa e elementos de rigidez e amortecimento possui perda gradual de
amplitude de deslocamento por causa da perda de energia do sistema. Se o sistema possui forgas
elasticas ndo-lineares, a freqiiéncia natural dependera decisivamente da amplitude de vibrag@o.
Como as forcas ndo-lineares dissipativas e elasticas tem efeitos totalmente diferentes nas
vibragdes livres, a metodologia da Transformada de Hilbert (Feldman, 1985) nos habilita a
determinar alguns aspectos do comportamento dessas forgas. Para essa identificag@o no dominio
do tempo foi proposto que relagdes sejam construidas, como a relagdo entre o coeficiente de
amortecimento como funcdo da amplitude mais as relagdes entre a freqiiéncia instantdnea e

amplitude (Feldman, 1985). Mais tarde, a determinacdio dos coeficientes lineares de



amortecimento pela extragdo da derivada do envelope de vibragdo foi sugerido por Agneni

(1989).

Mais tarde o desenvolvimento de métodos baseados na Transformada de Hilbert foram
feitos para identificacdio generalizada de vibragdes néo-lineares livres e forgadas (Feldman,
1991). Outros artigos (Feldman, 1994a, 1994b) ddo ao leitor uma idéia compreensiva do
procedimento com resposta livre e forgada envolvendo a identificagfio de sistemas ndo-lineares
com 1 grau de liberdade sob condigdes de vibragio livres ou forgadas. Estes métodos, como sdo
ndo-parametricos, foram recomendados para identificagfio de parimetros modais instantineos,
como o “backbone” do sistema, utilizado na caracterizagdo de sistemas lineares e nio-lineares
(explicado com detalhes no 0) e determinagBo das curvas de amortecimento. Recentes esforgos
foram direcionados para refinamento da técnica a respeito da andlise de sinais com 2
componentes (Feldman e Braun, 1995a). Se um sinal de vibragdo consiste em dois componentes
nio-estactonarios, a decomposi¢io no dominio do tempo deve ser calculada utilizando-se da
Transformada de Hilbert 2 vezes. Esta técnica possibilita o desacoplamento de sistema de dois
graus de liberdade ¢ estimar cada componente nfo-linear separadamente. No artigo (Feldman,
1997a), diz-se que os resultados obtidos da técnica de identificagio via Transformada de Hilbert
podem ser postas em uso dentro da identificagfio de sistemas vibratérios nio-simétricos. O poder
do método de identificagio considerado é situado no seu potencial para solucionar modelos

fistcos para elementos ndo-simétricos no sistema.

O resultado mais interessante de identificagfio de sistemas nfio-lineares baseado na analise
da Transformada de Hilbert para vibragdes néo-lineares foi publicado por Feldman (1997b). Este
artigo descreve uma identificag@io generalizada baseada na Transformada de Hilbert aproximada
para vibragéo livre de um sistema nfo-linear sem assumir no-linearidade fraca. O artigo prova
que a curva-esqueleto do sistema, também conhecida como “backbone” tem a mesma expressdo
como a freqiéncia instantdnea de vibragdo e o envelope. O resultado geral diz que a média
estimada da freqliéncia natural inclui toda informag3io sobre as caracteristicas nio-linerares

iniciais e pode ser utilizada para identificacdo de sistemas n3o-lineares.



1.2  Objetivos e Estrutura do Trabalho

O objetivo do trabalho ¢ analisar numérica ¢ experimentalmente o indice de vibro-impacto
em alavancas de transmissdo mecénica, com a variagdo de algumas propriedades da alavanca,
utilizando modelagem numérica e realizando medi¢Ses experimentais. A partir desse objetivo

primério, algumas etapas para a realizagéo do trabalho foram estabelecidas, que s&o:

e Implementar um algoritmo baseado em uma técnica de solugfio de sistemas néo-lineares
para estudar o comportamento dindmico dos modelos de alavanca de transmissio mecanica

néo-lineares;

e Desenvolver modelos de alavanca de transmissfo mecénica que levam em conta os efeitos

ndo-lineares de atrito e folga;

e Implementacio de um algoritmo capaz de quantificar o fendmeno de vibro-impacto

introduzido nas alavancas modeladas;

¢ Criagio de uma bancada experimental para medigéo e validagdo dos modelos numéricos de

alavanca;

s Estudar a sensibilidade de alguns pardmetros dos modelos de alavanca de transmissio

mecinica com relacdo & quantificacio do vibro-impacto.
Este trabaltho esta dividido em 5 capitulos:

O capftulo 1 apresenta uma introdugéo, a revisdo bibliografica e uma visdo global do tema
abordado. Também mostra os objetivos e a estrutura do trabalho, comentando de forma

superficial o contetido de cada capitulo.

No capitulo 2 estio contidos os métodos estudados para a andlise do problema da
dissertacdo. L& estiio todas as técnicas e ferramentas utilizadas para o desenvolvimento e

cumprimento dos objetivos do trabalho.

No capitulo 3 estio as simulagdes numéricas de alguns sistemas nao-lineares e de modelos

de alavanca de transmissdo mecanica nfo-lineares propostos. Estes modelos de alavanca sdo de



massa concentrada e com poucos graus de liberdade, porém levam em conta efeitos nio-lineares
de atrito e folga. Também estfio contidos estudos de sensibilidade do vibro-impacto com relagio a

alguns pardmetros dos modelos de alavancas.

O capitulo 4 leva em conta as consideragbes experimentais, os parimetros obtidos para a
modelagem das alavancas e as formas de excitagdo dos sistemas. Também sdo identificados

alguns sistemas dindmicos nfo-lineares.

O dltimo capitulo apresenta as discussdes e conclusdes do trabatho, apresentando uma
analise concisa das investigagGes numéricas e experimentais feitas nos dois capitulos anteriores.

Neste capitulo também foram elaboradas propostas para trabalhos futuros.



Capitulo 2
Métodos Estudados para a Analise do Problema

2.1 Fenémeno de Vibro-Impacto

O fenémeno de vibro-impacto ocorre quando componentes de um conjunto possuem
movimentos com velocidades relativas entre si. Como este assunto tem grande aplicagio a

sistemas automotivos, dar-se-4 uma visfio do ponto de vista automotivo.

Geralmente o fenémeno ndo ocorre apenas quando um veiculo esti em movimento. As
fontes do vibro-impacto podem ser o motor, as imperfei¢des do asfalto, um movimento feito pelo
operador (movimentar o volante ou pressionar o pedal do freio) ou sua fonte pode ser a alavanca
de transmissdo do cdmbio, que vibra devido a energia de um dos componentes citados
anteriormente em movimento (Soine, 1999).

ya(t)

t) (I

O O

Figura 2.1 — Modelo de Vibro-Impacto acoplado
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A Figura 2.1 mostra um modelo simples de vibro-impacto. Neste modelo uma mola
pressiona o corpo (1), de massa m, contra o corpo principal (2), que possui seu movimento
representado por y;. A massa é mantida contra o movimento devido a pré-carga da mola de
rigidez k. Desta forma o fendmeno de vibro-impacto ocorre quando a massa m se separa do corpo
principal. Desde que a mola esté conectada ao corpo principal, o modelo de vibro-impacto ¢ dito
como sendo modelo de “vibro-impacto acoplado”. Desta forma pode-se afirmar que a massa m se
separara do corpo principal quando a aceleragfio do corpo principal exceder a pré-carga da mola
(P) dividida pela massa (Soine, 1999) expresSa em (2.1

2> 9 >£ => Voo =£ (2.1)

Este nivel de aceleragdo pode ser usado como wm nivel critico de movimento para o
modelo € pode ser utilizado para qualquer tipo de excitagfo, tanto deterministico quanto
estocastico.

e

t) bE (t)

O O

Figura 2.2 — Modelo de Vibro-Impacto desacoplado

A Figura 2.2 mostra o que seria um “modelo de vibro-impacto desacoplado”. Ao invés de
ser conectado ao corpo principal em movimento, a mola € engastada fora do corpo principal. Se o
amortecimento for desconsiderado, uma simples anilise mostra que o nivel critico de acelerag@o

varia linearmente com a posi¢ao do corpo principal (Soine, 1999), de acordo com (2.2):
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Prer = il (2.2)
m

O conceito de nivel critico de movimento para vibro-impacto € agora mais complicado do
que aquele do modelo acoplado. O nivel critico para este caso desacoplado € agora funcéo da
posi¢do e da massa do corpo (1). Em um modelo de alavanca de transmissdo simples com folga
centrada, o fendbmeno de vibro-impacto se iniciard quando a amplitude de movimento for maior

que a folga A, como ilustrada na Figura 2.3.

kn kﬂ

Co

Figura 2.3 — Modelo de Vibro-Impacto em uma alavanca de transmissio simples

Em modelos mais complexos de vibro-impacto, por exemplo, ao invés de se ter a mola kb
engastada, a mola pode estar conectada a outros corpos em movimento, resuftando em um nivel
de aceleracdo critica dependente do deslocamento de ambos os corpos em movimento. Se o
amortecimento for considerado, o nivel de aceleragfo critico dependerd também da velocidade

dos corpos.

Nestes modelos de vibro-impacto as conexdes entre os corpos podem ser modeladas por
Juntas. Estes modelos de juntas representam o comportamento dindmico do ponto onde se

encontra o fenémeno de vibro-impacto. Os modelos de juntas que podem caracterizar o vibro-
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impacto sdo o de “Rigidez Anti-Simétrica Linear por Partes”, para vibro-impacto sem pré-carga ¢
com folga e o modelo de junta de “Rigidez Descentrada Linear por Partes com Pré-
Carregamento”, para folga descentrada e pré carga em um dos lados, que sdo mostradas na secéo
2.2.

2,1.1  Quantifica¢io do Vibro-Impacto

Ao longo do estudo do fenémeno de vibro-impacto, houve a necessidade da avaliagdo do
fendmeno de forma quantitativa, visto que avaliacdes qualitativas tém um caréter subjetivo e
podem variar constantemente dependendo do avaliador. Desta forma foram criados os indices de

Vibro-Impacto, também conhecidos por “Rattle Level” (RL).

Um primeiro parémetro para quantificagio foi proposto por Chikatani e Suehiro (1991}, no
qual a avaliacdo é baseada na média quadritica das for¢as atuantes durante o impacto dos

componentes, apresentada em (2.3):

T
RL, =10log [«% _[E.ZdtJ (2.3)
O

onde RL ¢ o indice de vibro-impacto, T € o periodo de medigiio da forga e Fi a forga conservativa

atuante no ponto onde ocorre o vibro-impacto durante o periodo de medigéo.

Uma segunda forma proposta para quantificagio do fendmeno foi proposta por
Padmanabhan et. al (1995) onde é levada em conta a aceleragiio do corpo em movimento,

mostrada em (2.4):

=10 log( _fyzdt] (2.4)

onde RL & o indice de vibro-impcato, T € o periodo de medicio da forga e ¥, a aceleragéo atuante

no ponto onde ocorre o vibro-impacto durante o periodo de medigéo.

2.2 Modelos de Junta

A modelagem precisa para predi¢io do comportamento dindmico de sistemas mecénicos €

uma ferramenta essencial na fase de projeto. Durante estas fases, urna estrutura fisica para testes
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praticos geralmente nio estd disponivel e um modelo analitico que represente a estrutura é usado

em seu lugar.

Podem ser usadas muitas aproximagdes para se obter um modelo. No campo da anlise de
vibragdo estrutural, o método dos elementos finitos tornou-se a aproximagio mais popular para
estudar o fendmeno. Embora em principio qualquer estrutura possa ser modelada pelo método
dos elementos finitos, para certos problemas surgem muitas dificuldades. Muitas estruturas
mecdnicas complexas sfio compostas de vérias subestruturas conectadas por tipos diferentes de
mecanismos de unido, e 4s vezes os efeitos procurados nfio aparecem no comportamento
dinamico predito, portanto para esta analise este método ndo é confidvel, devido as dificuldades
em modelar as conexdes que separam as subestruturas, (Ewins e Imregun, 1986). O mecanismo
de unido, normalmente chamado de junta, ¢ definido como qualquer conexdo entre duas partes
distintas de uma estrutura e as superficies de contato de uma junta sﬁd chamadas de interface.
Estas juntas t€ém uma consideravel influéncia no comportamento dindmico das estruturas
montadas, sendo assim importante estabelecer um modelo matemético preciso para elas. Embora
os modelos das subestruturas possam ser obtidos por suas matrizes de massa, rigidez e
amortecimento derivadas dos dados de projeto, os modelos das propriedades das juntas
normalmente constituem um problema maior na analise de vibragiio, causando discrepancias

entre as predicbes numéricas ¢ os resultados experimentais.

Para superar este problema, foram desenvolvidas técnicas hibridas que utilizam dados
analiticos e experimentais para produzir modelos mais seguros e precisos. Embora estas técnicas
possam ser aplicadas diretamente para obter um modelo global que representa a estrutura fisica
em vm intervalo de freqiiéncias (Nobari, 1992; Tsai e Chou, 1988), podem ser obtidos modelos
mais precisos ¢ gerais se as juntas forem modeladas e entdo incorporadas aos modelos das

subestruturas para produzir wm modelo da estrutura montada (Ren, 1992).

O entendimento da natureza e configuragio de uma junta pode conduzir a um modelo
satisfatorio. O modo mais efetivo de se modelar uma junta consiste em primeiramente estudar
suas caracteristicas dindmicas. Isto pode ser feito através da busca da relagdo entre a forca
aplicada ¢ a resposta obtida. O segundo passo € o desenvolvimento de um modelo matematico
geral e preciso do comportamento da junta. Este ¢ o maior desafio, visto que uma equagio

explicita geral ¢ de dificil obtengdo e 0 modelo resultante desenvolvido pode ser dependente do
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tipo de excitagéo, intervalo de freqgiiéncia e amplitudes da resposta, A andlise da relagfo de forga-
resposta pode conduzir a uma equacgao explicita para uma situagéo prética de forga-vibragio. O
ultimo passo € ter os pardmetros do modelo proposto identificados. Para casos simples isto pode

ser obtido por um ajuste das curvas da relacfo forca versus resposta experimental.

A relag@o forca-resposta usada para caracterizar a junta pode ser linear ou nfo-linear.
Quando for nfo-linear, o primeiro problema de avaliar o comportamento de vibragfo € escolher
uma forca de excitacdo apropriada que permita caracterizar e identificar a junta n#o-linear
facilmente. Entre os métodos de excitagdo atualmente usados em estudos de vibrac#o, o método
de excitacfio senoidal € fortemente indicado para investigagiio de ndo-linearidades por causa de

suas caracteristicas ¢ preciséo (Storer ¢ Tomlinson, 1993).

Muitos tipos de junta freqiientemente encontrados ja foram estudados e identificados (Gaul
et al., 1994; Tomlinson ¢ Lam, 1984). Eles sdo uma referéncia til para investiga¢Ses posteriores

de aplicagGes préticas.

221 Juntas Lineares

Juntas lineares tedricas sfio juntas que obedecem o principio da superposigéo previamente
descrito. Por outro lado, € fato conhecido que todas as juntas fisicas exibem um certo grau de
nfo-linearidade. Para propdsitos praticos, sdo consideradas como juntas lineares aquelas em que
o grau de ndo-linearidade € pequeno o bastante para ser insignificante na faixa de resposta de
interesse. Para este grupo, um modelo equivalente linearizado normalmente representa bem seu
comportamento dindmico. Uma caracteristica de uma junta linear tipica € que quando esta estiver
excitada em uma freqiiéncia, sO responde na mesma freqiiéncia, nio havendo nenhuma

transferéncia de energia no dominio da freqiiéncia.

Rigidez Linear

Um elemento de contato, modelado como uma mola de rigidez constante (k=cte) € massa

desprezivel, onde a forga aplicada € proporcional ao deslocamento pode ser descrito como (2.5):

f=ky @)
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Amortecimento Viscoso

Um elemento de contato, modelado como um amortecedor de massa desprezivel, onde a

forca aplicada no amortecedor é proporcional a sua velocidade relativa, pode ser descrito em

(2.6)

f=cy (2.6)
2,2.2  Juntas Nio-Lineares

Juntas néo-lineares sdo juntas onde o efeito das ndo-linearidades na faixa de resposta de
interesse ¢é significativo para a andlise pretendida e tem que ser levado em conta no modelo
matematico. Estas juntas ndo-lineares normalmente sfio encontradas em juntas projetadas para
facil montagem ¢ desmontagem de subestruturas. O seu comportamento dindmico ¢&
freqiientemente dificil de predizer e € sensivel a muitos parAmetros. A caracteristica mais
pronunciada de uma junta ndo-linear tipica € a sua transferéncia de energia no dominio da
freqiiéncia. Quando a junta estiver excitada com uma freqiiéncia, responde em muitas

fregiiéncias, resultando em uma distor¢do harménica da resposta.
Rigidez Cibica

Uma mola de massa desprezivel na qual a forga aplicada € proporcional ao cubo do seu

deslocamento, pode ser descrita como (2.7):

f=k’ 2.7)

como mostra a Figura 2.4,
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Rigidez Cubica
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Figura 2.4 — Caracteristica da curva de rigidez clibica

Rigidez Anti-Simétrica Linear por Partes

Deslocamentc

-2 o 2

Um elemento confinado em um alojamento com uma folga 2ycr, pode ter sua relagio entre

a forca e a resposta escrita como (2.8):

k(y-y,) vz,
f= 0 e
k(y+y,) y<y,

como mostra a Figura 2.5.
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x10° Rigidez Anti-Simétrica Linear por Partas
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Figura 2.5 - Caracteristica da curva de rigidez anti simétrica linear por partes
Rigidez Descentrada Linear por Partes com Pré-Carregamento

Um elemento confinado em um alojamento com uma folga yer ¢ com pré-carregamento f

pode ter sua relagdo entre a forga e a resposta escrita como (2.9):

Lotk{y,+y) y|zy, e y<oO
f= % <y, e <0 (2.9)
Lotk y>0

como mostra a Figura 2.6.
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Rigidez descantrada linear por partes com pré-caregamento
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Figura 2.6 — Caracteristica da curva de rigidez descentrada linear por partes com pré-
carregamento

Modelo de Macro e Microdeslizamento de Ren

O modelo de microdeslizamento de Ren (1992) é um modelo de afrito que usa uma area
pequena da interface como o elemento basico em vez de usar um elemento para cada aspereza.
Cada 4rea é modelada por um elemento bilinear. Uma rigidez de 4rea § ¢ definida como uma
proporgio da rigidez inicial total com que a 4rea contribui. A rigidez de area total * € a unidade.

Definindo a rigidez de 4rea, o problema é transformado de um modelo de junta no dominio do

deslocamento de y[0,%] para o dominio s[0,1], onde yi= y(si). Todos os elementos bilineares

t8m a mesma rigidez k mas no o mesmo deslocamento eldstico maximo y;. A relago entre forga

e deslocamento pode ser escrita como (2.10):

ky x<a
k(y- b-Iny+l
£ (¥ a“’(b yEa)) et 2.10)
ka{e® -1
—————(e ) x = ae’
| b

onde a representa o maximo deslocamento eléstico, e b representa a diferenca entre

microdeslizamento e elementos bilineares. Quando o elemento esta sujeito a uma carga ciclica,

20



dependendo dos valores escolhidos para a ¢ b, podem ser formados ciclos de histerese diferentes,
podendo apresentar macro ou microdeslizamento predominantes. A Figura 2.7 mostra um ciclo
contendo macro ¢ microdeslizamento.

Modelo de Macro e Microdeslizamente de Ren
Y

8000

T T T

8000

40600

T

2000 +

b

Forga

200 .

-4000 | b

-6000 | -

L L
2 0 2 4 & 8 0
Deslocamenta

e I E——

'
=

Figura 2.7 — Modelo de Macro e Microdeslizamento de Ren

2.3 Analise no Dominio do Tempo

Os métodos no dominio do tempo sdo muito utilizados para comparar e verificar a eficacia
dos métodos aproximados no dominio da freqiiéncia pois servem como referéncia por
representarem de forma muito proxima o comportamento do sistema estudado. Neste trabalho
serdo abordados alguns métodos para identificacdo nfio-linear utilizando métodos no dominio do

tempo.

Desde que um modelo global € derivado, métodos diferentes podem ser usados para
predizer a resposta em vibracio de um sistema sob certa condi¢io de excitacfio. Se o modelo
matematico derivado estd numa forma espacial, a equacgéo diferencial de movimento é conhecida
e depois uma solugcdo pode ser obtida. Em vibragdo estrutural, a maior parte dos modelos
matematicos € descrito em termos de equacbes diferenciais de segunda ordem. A solugdo
analitica destas equacdes diferenciais pode ser tdo complicada que uma solu¢fo numérica € usada
no lugar. O método de integra¢do no dominio do tempo € usado entre 0s varios procedimentos

para resolver equacdes diferenciais de segunda ordem que descreve a resposta da estrutura a uma

[ unicamp

E
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excitagfio bem definida (Dokainish e Subbaraj, 1989a, 1989b). Todavia existem muitos outros
métodos para resolver problemas que envolvem nfo-linearidades. Como dito antes, é uma boa

ferramenta para validar outros métodos aproximados.

Um método pratico para resolver equagdes diferenciais ordinarias é o método Runge-Kutta
(Pres et al., 1992). Este ¢ um método bem conhecido, pois tem grande sucesso com razodvel
precisdo, visto que este método calcula do comportamento real do modelo analisado a cada
instante de tempo.

2.3.1 Método Runge-Kutta

A idéia basica do método de integragdio Runge-Kutta é encontrar uma solugio para a
equaciio de equilibrio a um ponto de tempo discreto. No caso de estruturas dindmicas de
engenharia, a equacfo de equilibrio pode ser descrita por um conjunto de equagdes diferenciais
(2.11):

(MU} +[CHa}+ KN} = {1} (2.11)

Integrar a equagdo (2.11) pelo método Runge-Kutta envolve primeiramente a redugio da
equagdo diferencial de segunda ordem para uma equacgdo diferencial de primeira ordem

reescrevendo-a em equacgdes de primeira ordem (2.12).

{rh={u}
[M]{a} +[CHu}+[K1{3} = {7} (2.12)

A equacdo (2.12) pode ser reescrita na forma matricial como mostrado na equagdo (2.13).

{[ﬂg] [%i}“{—[ﬁ]] Ué]HiHﬁ} @13)

Entfo, o sistema de equagdo diferencial ordindria (2.11) € reduzida a uma equagio

diferencial de primeira ordem acoplada (2.13) que tem a forma mostrada pela equacgo (2.14).
{z‘ }:{ f(e‘,z)} (2.14)
onde { f(¢,z)} é mostrada e dada pela equaggo (2.15).
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E o vetor de estado {z} ¢ dado pela equagio (2.16).

{4}

O procedimento do método de integracfio é dado pelo valor inicial {z}, para um valor de
tempo inicial t,, a solugfo aproximada {z}n+; para um pomnto final ty; ou alguma lista discreta de
pontos espacados por intervalos At. No método Runge-Kutta, a solugfio ¢ propagada sobre um
intervalo At de {2}, para {z}.+ pela combinagiio da informagio de muitos passos pequenos, cada
um envolvendo a avaliaciio do lado direito da equagfio (2.15), e depois usando a informagéo
obtida na expansdo em séries de Taylor para uma ordem maior. Depois a solugfo para o préximo
ponto é tratada de maneira idéntica. O fato do comportamento anterior da solugfio ndo ser usado
na sua propagacio, permite calcular qualquer ponto na trajetéria de uma equagdo diferencial de
movimento ¢ ser usada como ponto inicial. A formula classica do Runge-Kutta de quarta ordem €
o método mais utilizado. Em cada passo a derivada ¢ avaliada quatro vezes, uma vez no ponto
inicial, duas vezes a um ponto de julgamento e wma vez num ponto de julgamento final. Dessas

derivadas o valor da funggo final ¢ calculado como mostrado na equagéo (2.17).

{Z},,+1={z},,+%{k1}+§{kz}+§{ka}+-§{h} 2.17)

(2.18)

s
I
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r

=‘N

+
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‘—\(_;
—
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2.4 A Transformada de Hilbert

A Transformada de Hilbert foi introduzida neste trabalho com a finalidade de se identificar
as forcas nio-lineares atuantes nos modelos, com o objetivo final de quantificar o indice de vibro-
immpacte mostrado na secdo 2.1.1. Esta € uma transformada com o objetivo de caracterizar
multiplas escalas de tempo e modulagdo em freqiiéncia em sistemas vibratdrios. Essas técnicas no
dominio do tempo podem ser usadas para sistemas nao-lineares. Deve-se lembrar que os sistemas
néo-lmeares exibem respostas de vibragdo que variam com a amplitude de deslocamento. A
Transformada de Hilbert € utilizada porque prové uma forma eficiente de analisar o

comportamento de sistemas ndo-lineares.

Os concettos de fase instantdnea e fregiiéncia instantinea sdo a chave para a utilizacfo da
propriedade de modulagBio em freqiiéncia para caracterizar nfo-linearidades (Feldman ¢ Braun,
1995b e 1997), que foram originados na teoria de sinais ¢ sistemas elétricos. O modificador
“instantdneo” implica que a fase ¢ a freqiiéncia estio mudando com o tempo como fungio de um
pardmetro. Na analise de vibragdes ndo-lineares, a mudanga da freqiiéncia natural com a
amplitude ¢ geralmente de interesse. Como a meta da analise pela transformada de Hilbert é
estimar as freqiiéncias instantdneas e amplitudes de sistemas vibratorios pela medicio e andlise
da resposta de sinais no tempo, esta técnica pode ser utilizada para a identificacdo de sistemas

nio-lineares.

O fendmeno de modulagiio em freqiiéneia € uma das caracteristicas de sistemas néo-
lineares. B dito que as fregiiéncias sio moduladas pela amplitude de respostas quando os
pardmetros que influenciam diretamente na freqiiéncia natural (massa, rigidez e amortecimento)
desses sistemas variam com as mudangas nas relagdes de entrada e saida (por exemplo, a

amplitude).

O “backbone”, que é uma curva contendo nos eixos a freqiiéncia natural e a amplitude, é
utilizado para caracterizar sistemas ndo-lineares, uma vez que nos sistemas ndo-lineares a
freqiiéncia natural € modulada pela amplitude. A Figura 2.8 mostra o “backbone™ de um sistema
massa-mola-amortecedor linear e o “backbone” de um sistema massa-mola-amortecedor com

rigidez cilibica.
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Backbone de Sistemas Lineares e Nao-Lineares
10 T T T

= Sistema Nao-Linear
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Figura 2.8 — “Backbone” de Sistemas Lineares e Nao-Lineares
A Transformada de Hilbert de um sinal é uma versdo desse sinal no dominio do tempo com
mudanca de fase (Bracewell, 1986). Por instincia, a Transformada de Hilbert de um sinal no

tempo € também um sinal no dominio do tempo, lembrando que vérias outras transformadas (a de

Fourier, por exemplo) ndo tem essa propriedade.

A Transformada de Hilbert de um fungio real y(t) estendida de -0 a +o0 como uma fungio
real € definida por (2.19) (Feldman, 1997b):

(2.19)

onde j(z) & a Transformada de Hilbert do sinal inicial y(t). Entio 7(¢) é a integral de

convolugo de y(t) com (1/zt), escrita em (2.20):

#(t)=y()*(1/m1) (2.20)

A Transformada de Hilbert da multiplicagdo de dois sinais, um n(t) de baixa freqiiéncia e

outro y(t) de alta freqii€ncia, sem sobreposi¢do de espectro, é dada por (2.21):

H{[n(t)y(t)]=n(1) 5(t) (2.21)
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onde j(¢) ¢ a Transformada de Hilbert do sinal inicial y(t)

Mais genericamente, a Transformada de Hilbert da multiplicagdo de dois sinais com
sobreposi¢do em espectro pode ser escrita na forma de uma somatoria de duas partes (Feldman e

Braun, 1995) na equagio (2.22):

H[n(@)y(0)] = H{[n,(0) + ()] (O} = n,()5(0) + 7 (0)5(0) 2.22)

onde ni(t) é a componente de baixa freqiiéncia do sinal, n»(t) € a componente de alta freqiiéncia

do sinal e 7,(z) ¢ a Transformada de Hilbert da componente alta freqiiéncia do sinal n(t). A

prova da decomposi¢do de um sinal na somatdria de termos de alta e baixa freqiiéncia ¢ baseada
no Teorema Bedrosiano da Transformada de Hilbert de um produto, que pode ser encontrada na

referéncia (Hahn, 1996).

A Transformada de Hilbert pode ser utilizada de forma eficaz para diagnosticar e
caracterizar modula¢do em freqiiéncia em sistemas vibratorios nio-lineares. As metas da técnica
da Transformada de Hilbert sdo detectar e classificar as mudangas na freqiiéncia natural de

oscilacdo de sistemas ndo-lineares com a amplitude.

A Transformada de Hilbert ¢ bem aplicavel para dados ndo-lineares porque ela € um
mecanismo para a estima¢do de caracteristicas instantaneas (amplitude, fase e freqiiéncia), que

serdo descritas na proxima secao.

Esta Transformada define a base de um sinal analitico. O conceito de um sinal analitico ¢

uma importante regra no desenvolvimento da técnica da Transformada de Hilbert.

2.4.1 Representacio de Sinais Temporais em Sinais Analiticos

Sinais analiticos tém muitas propriedades tedricas: podem ser escritas como séries de
Laurent, sio continuamente derivaveis, podem ser escritas como fungdes de varidvel complexa, e
tem partes real e imagindria que satisfazem as equagdes de Cauchy-Riemann (Saff e Snider,

1993).
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De acordo com a teoria de sinais analiticos, uma quantidade grande de processos incluindo
a vibrag@io de um sistema y(t) pode ser convertida pela Transformada de Hilbert para uma nova

fung¢fo. Dessa forma, podemos obter a expressio da equagfio do sinal na forma analitica (2.23).

Y(1)=y(e)+ j9(r) = 4(r)exp jw ()] (2.23)

onde y(t) ¢ (t) sdo respectivamente, o sinal vibratério e a sua Transformada de Hilbert, Y(t) é o

sinal vibratério na forma de sinal analitico (fun¢fio do tempo complexa), A(t) é chamado de

envelope do sinal (amplitude) e w (¢) é a fase instantinea (fungbes reais).

O sinal analitico pode ser melhor visualizado em termos de fasores, onde parte real do fasor
representa o sinal original e a parte imaginaria representa a Transformada de Hilbert do sinal. Um

diagrama de fasor desta rela¢fo € mostrado da Figura 2.9.

Transformada
de Hilbert

imaginario

HIY(®)] - _ Y(t)

(1)

Valor Medido

|
|
|
I
!
[
|
I
|
I
!

' x(1) Real

Figura 2.9 — Conceito de fasor da Transformada de Hilbert

O envelope de um sinal € definido como o modulo do sinal na forma analitica. Dessa forma

temos (2.24):

A(t)=yy (1}+ 7 (1) (2.24)
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Podemos definir a fase instantinea do sinal como o dngulo do sinal complexo analitico Y(t)

em (2.25):

v (ry=arctan[ 3(z)/»(¢)] (2.25)

Também podemos transformar o sinal complexo analitico para a sua forma original através
de (2.26):

y(1)=(Y(6)+1*())/2 (2.26)

Portanto o sinal vibratério y(t) pode ser escrito também em funcéio da amplitude ¢ do
cosseno da fase instantanea (2.27):

y(r)=A(t)cosy (¢) (2.27)

A freqiiéncia angular instantinea do sinal é a derivada no tempo da fase instantinea

expressa em (2.28) (Feldman, 1997b):

w(;)=w(;)=(amm(ZD = (/f}) - = y(r)f(r)_{'gt)y(f) (228)
y 1+(yy) ¥ (e)+5 (1)

2,42 Os Métodos “FREEVIB” ¢ “FORCEVIB”

Os métodos FREEVIB e FORCEVIB propostos por Feldman (Feldman, 1994a e 1994b)
sdo um conjunto de equagdes provenientes das equacdes anteriores, de forma simplificada para a

obten¢do dos parametros modais de sistemas dindmicos.

O método FREEVIB € um método de identificagio onde a andlise do sistema ¢ realizada
sob vibrago livre € no qual podem ser obtidos pardmetros como freqgiiéncia natural instanténea,
coeficiente de amortecimento e o “backbone” do sistema. O método mencionado utiliza o sinal de
vibragéo do sistema y(t) ¢ 0s seguintes procedimentos, também propostos por Feldman (Feldman,
1991).
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O método FORCEVIB € um método para identificag@o de pardmetros modais para sistemas
lineares e ndo-lineares, realizado sob vibragéo forgada, onde a excitagéio pode ser realizada tanto
por sinais aleatdrios quanto por sinais harmdnicos ou quase harménicos que varram uma certa
faixa de freqiiéncias, passando pelas freqiiéncias naturais do sistema. O método mencionado
utiliza os seguintes dados para o cdlculo: o sinal de vibrag8io do sistema y(t), o sinal de excitagiio
x(t) além dos métodos utilizados para identificagdo de vibragdo forcada desenvolvidos por
Feldman (Feldman, 1991).

2.4.3  Sistemas com Vibragio Livre (Método FREEVIB)

Para um sinal vibratdrio ser utilizado na anélise através da Transformada de Hilbert, o
mesmo deve ser um sinal com uma componente proveniente de um sistema com 1 grau de
liberdade ou obtido de um sistema com multiplos graus de liberdade apés uma decomposicéo

especial ou apds uma filtragem de passagem de banda (Feldman, 1994a).

Vamos considerar a vibracfo livre de um sistema néo-linear de um grau de liberdade com

amortecimento viscoso, onde os parimetros variam com a amplitude:

Y42 (A)y+ay (4)y=0 (2.29)

onde /4, (A4)=c/2m é o valor de amortecimento viscoso, @; (4)=k{4)/m ¢ a freqiiéncia natural

sem amortecimento, » € a massa do sistema e k(A) € o valor de rigidez elastica do sistema.

Levando em conta a equagio de movimento baseada em (2.29), pode-se estimar a

freqiiéncia natural instantinea e o coeficiente de arnortecimento instantineo.

Aplicando-se a Transformada de Hilbert na equacdo (2.29), multiplicando-a por j € em
seguida a somarmos com a equagfo original (2.29), pode-se obter a equacéo do sistema na forma

de sinal analitico:

Y+2h(A)Y + 0} (4)Y =0 (2.30)

Utilizando o sinal na forma de sinal analitico (2.23) calcula-se as suas duas primeiras

der1vadas para a solugfio da equacio dindmica do sistema resultando em (2.31) e (2.32):
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P = 4™ + A(7) jyr (£) Y I’(t)[ A©) | Ja )} 2.31)

(1) = Y(r){ 8 (r)+%+ ja')(r)} (232)

Desta forma podemos obter uma equagéo na qual podemos fazer uma andlise para vibracéo livre
do sistema:

E-mz +w§+2h0§+j[2§a)+a)+2h0(oﬂ}’=0 (2.33)

Resolvendo duas equagtes, uma para a parte real ¢ outra para a parte imagindria de (2.33),
podemos escrever uma expressio para os pardmetros modais instantineos como fungdes da

primeira e segunda derivada do envelope do sinal e da freqiiéncia instantnea em (2.34) e (2.35):

A 4> Ao
a, (f)— “";4"*‘&) +2A_+A_a) (234)
4 o
=—— 2.35
hy(1) yRE™ (2.35)

Sistemas com ameortecimento estrutural

Para um sistema com amortecimento estrutural teremos a seguinte equagdo dindmica do

sistema na forma analitica em (2.36) (Feldman, 1994a):

Y+ (A)]:l+] E: )]Y 0 (2.36)

Substituindo a segunda derivada do sinal na forma analitica (2.32) na equagfio dindmica na

forma analitica (2.36), podemos fazer uma andlise para vibragéo livre do sistema:

A , [ Aw . 50)2
@t + Y=0 2.37
[A ) J[ y, ﬂ (2.37)

T

Resolvendo duas equagdes para as partes real e imagindria de (2.37), podemos escrever
uma expressdio para os pardmetros modais instantineos como funcSes da primeira ¢ segunda

derivada do envelope do sinal e da freqiiéncia instantanea em (2.38) € (2.39):
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y
o,y=0" -~
’ 4 (2.38)

5(:):—@—;’:—? (2.39)
Ao,

Fazendo uma comparagéo entre as EquacSes (2.34), (2.35), (2.38) ¢ (2.39)) pode-se mostrar
que nos dois modelos a freqiiéncia natural instantdnea sem amortecimento € praticamente igual &
freqiiéncia instantinea livre, pois a diferenga entre elas no caso de pouco amortecimento sio os
componentes de segunda ordem. Estas equag¢Ges determinam a freqii€ncia natural sub-amortecida
do sistema como funcdes instantdneas no tempo em cada ponto do processo vibratorio. Isto pode
levar a um método direto para estabelecer relagSes néo-lineares entre os pardmetros modais

instantineo e a amplitude de vibragdo (Feldman, 1994a).

2.4.4 Sistemas com Vibracio Forcada (Método FORCEVIB)

Para um sistema com vibragdo forcada, introduziremos um termo em (2.30),
correspondente a excitagdo do sistema. Assim nés obtemos a equag@o na forma de sinal analitico

para vibragédo forgada para um sistema com amortecimento viscoso, (2.40) (Feldman, 1994b):

Y +2h0(A)Y + ] (4)Y =X/m (2.40)

onde X(t) ¢ a for¢a de excitacio do sistema na forma de sinal analitico. Aplicando-se as mesmas
técnicas utilizadas para a obtengédo de (2.33) obteremos uma equacio para analise de vibragdo
forgada do sistema em (2.41):

é—m3+w§+2h‘)£+j 2£m+a')+2hoa) y=X@ (2.41)

A A A m

Resolvendo duas equacgdes, uma para a parte real € outra para a parte imaginaria de (2.41),

podemos escrever uma expressdo para 0s parametros instantdneos de freqiiéncia natural e
amortecimento em (2.42) e (2.43):
2, a(0) AB(y 4 .4 4o

200 = _ e Bl Wi 2.42
@ ()= m Aom A A 4o ( )
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ho(f)=&_£_£
20m A 20 (2.43)

onde aft) e B(t) sdo as partes real e imagindria da taxa entre os sinais de entrada e saida do

sistema, que s&o provenientes da seguinte equagdo:

X() x+jx

YO v+ =a()+jp) | (2.44)

As equagfes para identificagdo dos pardmetros modais, provenientes de (2.42) e (2.43),
consisiem nas duas primeiras derivadas do envelope do sinal e na freqiiéncia instantinea, que
compensam para processos transientes num sistema dindmico e determinam parimetros modais
nas mais complicadas condigdes de teste, sendo sinal de excitagdo harmdnica ou quase
harménica, com aumento de freqiiéncia. Comparando-se com um sistema com vibragéo livre, é
possivel verificar que as Equagdes (2.42) e (2.43) sdo mais genéricas, pois incluem os valores das
taxas entre o sinal de entrada e de vibragfio. Se a vibragfo for livre, essas taxas (o(t) e B(t)) serdo

iguais a zero e a equagio volta ao caso de vibragdo livre (Equacdes (2.34) e (2.35)).

Estimacao do Valor de Massa Modal

Como a Equacéo (2.40) inclui o valor de massa, que € desconhecido a priori, é necessario
definir o valor da massa modal m. Na maioria dos casos praticos, o valor da massa & constante e a
freqiiéncia natural do sistema g nfio varia em um curto intervalo de tempo At. Eliminando esta

fregiiéncia natural da Equacfo (2.42) a massa pode ser expressa como (Feldman, 1994b):

(2.45)

onde A € a variagho das funcdes correspondentes no numerador € no denominador durante um
tempo At (Feldman, 1994b). O uso de derivadas para o cdlculo da massa nfio € recomendado por

causa de erros causados pela derivada de dados experimentais.

Considerando a equacio (2.45), valores representativos da fungdio no numerador no eixo

vertical € valores da func@o no denominador no eixo horizontal para diferentes configuragdes de
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pontos de tempo, consegue-se um grafico, onde a massa ¢ dada pela tangente do 4ngulo da
derivada de uma linha reta para um sistema linear com um grau de liberdade. Para um grande
nimero de pontos, o célculo do valor de massa pode ser obtido também pelo método dos
minimos quadrados. Entio usando os sinais de vibragdo e excitagio, pode-se determinar os
parametros modais para o sistema de acordo com as Equagdes (2.34) e (2.35). E essencial que a
freqiiéncia instantdnea de um sinal de entrada @ tenha que variar no tempo, excitando o sistema

com diferentes freqiiéncias.

Sistemas com miltiplos graus de liberdade e uma entrada (excitacio)

Utilizando uma excitaciio que varie a freqiiéncia numa certa faixa (“sweep”), incluindo
varias freqiiéncias naturais diferentes do sistema, nds temos condi¢des de saber onde as
freqiiéncias de excitagdo e naturais estdio proximas, verificando, por exemplo, a coeréncia do

sinal.

No caso da investigagiio de um sistema com multiplos graus de liberdade, depois do
calculo da Transformada de Hilbert e das fun¢es instantaneas dos sinais, € necessario utilizar
procedimentos para a estimacfo do valor de massa modal para cada modo do sistema

separadamente.

Nestas condicdes sinais de entrada e saida podem ser utilizados para estimagfio dos
pardmetros modais da correspondente forma do modo com base nos procedimentos citados
anteriormente. Desde que a massa de cada modo tem seu proprio valor, um grafico com a
equagdo da estimacdo da massa (2.45) poderd ser representado por uma linha com diferentes
inclina¢des, onde cada valor de massa respectivamente € dado pela tangente do dngulo da

derivada de cada segmento de linha inclinada.

Sistemas com Amortecimento Estrutural

Seja um sistema com vibragfio forcada de um sistema ndo-linear de um grau de liberdade
tendo amortecimento ou atrito independente da freqiiéncia, dado pela equagio (2.46) (Feldman,
1994b):

Y+of (A)[H ]'5—‘4)}}&—){ (2.46)
T m
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Substituindo a segunda derivada do sinal na forma analitica (2.32) na equac¢éo dindmica na

forma analitica (2.46), podemos fazer uma analise para vibra¢fo livre do sistema:
Vi ; 2
[E—w2+a)§+j[2A—;+d)+éa—)9—HY=£ (2.47)

Resolvendo duas equagGes, uma para a parte real ¢ outra para a parte imaginaria de (2.37),
podemos escrever uma expressdio para os pardmetros modais instantineos como funcdes da

primeira e segunda derivada do envelope do sinal e da freqiiéncia instantdnea em (2.48) e (2.49):

a, (1) =’ +f—gl—§ (2.48)
5(:):%[5;%—%-@} (2.49)

Uma vez que o valor de massa € desconhecido, primeiro tem-se que estimar o valor de

massa para o calculo das equagdes anteriores (Equagdes (2.46) ¢ (2.48))

Ala(n)] (2.50)

m= =
A[—a)z +£}
A

Comparando (2.42) com (2.48) e (2.43) com (2.49) pode-se perceber que ambos o0s
modelos sdo parecidos, salvo os termos de segunda ordem. Pode-se fazer uma comparagio entre
0s pardmetros de amortecimento para o sistema com amortecimento viscoso (2.43) e

amortecimento estrutural (2.49), colocando o termo da derivada da freqiiéncia & em evidéncia

nas duas equagdes (Feldman, 1994b):

2
) (2.51)
27w
5 =270 (2.52)
7))
¢

As equagles acima mostram uma forma de distinguir um sistema com amortecimento

dependente da freqiiéncia natural do sistema de um independente da freqiiéncia natural do
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sistema. Se o coeficiente de amortecimento de um sistema hg ndo varia quando se muda a
freqiiéncia de excitagdo o ¢ o decremento logaritmico & € proporcional a freqiiéncia natural do
sistema, isto significa que existe amortecimento dependente em freqiiéncia no sistema. Se o
decremento & n#o variar durante a mudanca da freqliéncia natural do sistema e o fator de
amortecimento do sistema h € inversamente proporcional & fregiiéncia de excitacdio ®, entio o

sistema possui amortecimento independente em freqtiéncia.

As Equacdes (2.42), (2.43), (2.48) e (2.49) determinam os pardmetros modais de um
sistema como fungdes instantineas do tempo em cada ponto do processo, que leva ndo somente
ao estabelecimento de relagdes no-lineares entre parimetros modais instantineos, a amplitude de
vibracdo e a freqiiéncia forgada, mas também a utilizag@o de processos estatisticos, obtendo uma
analise mais precisa. Para a estima¢io da freqiténcia natural podemos utilizar a Equagdo (2.42) ou
a Equacdo (2.48) e para o fator de amortecimento a Equaco (2.43) ou a Equacdo (2.49),

dependendo do tipo de amortecimento do sistema.

245 Construcio da Resposta em Freqiiéncia Nio-Linear

Como o resultado obtido dos métodos FREEVIB e FORCEVIB, os pardmetros modais de
cada modo de vibracdo (freqiincia natural instantidnea e amortecimento instantineo) sio
definidos. O modelo modal obtido leva para uma descrigdo do comportamento da estrutura como
um conjunte de modos de vibragdo. Este modelo pode ser definido como um conjunto de
freqiiéncias naturais com a correspondente massa unitaria e fatores de amortecimento modais.
Todavia, é conveniente apresentar uma analise da resposta da estrutura numa forma padrio e
descrevé-la como uma curva de Resposta em Freqtiéneia (RF). A excitacdo padrio € uma forga
senoidal aplicada na entrada do sistema a cada freqiiéncia na taxa especificada. Entdo a RF
testada do sistema pode ser escrita como uma Resposta em Freqii€éncia para um sistema com 1

grau de liberdade para excitagio unitaria (Feldman, 1997b):

P T AR () 253

RF = A(0) =24, H(A)}/ | 0y(4) {1—%2( 3| e

onde A € a amplitude de vibragdo w € a freqiiéncia angular, wo(A) é a freqiiéncia natural angular

sem amortecimento como funcdo da amplitude e ho(A) € o coeficiente de amortecimento em
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fun¢dio da amplitude. Utilizando-se da dltima equagdo nés podemos representar a RF como

curvas separadas para cada grau de liberdade juntamente com o “backbone” do sistema.

2.4.6  Técnica de estimacio das forgas nio-lineares

Esta técnica foi publicada em um dos trabalhos de Feldman (1995¢). Considerando um caso
geral de movimento néo-linear, as forgas de amortecimento e de rigidez podem ser interpretadas
como a multiplicagdo de duas fungbes, em que uma ¢ um coeficiente variante de rigidez ou
amortecimento ¢ a segunda € a solugfio. A Transformada de Hilbert da multiplicagfio de dois
sinais resulta em duas multiplicagdes. Isso significa que a Transformada de Hilbert da equacio de
movimento consistird de wma nova parte adicional de alta freqliéncia nas caracteristicas de
rigidez € amortecimento. Entfio a equacfio de movimento obtida na forma de sinal analitico

combina também modulagio das fungdes de forca de rigidez e amortecimento.

As freqli€ncias naturais instantineas obtidas wy(t) ¢ o coeficiente de amortecimento hy(t)
(EquagBes (2.34) e (2.35)) incluem componentes de baixa freqiiéncia (ou constante para sistemas
lineares) e componentes de alfé freqii€ncia. Estes pardmetros modais instantineos extraidos pela
Transformada de Hilbert so fungGes moduladas. A Figura 2.10 ilustra a forma de um sinal de

freqliéncia natural de um sistema néo-linear calculado pelas técnicas da Transformada de Hilbert.

Exemplo de Modulagao do Sinal de Frequencia Natural
120 Y T T T T T T

100

(=]

Frequencia Natural [Hz]
a8

D L 1 L 1
0 a2 0.4 08B a8 } 1.2 1.4 16

tempo (5]

Figura 2.10 — Modulaco do sinal de freqtiéncia natural de um sistema néo-linear obtido via
Transformada de Hilbert

36



Apés uma filtragem de alta freqiiéncia noés podemos estimar os pardmetros modais de baixa

freqiiéncia correspondentes as funges médias de rigidez e amortecimento em (2.54) e (2.55):
b, ={m, (1)) (2.54)

hy={h(r)) (2.55)
onde ( ) é o filtro de baixa fregiiéncia. Num caso geral, as forgas ndo-lincares de rigidez e

amortecimento combinadas tém suas proprias amplitudes. Agora a partir de (2.54) e (2.55) ¢

possivel obter aproximagdes para as amplitudes das for¢as de rigidez e amortecimento em (2.56)

e (2.57):

Fo =m(d,) 4 (2.56)

rig
F*  =2mhN Ao’ + A (2.57)
onde v 4’0" + 4* é o envelope da velocidade.

Com a Transformada de Hilbert e as expressdes obtidas podemos extrair os coeficientes de
rigidez e amortecimento e também as forgas reais de rigidez ¢ amortecimento. A Figura 2.11 traz
um fluxograma contendo a seqiiéncia de calculo para a obtenc@o das forgas nZo-lineares obtidas

pelas técnicas FREEVIB e FORCEVIB.
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Fluxograma para a Técnica da Transformada de Hilbert

Sinais de deslocamanta,
velocidade & aceleracfo

Calcufo da Transformada de Hilhert do sinal de
deslocamento

r

Célcuio do envelope e da fase
instantdnea

Cilculo da freqiiénciz
instantdnea

isterna sob vibragio

Livre Ivre ou forgada? Forcada
k4
¥ Estimagas do Valar de
Calculo da Fregtiéneia Wassa
Natural e Coef. de
Amortecimento
Caiculo da Frequéncia Natural
e Coef. de Amortecimento

¥

Fillragem dos sinais de
Freq. Matural @ Coef.
Amortecimento

b

Céleuio das Fargas
Conservativas e Diseipativas

¥
r: Fin }

Figura 2.11 — Fluxograma do Célculo para identificagéio de forcas via Transformada de Hilbert
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Capitulo 3

Simulacées Numéricas

Apos a implementagdo da técnica da Transformada de Hilbert e dos métodos de
quantificagio de vibro-impacto com o programa Matlab foram feitas algumas simulacdes de
sistemas ndo-lineares para se testar as técnicas estudadas. Neste capitulo serfio apresentadas
quatro simulagdes, sendo duas delas com modelos simplificados da alavanca de transmissdo

mecanica.

O programa de identificagfio via Transformada de Hilbert (ver Anexo A) € utilizado para a
identificagdo das caracteristicas dinimicas ndo-lineares dos sistemas que levantaram as curvas de

rigidez e posteriormente do indice de vibro-impacto da alavanca de transmissdo mecéanica.

As matrizes de massa e rigidez utilizadas nas simulag@es foram obtidas através do pacote
Meflab, que vem sendo desenvolvido pelo Departamento de Mecanica Computacional (DMC) da
Faculdade de Engenharia Mecéanica da Unicamp.

Nas ecquagbes dos modelos apresentados neste capitulo, as ndo-linearidades séo
representadas por modelos de juntas mostradas na secfio 2.2. Esses meodelos de juntas
representam os pontos de ndo-linearidades dos modelos. O modelo da se¢do 3.1 utiliza um
modelo de junta de rigidez cibica e 0 modelo de junta empregado na se¢fio 3.2 representa wma
folga centrada. Os modelos simplificados da alavanca de transmissfio mecédnica da segéio 3.3

empregam modelos de juntas de atrito, folga centrada e folga descentrada.

Para os modelos das alavancas de transmissfo mecénica, além da identificacdo das
caracteristicas dindmicas foram calculados os indices de vibro-impacto. Um estudo de

sensibilidade também foi feito, no qual foram variados alguns pardmetros do modelo e verificou-
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se a variacdo do {ndice de vibro-impacto para as dadas perturbagdes. A Figura 3.1 mostra um
fluxograma genérico para a identificacfo, cdlculo do indice de vibro-impacto e estudo de

sensibilidade do indice de vibro-impacto para variacdes dos parimetros do modelo.

Fluxograma para simulacao numérica

.| Simulagdo do Modelo no dominio da tempo
7 {Método Runge Kutta)

Derivadz do sinal de velocidade para obtengio
do sinal ds aceleragén

4

Fittragem do sinal na faixa de
interesse de an&lise

v

identficagdo das Forgas Nio-Lineares via
Transfurmada de Hilbert

Estudo de Vibro-
Impacto?

Calculo do indice de Vibro-
mpacio

Medificagéo do Pardmetro do
Modelo

Madificagdo de
Outro Pat&metra?

Figura 3.1 — Fluxograma genérico para andlise de vibro-impacto pela Transformada de Hilbert

3.1 Modelo de 10 Graus de Liberdade — Rigidez Cabica

O sistema modelado e analisado ¢ o de um sistema que apresenta nao-linearidade ciibica,
que tenta reproduzir um sistema fisico chamado Bancada I, que serd mosirado na se¢do 4.1.1.

Este sistema foi modelado como sendo uma viga engastada em uma das extremidades e com uma
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mola com rigidez cibica na outra extremidade. Este modelo estd sob vibrag#io livre ¢ a equagio

(3.1) representa 0 modelo com a rigidez ctibica colocada em uma das coordenadas da viga,

mostrada na Figura 3.2.

[M]5+[Cly+[K]y+ D (k7 +K,,97) = 0 G.1)

O modelo de junta usado para representar a mola cubica ¢ o modelo de rigidez cubica
apresentado na subsecéo 2.2.2. A viga foi modelada pelo Método dos Elementos Finitos (MEF),
com cinco elementos de viga do tipo Euler-Bernoulli. Como esse tipo de elemento tem 2 graus de
liberdade (gdl) por né, o sistema possui no total 10 gdl. O sinal “medido” foi obtido através da

coordenada 9 da viga, que pode ser visualizada na Figura 3.2.

Figura 3.2 —Modelo de viga com 5 elementos e rigidez cibica concentrada

A Tabela 3.1 mostra as propriedades do sistema modelado ¢ os valores de deslocamento

inicial yg utilizado.

Tabela 3.1 — Pardmetros do modelo de viga com rigidez ciibica

k, — 6500 [N/m2]
ks —  11800.10° [N/m3]
[C] ~  0,0005.[K]

E — 175107 [m]

p — 7900 [kg/m’]

L —  420.10° [m]
o)y ~ — 5.107 [m]
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Este sistema teve a sua resposta obtida no dominio do tempo, sob vibragdo livre, utilizando-

se o método Runge-Kutta, mostrado na subseg¢do 2.3.1.

Este sistema fol simulado com 14.000 pontos, com um passo de integragdio Af= %OOOS'

Apés esse tempo de integragiio o sistema simulado entrou em repouso. Para utilizacdo do
programa de identificacfio pela Transformada de Hilbert nesse sistema, tornou-se necessiria uma
filtragem de passagem de banda no sinal, como explicado na se¢do 2.4.3, para que se utilize do

sinal apenas a componente correspondente a nfo-linearidade.

Apds a simulagiio no dominio do tempo, obtiveram-se os sinais de deslocamento e
velocidade do sistema. O sinal de aceleragéio fol obtido através do calculo da derivada numérica
do sinal de velocidade. Essa derivada foi obtida utilizando-se diferencas finitas. Foram aplicadas
as técnicas de identificagdo das caracteristicas de rigidez ¢ amortecimento do sistema. A Figura
3.3 mostra o “backbone” do sistema estudado, o qual corresponde & curva verificada na literatura
para esse tipo de néo-linearidade (Weaver, 1990). Para a obtengfio do backbone utilizou-se a FFT
do sinal ¢ verificou-se a primeira componente de fregiiéncia distorcida, correspondente A ndo-

linearidade. Entio o backbone corresponde a essa faixa de freqiiéncia,

X 10‘3 Backbone para 0 modelo de 10gdl - rigidez cubica

25}

Amplitude {m}

1 L L

46 48 50 52 54 56 &8 B0 62
Frequencia Natural [Hz]

D& 1 1
44

Figura 3.3 — “Backbone” do modelo de 10gdl - rigidez ctbica

A Figura 3.4 mostra a curva de caracteristicas da for¢a conservativa obtida através das

técnicas da Transformada de Hilbert, com a resposta livre do sistema, Observa-se que é possivel
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desta forma obter a curva de rigidez que foi introduzida na formulagdo do modelo, que ¢ o
objetivo da identificagdo neste exemplo. A curva em vermelho representa a rigidez introduzida

no modelo, para verificagdo da curva identificada.

Forga Consarvativa pars o Modelo ds 10gdl - Rigidez Cubica

3

*  Teorice
£00 } *  Numerico

400+ -

Forga [N]
[m=]

-200 - R

-A00 - 4

600 - 1

_&:ﬂ 1 L 1 1 1 1 1 L 1
5 -4 3 2 -1 D 1 2 3 4 5

Daslocamenta [m] wio?

Figura 3.4 — Caracteristicas da for¢a conservativa do modelo de 10gdl - rigidez cubica

A Figura 3.5 mostra a curva de caracteristicas da forga dissipativa obtida através das
técnicas da Transformada de Hilbert, com a resposta livre do sistema. Observa-se que é possivel
desta forma obter a curva de amortecimento linear, que foi introduzida na formulagdo do modelo,

o objetivo da identificagdo neste exemplo.

Caracteristicas da Forca de Amonecimento no medelo de 10gdl - Rigidez Cubica
100 r T T . T T T . v

r e

B0
B0
a0 F
.1

Forca [N|
=

8 8 &5 8

4 . " . " L - L 1 "
Eﬂm 60 60 -0 -20 0 A 40 B0 60 100
Valocidade [mm/s]

Figura 3.5 — Caracteristica da forga de amortecimento do modelo de 10gdl — rigidez cubica
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3.2 Modelo de 10 Graus de Liberdade - Folga

O sistema modelado e analisado € o de um sistema que apresenta ndo-linearidade de folga
centrada, que € baseado no sistema fisico chamado Bancada II, que serd mostrado na se¢io 4.1.2.
Este sistema foi modelado como sendo uma viga engastada um uma das extremidades e com
elementos rigidos, separados a uma distdncia A na outra extremidade. Este modelo esta sob
vibragcdo livre e a equagdo (3.2) representa o modelo com os elementos com rigidez linear

colocados em uma das coordenadas da viga, mostrada na Figura 3.6.
M
[M]5+[Clo+[K]y+ Y ks[1-(, /3,)sign(y,-4,)|=0 (3.2)
j=1

_ |Opara [x| =4
S(x) 1 pam‘x| >A

O modelo de junta usado para representar a folga € o modelo de rigidez anti-simétrica
linear por partes apresentado na subse¢do 2.2.2. A viga foi modelada pelo MEF com 5 elementos
de viga do tipo Euler-Bernoulli. Como esse tipo de elemento tem 2 graus de liberdade (gdl) por
no, o sistema possui no total 10 gdl. O sinal “medido” foi obtido através da coordenada 9 da viga,

que pode ser visualizada na Figura 3.2.

SO

Figura 3.6 — Modelo de viga com 5 elementos e nio-linearidade de folga concentrada
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A Tabela 3.2 mostra as propriedades do sistema modelado e os valores de deslocamento

inicial yo.
Tabela 3.2 — Pardmetros do modelo de viga com folga
k — 1,00.10" [N/m]
[C] —0,0005.[K]
E —  175.10° [m]
P — 7900 [kg/m’]
i — 420.10° [m]
A —1,00.107 [m]
(Yoo~ — 5.10° [m]

Este sistema teve a sua resposta obtida no dominio do tempo, sob vibragdo livre, utilizando-

se o0 método Runge-Kutta, mostrado na subsegdo 2.3.1.

Este sistema foi simulado com 14.000 pontos, com um passo de integragdo Af = %0003 410

qual o sistema simulado tem sua amplitude de deslocamento proxima de zero. Para utilizagéio do
programa de identifica¢do pela Transformada de Hilbert nesse sistema, tornou-se necessaria uma
filtragem de passagem de banda no sinal, como explicado na se¢éo 2.4.3, para que se utilize do

sinal apenas a componente correspondente a ndo-linearidade.

Apés a simulagdo no dominio do tempo, obtiveram-se os sinais de deslocamento e
velocidade do sistema. O sinal de aceleragdo foi obtido através do calculo da derivada numérica
do sinal de velocidade. Essa derivada foi obtida utilizando-se diferengas finitas. Foram aplicadas
as técnicas de identificagdio das caracteristicas de rigidez e amortecimento do sistema. A Figura
3.7 mostra o “backbone” do sistema estudado, o qual corresponde a curva verificada na literatura

para esse tipo de ndo-linearidade (Weaver, 1990).
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<107 Backbone do Sistema
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Figura 3.7 — “Backbone” do modelo de 10gdl — folga

A Figura 3.8 mostra a curva de caracteristicas da forga conservativa obtida através das
técnicas da Transformada de Hilbert, com a resposta livre do sistema. Observa-se que é possivel
desta forma obter a curva de rigidez que foi introduzida na formulacdo do modelo, que € o
objetivo da identificagdo neste exemplo. A curva vermelha representa a rigidez introduzida no

modelo, para verifica¢do da curva identificada.

Forga Conservativa para 0 Modelo de 10gdl - Folga

T T T T T T T T T

g

Teorico
600 +  Numerico -

m -
m .
=z
5 0 1
i
-200 k
400 d
600 |
-800 1 1 Nl 1 1 1 I Il I
5 -4 -3 -2 -1 0 1 2 3 4 8
Deslocamento [m] = 1I]4

Figura 3.8 — Caracteristicas da for¢a conservativa do modelo de 10gdl — folga
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A Figura 3.9 mostra a curva de caracteristicas da for¢ca de amortecimento obtida através das
técnicas da Transformada de Hilbert, com a resposta livre do sistema. Observa-se que € possivel
desta forma obter a curva de amortecimento que foi introduzida na formulagdo do modelo, que é
o objetivo da identificagdo neste exemplo.

Caracteristicas da Forca de Amortecimento no modelo de 10gd! - folga
150 T T T T Ll

100 F S

50+ -

Forca [N]
o
L

50k i

-100 | b

_1 1 L L L 1
5—%5‘3 -100 -50 0 50 100 150

Velocidade [mm/s]

Figura 3.9 — Caracteristica da forga dissipativa do modelo de 10gdl — folga
3.3 Modelos Simplificados da Alavanca de Transmissao Mecéinica

Foram desenvolvidos dois modelos simplificados de alavancas de transmissio mecanica
para a obten¢do de uma estimativa para as caracteristicas dindmicas de rigidez e amortecimento e
do indice de Vibro-Impacto, tentando reproduzir um sistema fisico que serd mostrado na se¢io
4.1.3. As equagdes dos modelos da alavanca de transmissdo mecanica apresentam dois termos

relativos as ndo-linearidades introduzidas: a ndo-linearidade de folga e a ndo-linearidade de atrito.

O modelo de atrito utilizado € o mesmo apresentado na subsegdo 2.2.2, podendo apresentar
caracteristicas de macro ou microdeslizamento, dependendo dos pardmetros a, » e K. Os
valores dos pardmetros a, b ¢ K utilizados nos modelos foram retirados do trabalho de Prado

(2002), o qual levanta pardmetros de atrito para modelos de alavancas de transmissao mecénica.
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3.3.1 Modelo de Dois Graus de Liberdade — Haste Reta

O modelo de dois graus de liberdade da alavanca de transmiss@o mecénica com haste reta,
apresentado na Figura 3.10 é descrito por um sistema de equag¢des na forma matricial (3.3). Em

(3.3) os efeitos ndo-lineares de atrito e folga estdo representados por modelos de junta.

m, 0 y nE 0 y . k,+k, 2 —kirf | _ F(r) (3.3)
0 11|68 0 ¢ ||€ ~kyr,  kory +ky—mgr. |6 0

O modelo de junta utilizado para a folga é o modelo de rigidez anti-simétrica linear por
partes, apresentado na subse¢do 2.2.2. O modelo de junta utilizado para o atrito € o modelo de

macro e microdeslizamento de Ren, apresentado na subsecdo 2.2.2.

ko

Cbh

Figura 3.10 — Modelo da alavanca de transmiss@o mecanica com a haste reta

A Tabela 3.3 apresenta os valores dos pardmetros usados na obtencédo da identificagdo das
caracteristicas ndo-lineares do modelo e do indice de vibro-impacto. Os pardmetros de atrito €
amortecimento (ch, kh, a e b) utilizados na rétula da alavanca foram extraidos do trabalho de

Prado (2002). Para a simulagdo dos sistemas, o sinal de excitag@o utilizado foi o sinal que varia
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dentro de uma faixa de freqiiéncia (“chirp”), variando na faixa de freqiiéncia de 5 a 40Hz, e num

intervalo de tempo de 2s.

Tabela 3.3 — Pardmetros do modelo de alavanca de dois graus de liberdade

I - 7.107 [kgm’]

m, — 1,3 [kg]

my — 0,3 [kg]

fg —  175.107 [m]

I — 17,5107 [m]

r —  78.10° [m]

ko —  4,5.10° [N/m]

ke — 112699 [N/m]

kp —  Modelo de Macro e Micro deslizamento de Ren
a — 21,9

b - 1,0

K —  12699.£-275225 [N/m]
Ch — 0,42 [Nms/rad]

Cb —  ku.0,0015 [Ns/m]

A —  3.107 [m]

p - 77°

g — 9,81 [m/s’]

[F() — 20N

Este sistema foi simulado obtendo-se 6.000 pontos, com um passo de integragdo
|
Al = A 000° -

Apds a simulagdo no dominio do tempo, obtiveram-se os sinais de deslocamento e
velocidade do sistema. O sinal de aceleragfo foi obtido através do célculo da derivada numérica
do sinal de velocidade. Foram aplicadas as técnicas de identificagdo das caracteristicas de rigidez
¢ amortecimento do sistema. A Figura 3.11 mostra o “backbone” do sistema estudado, que &

similar a curva verificada na literatura para esse tipo de néo-linearidade (Weaver, 1990).
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«10® Backhone da alavanca de 2gdl
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Figura 3.11 — “Backbone” do modelo de alavanca de 2gdl

A Figura 3.12 mostra a curva de caracteristicas da forga conservativa identificada através
das técnicas da Transformada de Hilbert, com a resposta livre do sistema. Observa-se que ¢
possivel desta forma obter a curva de rigidez que foi introduzida na formula¢io do modelo, que ¢
0 objetivo da identificagdo neste exemplo. A curva em vermelho representa a rigidez introduzida

no modelo, para verificagéo da curva identificada.

Forga Conservativa para a alavanca de 2gdl

1m T T T L T T T
« Teorco
800} = Numerico 1
600 -I
400 i
200 .
=
s 0 -
i
_m -
-A00 .
_m:] -
800 .|
_1[]:n i 1 1 1 'l 1 L
-4 3 2 -1 0 1 2 3 4
Deslocamento [m] 107

Figura 3.12 — Caracteristicas da forca de rigidez do modelo de alavanca de 2gdl
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A Figura 3.13 mostra a curva de caracteristicas da forga dissipativa obtida através das
técnicas da Transformada de Hilbert, para a resposta forgada do modelo. Observa-se que ¢
possivel desta forma obter a curva de amortecimento que foi introduzida na formulagdo do

modelo, que ¢ o objetivo da identificagdo neste exemplo.

200

150 | 4

vons
o

(5]
=
T

g

Forca de Amortecimento [N]
o

L L 1 1L 1
6 -4 -2 0 2 4 B 8
Velocidade [mm/s]

-200
-8

Figura 3.13 — Caracteristica da for¢a de amortecimento do modelo de alavanca de 2gdl

Apos a identificacdo das caracteristicas néo-lineares deste modelo de alavanca, iniciou-se
um estudo de sensibilidade de alguns parmetros, com o objetivo de avaliar a variagdo do Indice
de Vibro-Impacto com relagdo a variagdo destes pardmetros. A Tabela 3.4 traz os pardmetros do

modelo utilizado para o estudo de sensibilidade, bem como as variagdes nos modelos.

Tabela 3.4 — Parametros para estudo de sensibilidade: alavanca 2gdl

Caracteristica Alterada Variacio Valor Inicial Valor Final
folga no alojamento — A SA =210 mm 2 10° 6.107
rigidez do Alojamento — Sk, =1500N 1,5.10° 4,5.10°
massa da base — m, om, =10.10" kg 0,15 0,45

Para o estudo de sensibilidade, para cada alteragdo em um dos parimetros do modelo, foi
executada a simulagdo no dominio do tempo, utilizada a técnica da Transformada de Hilbert para

o levantamento das forgas atuantes no sistema e em seguida calculado o Indice de Vibro-Impacto.
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A Figura 3.14 apresenta a variagio do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a rigidez do
contato da alavanca, k0. Foram calculados os dois Indices de Vibro-Impacto apresentados no
Capitulo 2 e nota-se um comportamento semelhante entre os dois, mesmo os dois sendo
calculados a partir de dados distintos. Nota-se que o Indice est4 praticamente constante até um

valor proximo de 3.10°. Apés esse valor o Indice apresenta cada vez valores menores.

Variacao do Indice de Vibro-Impacto com relacao a rigidez de contato

146 T e . T T
,W"—“‘-\_ﬂ_‘—\_l—v-\.nww.’ Py RL1

145} — RL2 |

144 .
=] \\
T 1431 N
(=3 \\w_\
% !\f-\rk“
S 1421 i
=
=
oz 14 ]
g
2 140} TITITREL ~  sRuis 5
== e e P

~
139} YL 4
T
N
138 | _,__H_Hﬁ:‘
137 : 1 1 . i
1.5 2 25 3 35 4 45
rigidez do contato [Nfm] 10

Figura 3.14 — Varia¢do do Indice de Vibro-Impacto com relagio a rigidez de contato da alavanca

A Figura 3.15 mostra a variagio do Indice de Vibro-Impacto para variagdes da folga do
alojamento, A. E possivel observar que os dois Indices calculados possuem o mesmo
comportamento, salvo diferengas de escala entre os valores. Desta forma, qualquer um dos
indices de vibro-impacto podem ser utilizados na analise. Nota-se um aumento no valor do Indice

para aumentos nos valores da folga entre a ponta de contato e o alojamento da alavanca.

22



Wariacao do Indice de Vibro-Impacto com relacao a folga do alojamento
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Figura 3.15 — Variagdo do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a folga no alojamento
A Figura 3.16 mostra a curva de variagio do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a

variagio da massa da base, mb. Aparece nesse grafico um pequeno aumento do Indice até um

valor de 0,3 kg. Apés esse ponto, o Indice comega a diminuir.

Variacao do Indice de Vibro-Impacto com relacao a massa da base
153 ¥ T T T

— HLY
— RL2

T

®
/
!

-
J

Indice de Yibro-lmpacto
F g

R
/

120} N
025 03 0.35 0.4 0.45 0.5 055
massa da base [kg]

Figura 3.16 — Variagio do Indice de Vibro-Impacto com relagio a massa da base
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3.3.2 Modelo de Trés Graus de Liberdade — Alavanca Completa

O modelo de trés graus de liberdade da alavanca de transmissdo mecédnica com haste
completa, apresentado na Figura 3.17 é descrito por um sistema de equagdes na forma matricial

(3.4). Em (3.4) os efeitos ndo-lineares de atrito e folga estdo representados por modelos de junta.

m, 0 0 51 [e, 0  07](y
0 I +m, [’ myr,Leos(B—B,) 16 p+| 0 c,+c, —c |36, p+
| 0 myr,,Lcos (B-5,) 1 0, 0 - ¢ |6
ky+k, —kyry . Y
kv, ko rkr vk +gsin(B)(mr, +mL) —k, 16 b=
|0 ~k, k, +m,gsin(f, )., (A
F(t)
0 (3.4)

O modelo de junta utilizado para a folga é o modelo de rigidez anti-simétrica linear por
partes, apresentado na subsegdo 2.2.2. O modelo de junta utilizado para o atrito é¢ o modelo de

macro e microdeslizamento de Ren, apresentado na subse¢do 2.2.2.
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Figura 3.17 — Modelo da alavanca de transmissdo mecanica com trés graus de liberdade

A Tabela 3.5 apresenta os valores dos pardmetros usados na obten¢do da identifica¢do das
caracteristicas nao-lineares do modelo e do indice de vibro-impacto. Os pardmetros de atrito e
amortecimento (ch, kh, a e b) utilizados na rétula da alavanca foram extraidos do trabalho de
Prado (2002). Para a simulagdo do sistema, o sinal de excitagdo utilizado foi o sinal “chirp”,

variando na faixa de freqiiéncia de 5 a 40Hz, e num intervalo de tempo de 2s.

Tabela 3.5 — Parametros do modelo da alavanca com trés graus de liberdade

2,60.10” [kegm?]

I1 i

I —  2,930.102 [kgm?]
m, — 0,520 [kg]

m; — 0,777 [kg]

m — 0,300 [kg]

Tegl — 30.10” [m]

Teg2 — 150.10° [m]

I — 17,5.10° [m]
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Ld L bbb bbb ddd bddd |

78.107 [m]

4,5.10° [N/m]

112699 [N/m]
Modelo de Macro e Micro deslizamento de Ren
21,9

1,0

12699.£-275225 [N/m]
1,800.10” [N/rad]
0,42 [Nms/rad]
kb.0,0015 [Ns/m]
kt.0,0001 [Nms/rad]
3.107 [m]

i

45°

9,81 [m/s’]

120.10° [m]

2,0 [N]

Este sistema foi simulado obtendo-se 10.000 pontos, com um passo de integragdo

A= Yoo005-

Para esse modelo de alavanca foi feito o estudo de sensibilidade do RL com a modificagéo

de alguns parametros da alavanca. Para a estimagdo das forgas atuantes no sistema, foi também

utilizada a técnica da Transformada de Hilbert. A Tabela 3.6 traz os pardmetros do modelo

utilizado para o estudo de sensibilidade, bem como as variagdes nos modelos.

Tabela 3.6 — Pardmetros para estudo de sensibilidade: alavanca 3gdl

Caracteristica Alterada Perturbacio Valor Inicial Valor Final
folga no alojamento — A SA=2.10"mm 21402 7.10°
rigidez do Alojamento - kg S8k, =1500N 1,5.10° 4,5.10°
rigidez da mola torcional - k; 6k, =13,5N/rad 2400 3600
massa da base — m, Sm, =10.10" kg 0,15 0,42

Para o estudo de sensibilidade, para cada alteragdo em um dos parametros do modelo, foi

executada a simula¢do no dominio do tempo, utilizada a técnica da Transformada de Hilbert para

o levantamento das forgas atuantes no sistema e em seguida calculados os RL.
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A Figura 3.18 apresenta a variagdo do RL com relagdo a rigidez do contato da alavanca, k0.
Foram calculados os dois Indices de Vibro-Impacto apresentados na segéo 2.1.1 e nota-se um
comportamento semelhante entre os dois, mesmo os dois sendo calculados a partir de dados
distintos. Nota-se que o Indice estd em ascensdo até um valor proximo de 1,7.10°. Apés esse

valor o Indice apresenta valores menores.

“ariacao do Indice de Vibro-lmpacto com relacao a rigidez de contato
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Figura 3.18 — Variagio do Indice de Vibro-Impacto com relagéo a rigidez de contato da alavanca

A Figura 3.19 mostra a variagdo do RL para variagdes da folga do alojamento, A. E
possivel observar que os dois Indices calculados possuem o mesmo comportamento, mas as
inclina¢des comegam a ficar distintas. Desta forma, qualquer um dos indices podem ser utilizados
para a analise. Nota-se um aumento no valor do indice para aumentos nos valores da folga entre a

ponta de contato € o alojamento da alavanca.
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‘ariacao do Indice de Vibro-Impacto com relacao a folga do alojamento
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Figura 3.19 — Variagdo do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a folga no alojamento

A Figura 3.20 mostra a curva de variagdo do RL com relagdo a variagdo da massa da base,
mb. Este grafico indica o aumento do indice de vibro-impacto para aumentos do valor da massa

da base.

‘ariagao do Indice de Vibro-lmpacto com relagao a massa da base
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Figura 3.20 — Variagdo do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a massa da base
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A Figura 3.21 mostra um gréafico com o comportamento do RL, dadas variacdes nos valores
de rigidez torcional kt. A partir deste € possivel verificar que os valores do indice de vibro-

impacto aumentam quando a rigidez é aumentada.

Variagao do Indice de Vibro-Impacto com a rigidez da mola torcional
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Figura 3.21 — Variagdo do Indice de Vibro-Impacto com relagdo a rigidez da mola torcional
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Capitulo 4
Considerag6es Experimentais

4.1 Descri¢ao das Estruturas Analisadas

O trabalho experimental teve como objetivo validar os modelos numéricos simulados no
capitulo anterior. Durante o trabalho experimental foram estudadas trés estruturas: duas para a
identificag@o de sistemas néo-lineares tipicos, como rigidez cubica e folga, e uma terceira que ¢
uma alavanca de transmissdo mecanica, montada em uma bancada que simula um conjunto com

folga.

A primeira bancada ¢ uma estrutura contendo vigas engastadas, causando o efeito de
rigidez cuibica concentrada. A segunda bancada € uma estrutura com uma viga engastada de um
lado, com um elemento de folga na outra extremidade. A terceira bancada representa o objetivo
principal do estudo e € composta por uma alavanca de transmissdo mecanica montada em vigas
paralelas que simula uma folga de montagem e uma rigidez de contato. Nas se¢des seguintes as

estruturas serdo explicadas em maior detalhe.

4.1.1 Bancada I

A primeira bancada foi feita de um sistema continuo contendo uma n#o-linearidade local de
rigidez cubica, como mostrado na Figura 4.1. Ela consiste em uma viga uniforme (1), que foi
engastada em uma extremidade e suportada na outra extremidade por duas vigas engastadas nas
suas duas extremidades (2). A rigidez da viga (1) € linear e a rigidez cibica nfo-linear &
produzida pelas duas vigas, que sdo engastadas nas duas extremidades, que aumentam a tensdo

longitudinal sob alta amplitude de vibragao.
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Figura 4.1 — Configuracdo da Bancada I
4.1.2 Bancadall

Esta bancada foi feita de um sistema continuo com uma folga local, como mostrado na
Figura 4.2. Fla consiste de uma viga uniforme (1), engastada de um lado e livre dentro de um
canal com folga (2) do outro. A rigidez da viga (1) ¢ linear e a nao-linearidade local ¢ produzida

por uma folga centrada de 2mm.

Figura 4.2 — Configuracéo da Bancada Il
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4.1.3 Bancada III

Esta bancada, mostrada na Figura 4.3 é composta por um alojamento montado em vigas
paralelas, simulando uma folga de montagem com rigidez de contato. As vigas paralelas estdo
engastadas na base da bancada e vibram solidariamente unidas pelo alojamento. A torre da

alavanca ¢ fixada na bancada por quatro parafusos.

e ool

Figura 4.3 — Bancada I1I com parafusos de fixacio

A ponta de contato da alavanca fica dentro do alojamento onde ser4 simulada a folga. Para
simplificar os estudos, optou-se por retirar a borracha de vedacgio da torre da alavanca. O
conjunto da alavanca, composta pela ponta de contato (1), a torre da alavanca (2) e a haste com

rotula (3) € mostrado na Figura 4.4.
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Figura 4.4 — Conjunto da alavanca de transmissdo mecanica
A Figura 4.5 mostra a Bancada I1I completa com o conjunto da alavanca montado com o0s

parafusos de fixagdo.

Figura 4.5 — Bancada III completa
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4.2 Determinacio da Rigidez Estatica das Bancadas

4.2.1 Determinagfio da Rigidez da Bancada I

Para a determinagfo da rigidez estatica da Bancada I, foi montado um experimento, que
utilizou um dispositivo (1) que produzia um deslocamento na viga principal (2) gerando uma
forga de reagdo por sua vez medida por uma célula de carga (3). Os deslocamentos foram
medidos com um relégio comparador (4). Para cada deslocamento imposto pelo dispositivo, a

forga e o deslocamento foram medidos. A Figura 4.6 mostra a montagem experimental.

Figura 4.6 — Montagem para determinagfo da rigidez da viga da Bancada I

A Figura 4.7 representa os valores obtidos experimentalmente e o ajuste de curva feito para
obtengdo dos coeficientes da curva que representardo a rigidez equivalente da viga. Na abscissa

temos os valores dos deslocamentos medidos pelo relogio comparador ¢ nas ordenadas o valor

das cargas medidas pela célula de carga. A curva ajustada foi do tipo klx+k2x3 , utilizando ajuste
por minimos quadrados (fun¢do Isqcurvefit do Matlab) e os pardmetros & =6486 e

k, =1,1791.10° foram obtidos.
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Figura 4.7 — Rigidez Estimada da viga da Bancada I
4.2.2  Determinacio da Rigidez das Vigas Paralelas da Bancada III

Na determinagdo da rigidez das vigas paralelas (1) da bancada, mostrada na Figura 4.8, foi
montado um experimento simples que usa pesos padrdes como carga, montados em um suporte
para pesos padroes (2) fixado no alojamento (3). Com a adi¢@o de pesos padrdes no suporte (2) o
relogio comparador (5) com seu apalpador (4) sobre o alojamento (3) registrava o0s
deslocamentos. A Figura 4.8 mostra a montagem experimental, com o suporte do relogio

comparador montado sobre a base da bancada (6).
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Figura 4.8 — Montagem para determinagdo da rigidez das vigas paralelas da Bancada III

A Figura 4.9 representa os valores obtidos experimentalmente ¢ o ajuste de curva feito para
obten¢do do coeficiente angular da curva que representarad a rigidez equivalente das vigas
paralelas segundo a lei de Hooke. Na abscissa temos os valores dos deslocamentos medidos pelo

relogio comparador e nas ordenadas o valor dos pesos padrdes.
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Figura 4.9 — Rigidez estimada das vigas paralelas da Bancada III
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4.3 Formas de Excitacao

Técnicas apropriadas de excitagdo devem ser escolhidas com o objetivo de estudar os
sistemas nao-lineares. Existem trés métodos de excitagdo muito usados na andlise de vibragdes:

periodico, aleatério e transiente.

4.3.1 Excitacido Senoidal com Variagio de Freqiiéncia (“Chirp”)

A excitagdo “chirp” é uma das técnicas de excitagdo periddica mais comumente aplicada
para obtencdo de fungdes de resposta em freqiiéncia devido a sua precisdo. Consiste de um sinal
senoidal cuja freqiiéncia varia no tempo. Para estruturas lineares, quando a excitagdo € uma
sendide, a resposta também é uma sendide com a mesma freqiiéncia da excitagdo, mas com
diferentes fase e magnitude. Assim, para o caso linear, apenas uma componente do espectro de
freqiiéncia ¢ extraida a cada ponto de freqiiéncia. Porém, para sistemas ndo-lineares, mesmo
quando a excitacdo € um seno puro, a resposta ¢ composta de um nimero de componentes em

freqiiéncia, tais como harménicas e freqiiéncias de intermodulago.

A grande vantagem de uma excitag@o do tipo “chirp” esta relacionada com sua natureza de
selecionar uma faixa de freqiiéncias. Outra caracteristica interessante para um levantamento bem
sucedido de fungdes de resposta em fregiiéncia de estruturas ndo-lineares ¢ o nivel da for¢a de
excitacdo ser controlado (Storer e Tomlinson, 1993). A excitagdo harmonica também revela as
respostas subarmonicas e super-harmdnicas que sdo manifestagdes claras de comportamento ndo-

linear.

4.3.2  Excitacido por Impacto

A excitagdo por impacto é uma técnica de excitagdo muito popular e conveniente para
estruturas mecanicas. Esta popularidade é devida principalmente a simplicidade do método de
excitagio que o faz muito adaptdvel para uma gama extensa de condi¢des experimentais. A
excitagdo por impacto pode ser produzida usando um martelo instrumentado com um transdutor
de forga no qual uma ponta de impacto ¢ montada. Quando a estrutura for excitada pelo martelo,
¢ transferida energia a estrutura em um periodo muito curto de tempo. As aquisi¢des no dominio

do tempo sdo convertidas ao dominio da freqiiéncia aplicando a transformada de Fourier. Por
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causa das restricdes impostas pela andlise de Fourier, podem ocorrer problemas de vazamento

(“leakage™) no sinal de resposta.

A forma do sinal da forga depende do tipo de ponta do martelo, da massa do martelo e das
caracteristicas dindmicas da estrutura investigada. Como a largura da banda de freqiiéncia do
espectro da for¢a € determinada pela duragcdo do impulso, estas caracteristicas determinardo a
freqii€ncia superior de corte do sinal de excitagdo. Uma alta rigidez da ponta do martelo e da
estrutura causa um pulso estreito e alargam a extensdo da faixa de freqiiéncia. Um aumento de
massa no martelo alarga o pulso da forga baixando a freqiiéncia de corte e aumentando o nivel de
forca de excitagdo. As vantagens do teste de impacto estdo relacionadas com o pouco tempo
gasto para obter a resposta em freqiiéncia devido a necessidade de serem calculadas apenas
poucas médias e pela facilidade de se aplicar este teste em campo. Porém, a desvantagem de
excitagdo por impacto vem do fato que a largura da banda de excitagdo tem um controle limitado,

baixa energia de excitagdo e uma baixa rela¢do sinal-ruido.

Infelizmente uma for¢a de impacto raramente pode ser usada em estruturas ndo-lineares por
causa da inconstancia na durag@o da excitagio e na forga dos impactos e do baixo nivel RMS do
sinal produzido devido a breve duracdo da excitagdo. Isto significa que o nivel de energia
aplicado pode ser de dificil controle e os niveis dos mais altos picos podem intensificar sua

resposta nao-linear.

4.3.3 Excitacao Aleatoéria

A excitagdo aleatéria € largamente usada em testes estruturais lineares por causa das
caracteristicas desses sinais conterem energia sobre uma larga faixa de fregiiéncias
simultaneamente, habilitando a excitagdo aleatéria a um método que economiza tempo na
obtencdo de funcdo de resposta em freqiiéncia. Este tipo de sinal ¢ um sinal continuo que nunca

se repete e cuja amplitude pode ser estimada apenas por métodos estatisticos.

O processo de medir a FRF comega com a amostragem da forga aleatéria e da resposta no
dominio do tempo em pontos discretos. Os sinais originais continuos no tempo, mas os sinais
amostrados sdo finitos no tempo e ndo periddicos. Esses sinais amostrados sdo convertidos para o
dominio da freqiiéncia usando analise de Fourier. O uso da andlise de Fourier causa restrigdes,

como os sinais amostrados ndo perioddicos serem considerados periddicos e como resultado tem-
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se problemas como “leakage” na estimagdo das funcGes de resposta em freqiiéncia. Todavia esse
efeito pode ser minimizado usando fungdes de ponderagdo, como janela de “Hanning”, antes da
analise de Fourier ser feita. Apos o sinal ser processado, a FRF é obtida por uma combinagio
apropriada de espectro de forga e resposta. Outra limitagdo € relacionada com as restricdes
impostas pelos métodos convencionais da analise de Fourier, como por exemplo os pontos serem
igualmente espagados no dominio da freqiiéncia e pelo namero limitado de pontos disponiveis.
Neste caso, 0s pontos ndo podem ser concentrados em torno de ressonancias e anti-ressonancias
como pode ser feito no caso de excitagio senoidal. Por outro lado, os pontos pode ser modelados
para a faixa de freqiiéncia de interesse por filtragem e modulago de sinal de banda larga. Entio o
sistema ndo € excitado por freqiiéncias fora da banda de anélise, proporcionando um melhor

resultado na analise.

Para sistemas ndo-lineares, a resposta em freqiiéncia obtida usando excitacdo aleatdria
aparece sem distor¢des, que € a principal caracteristica das RFs para sistemas ndo-lineares, sendo
estas similares a sistemas lineares. Isto € devido ao efeito das médias que sdo feitas para a
utilizacdo de excitacdo aleatdria. Todavia as FRFs ndo mostram quaisquer distogdes e diferentes
FRFs serdo obtidas para diferentes niveis de entrada, resultando em dependéncia no sinal de

entrada.

4.3.4  Discussiao entre as Formas de Excitacio

Como mencionado anteriormente, existem vérias técnicas de excitagdo disponiveis para
testes de vibragdo em estruturas, entre elas trés tipos principais de excitagdo dos quais duas foram
apresentadas. Cada um destes métodos tem suas vantagens e desvantagens, € a escolha da técnica

adequada fica mais importante quando se trata da analise de estruturas ndo-lineares.

Para estruturas lineares, como todos os tipos de excitacdo deveriam resultar na mesma
fungdo de resposta em freqiiéncia (FRF), a escolha da excitacdo, entre outras coisas, estd
relacionada com a aplicag¢do do teste, tempo disponivel para a anélise e qualidade requerida dos
dados. E importante perceber que estruturas ndo-lineares respondem de modo diferente a
diferentes tipos de excita¢do. Entdo a escolha da excitagdo é dependente da analise requerida da

estrutura.
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Se a preocupagédo principal for primeiro entender e diagnosticar caracteristicas de vibragdo
estruturais, entdo a excitag@o por impacto pode ser considerada. Por causa de suas caracteristicas
de simplicidade e adaptagfio, o teste de impacto prové um modo simples e rdpido de entender
como uma determinada estrutura se comporta dinamicamente. Quando o modelamento dindmico
de estruturas ndo-lineares for o interesse principal, a preocupacdo primdria serd extrair um
modelo linear do sistema que se comporte dinamicamente o mais semelhante possivel ao sistema
ndo-linear. Se a preocupa¢do principal € investigar as ndo-linearidades, como a espacial, modal
ou como o modelo de resposta de uma estrutura nfo-linear mudara para diferentes niveis de
vibragdo, a técnica de excitagdo do tipo “chirp” € o procedimento mais apropriado por causa do

controle da faixa de freqiiéncias de excitagdo que esta técnica possibilita.

4.4 Determinacido das Caracteristicas Dinamicas das Bancadas

Para se investigar o comportamento dindmico das bancadas com n#o-linearidades
localizadas foi utilizada a técnica da Transformada de Hilbert no dominio do tempo (ver Anexo
A). As bancadas foram montadas de forma a se obter os sinais de excitag@o e resposta. Com base
nos sinais medidos foram calculadas as forgas ndo-lineares atuantes e posteriormente as

caracteristicas de rigidez ndo-linear dessas bancadas.

O procedimento para a identificagdo das bancadas segue de forma semelhante a feita no
capitulo anterior. O sistema ¢ medido no dominio do tempo, adquirido pelo sistema de aquisi¢do
de dados. Em seguida o sinal de velocidade ¢ integrado para a obten¢do do sinal de deslocamento
e conseqiientemente os métodos FREEVIB ¢ FORCEVIB entram em agfo para a identificagdo do
sistema em analise. A Figura 4.10 mostra o fluxograma para a identificagdo de sistemas via

medicdo experimental.
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Fluxograma para medicao experimental

Medigdo do Sistema no Dominio do Tempo

Integracdo do sinal de velocidade para
obtengdo do sinal de deslocamento

v

Filtragem do sinal na faixa de
interesse de andlise

v

Identificacdo das Forgas Nao-Lineares via
Transformada de Hilbert

I

Curvas de Forga Nio-Lineares

Fim
Figura 4.10 — Fluxograma para identificagdo de sistemas via experimental
4.4.1 Montagem Experimental para a Determinacio das Caracteristicas Dinimicas das
Bancadas

A montagem experimental consistia de um sistema que obtém a resposta transiente de
estruturas ndo-lineares. O sistema consistia de um computador Pentium com Placa de Aquisi¢ado
de Dados (1), um Gerador de Sinais (2) € a técnica da Transformada de Hilbert implementada no
computador em MATLAB. Um Excitador Eletrodindmico (3) (“Shaker”) tem o seu sinal
amplificado por um Amplificador de Sinais (4) e estd conectado por um “stinger” a um
Transdutor de Forca (5), utilizado para medir a forca de entrada na estrutura. As respostas foram
medidas utilizando um Vibrometro Laser (6) e um Acelerdmetro (10), conectados no local da
ndo-linearidade. Um Condicionador de Sinais (7) amplifica os sinais do Transdutor de Forga (5) e
do Acelerémetro (10). O Vibrémetro Laser tem seu préprio Condicionador de Sinais (8). Uma
ilustracdo da montagem experimental pode ser vista na Figura 4.11. A Tabela 4.1 mostra uma

lista com os equipamentos utilizados para a medi¢do experimental.
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Tabela 4.1 — Itens enumerados na montagem experimental

Numero Equipamento
1 Computador Pentium com Placa de Aquisigio de Dados Computer Boards
2 Gerador de Sinais HP33120A
3 Excitador Eletrodindmico Gearing & Watson
4 Amplificador de Poténcia Gearing & Watson PA100
5 Transdutor de Forga PCB 208A02 s.n. 10494 sens. 12,284[mV/N]
6 Vibrometro Laser Doppler Polytec OFV 303 com controlador OFV3001
7 Condicionador de Sinais Kitsler 5134
8 Condicionador de Sinais do Vibrometro Laser Doppler
9 Estrutura em teste
10 Acelerdmetro PCB mod. 353B68 s.n. 16034 sens. 108,9 [mV/g]

O Gerador de Sinais manda um sinal para inicializar as medidas do sistema, que comeca a
medir a for¢a de entrada e as respostas da estrutura. No fim da medigéo, o Gerador de Sinais
manda um outro sinal para o sistema, que finaliza a medigdo. Apos isto, os sinais de forca,
velocidade e aceleracdo sdo utilizados pelo programa que tem a técnica da Transformada de
Hilbert implementada. Para a utilizagdo da técnica da Transformada de Hilbert, sio necessarios
os sinais de deslocamento, velocidade, acelera¢do e forga. Desta forma obtém-se o sinal de

deslocamento por integrag@o numérica do sinal de velocidade.
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Figura 4.11 — Montagem experimental para Medi¢ao Dindmica
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4.4.2 Consideracgdes Praticas das Medidas das Caracteristicas Dinidmicas das Bancadas

As medigoes feitas para se identificar as caracteristicas dindmicas das bancadas foram feitas
com o0s equipamentos citados na subsecdo anterior. Para tanto foi feita uma medigdo para cada
bancada, captando dados dos canais de forga, velocidade e aceleragdo. O sinal de deslocamento

foi obtido através de integracdo numérica do sinal de velocidade.

O tipo de excitacdo adotado foi o sinal “chirp”, pelas caracteristicas apresentadas na segéo
4.3. Outro fator importante para a identificacdo € a forga de excitagdo do sistema, pois uma vez
que o sistema € nao-linear, as respostas obtidas podem variar conforme o nivel de forca
empregado no sistema. Neste caso foi aplicada uma forga que resultasse um maior deslocamento
da viga principal, uma vez que a ndo-linearidade nesses casos é mais pronunciada em grandes

deslocamentos, o que torna também impossivel de se obter pela excitagdo por impacto.

A escolha da excitagdo ¢ s6 o primeiro passo para obten¢do da resposta em freqiiéncia.
Ainda existem varios problemas praticos que precisam ser considerados cuidadosamente para se

alcancar uma medida bem sucedida de resposta em freqiiéncia.

A medigdo para identificacdo das caracteristicas dindmicas de estruturas que usam
excitagdo “chirp” exige um gerador de fungdo para gerar o sinal, um excitador eletromagnético
para excitar a estrutura de teste, um amplificador de poténcia para aplicar o sinal do gerador de
funcdo no excitador, uma haste flexivel para transmitir a for¢ca de excitagdo & estrutura, um
transdutor de forca para medir a for¢a de excitacdo, vibrometro e acelerdmetro para medir as
respostas estruturais. Os sinais de excitagdo e resposta sdo adquiridos e entdo processados por um
computador que emite as respostas. Teoricamente, a identificagdo das estruturas usando o sistema
de medida descrito deveria ser direta, mas na prética assegurar medidas de boa qualidade para a
identificacdo estrutural requer a considera¢do por inteiro de outros aspectos do sistema de medida
que serdo citados a seguir. Muitos tipos de erros, que podem afetar a precisdo das medidas, estdo
relacionados com os transdutores, condicionadores de sinais, condi¢des de contorno,
amplificadores de poténcia e hastes flexiveis. A escolha do sistema de medida adequado é uma
parte importante para €xito na medigdo experimental. Apos a obten¢do de algumas medidas da

estrutura de teste, € uma boa pratica conferir se existem erros comumente relacionados a

74



instalagdo dos instrumentos, local de excitagfo, instalagdo do excitador e medidas das respostas

(Ewins, 1984).

A conexdo entre o excitador e a estrutura através da haste flexivel pode ser uma fonte de
erros. Idealmente a haste deveria ter uma alta rigidez na diregfio axial e ser muito flexivel nas
direges transversais. Em situagdes préticas, isto pode ser dificil de alcangar e a haste geralmente
apresentara alguma rigidez em suas dire¢des transversais, introduzindo formas secundarias de
excitagdes ndo desejadas tais como momentos e forgas em outras diregdes que agirdo no
transdutor de for¢a e na estrutura. Isto causard erros nas respostas medidas. Vérios estudos
relacionados com o modelo analitico deste problema (Han, 1995) como também algumas
solugdes (Brillhart et al., 1993) podem ser encontradas. Este problema normalmente pode ser
minimizado por um dimensionamento apropriado da haste flexivel, que diminuir4 este momento

transmitido.

A interagdo entre o excitador eletromagnético e a estrutura pode ser outra fonte de erro.
Erros atribuidos & impedancia entre o excitador eletromagnético e a estrutura podem ser
eliminados ou significativamente reduzidos estudando a interagdo entre o excitador e a estrutura
(McConnell e Varoto, 1994), e decidindo entdo por uma escolha apropriada do excitador. Desta
forma o excitador deveria ser escolhido tal que a massa e as caracteristicas de rigidez fossem
despreziveis com respeito & massa generalizada e as caracteristicas de rigidez da estrutura de
teste. Outro problema relacionado ao excitador eletromagnético é que a forga aplicada para um
sistema proximo da ressondncia pode variar consideravelmente. Teoricamente, quando uma
tensdo senoidal € aplicada no excitador por um amplificador, o excitador deveria gerar uma forca
harménica semelhante a tensdo no transdutor de forga. Isto é devido ao fato que embora o campo
magnético do excitador seja ndo-linear, é assumido que ele € linear para pequenas amplitudes de
vibragdo da armadura. Porém, na prética, quando a estrutura de teste entra em ressonancia os
deslocamentos tornam-se relativamente grandes e a aplicacdo de for¢a do excitador na estrutura
tende a ficar muito pequena. Na condigdo de ressonincia o movimento da armadura no campo
magnético ¢ néo-linear e com isto harménicas mais altas estardo presentes na forca de excitagdo

(Tomlinson, 1979).
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4.4.3 Caracteristicas Dindmicas da Bancada I

Dadas as consideragdes praticas apresentadas na subsegdo anterior, algumas variaveis a
serem definidas foram assumidas. O sinal de excitagdo foi o sinal “chirp” com freqiiéncia
variando de 50 a 100Hz, num intervalo de 5s. O valor de tensdo empregado no gerador de

funcdes foi 3V.

A taxa de amostragem escolhida foi baseada a partir de um critério definido por Feldman

(1997b), onde se define um valor de aproximadamente 10 vezes o valor da freqiiéncia medida. O

valor adotado dessa forma foi de 2000 Hz, ou seja, um intervalo de medigdo Az = %0005 .

A Figura 4.12 traz detalhes da montagem experimental. O excitador (1) transmite forga
através do “stinger” (2) e o transdutor de forga (3) mede a forga de entrada na viga principal (4).

As tespostas sdo medidas pelo acelerémetro (5) e o vibrometro laser (6).

Jiosag e L

Figura 4.12 — Montagem experimental da Bancada I

Ap6s a medigio foi feita a identificagdo com base nos dados colhidos, a partir da técnica da
Transformada de Hilbert implementada em Matlab. Pode-se a partir deste obter as caracteristicas
de rigidez e amortecimento ndo-lineares do sistema. A Figura 4.13 mostra o deslocamento da

viga com rigidez ctibica e seu envelope com relagdo ao tempo ¢ a Figura 4.14 mostra o
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“backbone” da estrutura analisada, o qual mostra a resposta semelhante as curvas de rigidez

cubica tedricas (Weaver, 1990).
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Figura 4.13 — Deslocamento ¢ Envelope da Bancada I
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Figura 4.14 — “Backbone” da Bancada I

A Figura 4.15 mostra a curva de rigidez da Bancada I, obtida dinamicamente pelas técnicas
da Transformada de Hilbert. Verifica-se que existe uma pequena variagio entre as caracteristicas

das curvas de rigidez obtida via estitica e dindmica. Esta variagio entre as curvas pode ser
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atribuida aos problemas citados na se¢do 4.4.2, que sdo problemas devidos a excitagdo na zona de
ressondncia, ao “stinger” e aos equipamentos de medigdo e aquisigdo. Outra possivel fonte de
erros ¢ a integracio numérica para a obten¢do dos deslocamentos, que causa erros de ordem

numérica a identificagdo pela Transformada de Hilbert.
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Figura 4.15 — Comparagdo entre a rigidez estitica e dindmica da Bancada I
4.4.4  Caracteristicas Dindmicas da Bancada II

Dadas as consideragdes praticas apresentadas na subse¢do 4.4.2, as varidveis a serem
definidas foram assumidas. O sinal de excitagdo foi o sinal “chirp” com freqiiéncia variando de

10 a 100 Hz, num intervalo de 5s. O valor de tensdo empregado no gerador de fungdes foi 3,1V.

A taxa de amostragem escolhida foi definida a partir de um critério definido por Feldman

(1997b), onde se define um valor de aproximadamente 10 vezes o valor da freqiiéncia medida. O

valor adotado dessa forma foi de 5000 Hz, ou seja, um intervalo de medi¢do A = %OOOS :

A Figura 4.16 traz detalhes da montagem experimental. O excitador (1) transmite forca
através do “stinger” (2) e o transdutor de for¢a (3) mede a forga de entrada na viga principal (4).

As respostas sdo medidas pelo vibrometro laser (6).
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Figura 4.16 — Montagem experimental da Bancada II

A identificagdio, feita a partir da técnica da Transformada de Hilbert, foi realizada apés a
medigdo com base nos dados medidos. Pode-se a partir deste obter as caracteristicas de rigidez e
amortecimento ndo-lineares do sistema. A Figura 4.17 mostra o deslocamento da viga com folga
e seu envelope com relagdo ao tempo ¢ a Figura 4.18 mostra o “backbone” da estrutura analisada,
0 qual mostra a resposta semelhante aos “backbones” de sistemas com diferenga de rigidez
(“backslash™) apresentada por Weaver (1990). Verificam-se valores ruidosos no “backbone”
devido a instabilidade na regido de diferenca de rigidez, pois neste sistema foi medida a Tesposta
apenas com o vibrometro, necessitando de derivada numérica para a obtengio da aceleragéo, o

que prejudicou os resultados.
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Figura 4.17 — Deslocamento ¢ Envelope da Bancada I
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Figura 4.18 — “Backbone” da Bancada II

A Figura 4.19 mostra a curva de rigidez da Bancada II, obtida pelas técnicas da
Transformada de Hilbert. Verifica-se que as caracteristicas de rigidez identificadas sdo
compativeis com o tipo de montagem feita na bancada, onde existe uma rigidez linear at¢ um
deslocamento A, que é o limite da folga. Apos este ponto, hé a soma da rigidez da viga com a
rigidez das paredes do alojamento, sendo esta rigidez resultante também linear. Esse espago que

pode ser observado para os deslocamentos menores deve-se a limitagéo da faixa de amplitude do
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gerador de sinais, uma vez que se diminuisse a amplitude inicial ndo se conseguiria excitar a néo-

linearidade.

Rigidez Dinamica da Bancada Il
400 Ll T T T T

x10°

Figura 4.19 — Curva de caracteristicas de rigidez da Bancada II

4.4.5 Caracteristicas DinAdmicas da Bancada ITI

Na Bancada III foram feitos dois tipos de medi¢des. A primeira é uma identifica¢io das
caracteristicas de rigidez linear das vigas paralelas desta bancada, de modo a comparar a rigidez
obtida estaticamente com esta obtida através das técnicas da Transformada de Hilbert. A segunda
medigfio considera a medi¢do da bancada completa com a alavanca, para identificagdo das
caracteristicas de forga eldstica ndo-linear ¢ também levantamento do indice de vibro-impacto,
mostrado na segéo 2.1.1, para a quantificagio do vibro-impacto e validagio do modelo numérico,

que sera apresentado no capitulo seguinte.

Dadas as consideragbes praticas apresentadas na subsecdo 4.4.2, as varidveis a serem
definidas foram assumidas. O sinal de excitagdo foi o sinal “chirp” com freqiiéncia variando de

40 a 140Hz, num intervalo de 5s. O valor de tensdo empregado no gerador de funcdes foi 3,5V.

A taxa de amostragem escolhida foi definida a partir de um critério definido por Feldman

(1997b), adotando-se um valor da ordem de 5000 Hz, ou seja, um intervalo de medi¢do

At =%OOOS .
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A Figura 4.20 traz detalhes da montagem experimental para obtencdo das caracteristicas de
rigidez das vigas parelelas. O excitador (1) transmite forga através do “stinger” (2) e o transdutor
de forca (3) mede a forga de entrada na viga principal (4). As respostas sio medidas pelo

acelerémetro (5) e o vibrometro laser (6).

Figura 4.20 — Montagem experimental da Bancada III sem a alavanca

Ap6s a medigdo foi feita a identificago com base nos dados colhidos, a partir da técnica da
Transformada de Hilbert implementada no programa Matlab. Pode-se a partir deste obter as
caracteristicas de rigidez e amortecimento lineares do sistema. A Figura 4.21 mostra o backbone
da bancada ITT sem a alavanca montada ¢ a Figura 4.21 traz a curva de rigidez das vigas paralelas
da bancada, em comparagio com a rigidez obtida estaticamente. Observa-se nessa curva que os
valores obtidos dinamicamente estdo coerentes com os valores obtidos através do método de

obtencio de rigidez via ensaio estatico.
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Figura 4.21 — “Backbone” da Bancada III sem a alavanca
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Figura 4.22 — Comparago entre a rigidez das vigas paralelas da Bancada I obtidas via estatica e
dindmica

A Figura 4.23 traz detalhes da montagem experimental para obtengéo das caracteristicas de

rigidez da Bancada I1I com a alavanca. A configuragdo ¢ semelhante 4 mostrada na Figura 4.20,

tendo como diferenga o acoplamento da alavanca na bancada.
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Figura 4.23 — Montagem experimental da Bancada III completa

A Figura 4.24 mostra o deslocamento da alavanca completa e seu envelope com relagdo ao
tempo ¢ a Figura 4.25 mostra o “backbone” da estrutura analisada, 0 qual mostra a resposta
semelhante aos “backbones” de sistemas com diferenca de rigidez (“backslash”™) apresentadas por

Weaver (1990).

10 Deslocamento e Envelope da Bancada lll

—— Deslocamento
—— Envelope

Deslocamento [m)

tempo [s]

Figura 4.24 — Deslocamento e Envelope da Bancada 111
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Figura 4.25 — “Backbone” da Bancada III

A Figura 4.26 mostra a curva de rigidez da Bancada II, obtida pelas técnicas da
Transformada de Hilbert. Verifica-se que as caracteristicas de rigidez identificadas sio
compativeis com o tipo de montagem feita na bancada, onde existe uma rigidez linear até um
deslocamento A, que € a folga entre a ponta de contato da alavanca com o seu alojamento. Apds
este ponto, ha a soma da rigidez da viga com a rigidez da ponta de contato da alavanca. Nota-se
uma melhora na curva de forga conservativa obtida pela introdugdo do acelerdmetro, excluindo o

calculo da derivada numérica para obtengéo do sinal de aceleragéo.

Rigidez Dinamica da Bancada Il
600 T T T T T

200 + .

Farca [N]
o

200} -

400+ 4

-BOD L I 1 I 1
B -4 2 0 2 4 &
Deslocamenta [m] % m—s'

Figura 4.26 — Curva de caracteristicas de rigidez da Bancada III
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A tltima tarefa realizada com a Bancada I1I foi a medigéo do indice de vibro-impacto (RL),
para validagio do modelo numérico. Para tanto, foram feitas medigdes das forgas elasticas
atuantes no sistema, variando-se a massa da base da bancada. O objetivo ¢ avaliar como o RL se
comporta com a variagio desses pardmetros. A Figura 4.27 mostra detalhes da montagem da
bancada com as massas auxiliares. Foram utilizadas como massas cilindros de ago, que tiveram
suas massas medidas. A massa da base da bancada também foi medida. Essas massas foram

fixadas por intermédio de parafusos sem cabega.

Figura 4.27 - Detalhes das massas adicionais montadas na Bancada III

A Figura 4.28 mostra os resultados obtidos através da variagdo das massas na Bancada III.
Verifica-se que o RL aumenta e diminui provavelmente devido a mudanga da freqiiéncia natural
para uma faixa de freqiiéncia perto da faixa de excitagdo da bancada. O RL utilizado foi o
primeiro definido na segdo 2.1.1. Comparando-se¢ com o indice calculado a partir de dados
experimentais, verifica-se um comportamento semelhante entre ambos, uma vez que os indices
diminuem para aumentos na massa da base. As curvas nao coincidem pois os modelos ndo estdo

ajustados.
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Figura 4.28 — Comparag#o entre os Indices de Vibro-Impacto obtidos via numérica e
experimental
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Capitulo 5

Discussoes e Conclusoes

Este trabalho, que apresentou a avaliagdo do Indice de Vibro-Impacto aplicado a alavancas
de transmissdo mecénica, apresentou resultados interessantes com relagio a identificagdo das
caracteristicas ndo-lineares de sistemas e ao levantamento de curvas de sensibilidade ao indice de

vibro impacto. Estes poderdo ser utilizados para trabalhos futuros.

A técnica da Transformada de Hilbert implementada nesse trabalho mostrou-se muito
aplicével para a verificagdo de nfo-linearidades em sistemas e estruturas. O levantamento das
for¢as nao-lineares que o método oferece também € importante quando se deseja identificar as

caracteristicas de for¢a ndo-lineares desses sistemas.

As curvas de rigidez e amortecimento ¢ os “backbones™ obtidos sdo compativeis com o
comportamento das estruturas analisadas, mesmo quando provenientes de dados experimentais. E
importante salientar que a quantidade de canais medidos ¢ importante para a qualidade da
resposta obtida. A resposta obtida na subsegdo 4.4.4 apresenta alguns saltos pois o sinal de
aceleragdo ndo foi medido, necessitando-se integrar e derivar numericamente o sinal de

velocidade medido, diminuindo a qualidade do resultado.

Os dois primeiros modelos identificados no Capitulo 3 e as duas primeiras bancadas
analisadas no Capitulo 4 foram apresentados para verificar a eficiéncia da técnica da
Transformada de Hilbert para identificagdo de sistemas ndo-lineares, identificando-se as
caracteristicas de forga, tanto de rigidez quanto de amortecimento. Os tipos de curva obtidos
tanto numérica quanto experimentalmente concordam com os encontrados na literatura (Weaver,

1990; Feldman, 1994a).
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Os modelos de alavanca simulados necessitaram de experimentos para a determinagdo de
seus pardmetros. Alguns destes parimetros, como a rigidez das vigas paralelas, podem ser
obtidos pelas duas técnicas apresentadas no trabalho (Transformada de Hilbert ou via ensaio
estatico). Os pardmetros do modelo de atrito ndo foram levantados pois foram retirados do
trabalho de Prado (2002), que se utiliza do mesmo modelo de alavanca para seus estudos. No seu
trabalho Prado se refere 4 dificuldade para obter esses pardmetros, encontrados pela dificuldade

para controlar os canais de forga e velocidade utilizados no algoritmo implementado.

Com a aplicabilidade da técnica da Transformada de Hilbert confirmada e o levantamento
dos paradmetros dos modelos de alavanca obtido, pode-se fazer a identificagdo da alavanca com

haste reta e o estudo de sensibilidade do Indice de Vibro-Impacto para os modelos.

O modelo de alavanca com haste reta apresentou um bom resultado, que pode ser
verificado pela identificagdo das forgas néo-lineares, que mostraram a diferenca de rigidez devido
a folga no acoplamento entre o alojamento e a ponta da alavanca (Figura 3.12). Para o estudo de
sensibilidade dos modelos foi necessario fazer intimeros testes para decidir qual seria a taxa de
amostragem indicada para a realizagdo dos estudos, uma vez que a variagdo dos pardmetros altera
significativamente as freqiiéncias naturais dos modelos. Desta forma optou-se por dimensionar a
freqiiéncia natural para os casos mais criticos, em detrimento do tempo computacional gasto, que
aumenta significativamente. Outro fator que é preponderante para a escolha da taxa de
amostragem ¢ a intensidade da ndo-linearidade, que nesse modelo € representada pela rigidez do
contato entre o alojamento e a ponta da alavanca. Quanto maior a rigidez de contato, que €
idealmente proporcional ao médulo de elasticidade do material, maior a taxa de amostragem a ser

empregada para a simulagéo.

E importante salientar que curvas de sensibilidade obtidas pelos dois critérios apresentados
na seco 2.1.1 possuem o mesmo comportamento, concluindo-se que apenas o sinal de aceleracdo
obtido apés a simulacdo numérica é necessario para o estudo de sensibilidade do Indice de Vibro-
Impacto, que podem ser verificados nas Figura 3.14, Figura 3.15 e Figura 3.16. Os indices
obtidos experimentalmente na subse¢do 4.4.5 mostram o mesmo comportamento dos que foram

obtidos numericamente (Figura 4.28).
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Para 0 modelo de alavanca com 3 graus de liberdade nfio foi feita identificagiio das
caracteristicas de rigidez pois este ndo ¢ o objetivo principal do trabalho, que foi o estudo de
sensibilidade do Indice de Vibro-Impacto a varia¢do dos parametros. Com relacdo 4 adocio de
um valor para a taxa de amostragem, foi feito o mesmo procedimento utilizado para o caso da
alavanca com haste reta. O modelo pode ser feito utilizando-se massas concentradas pois a faixa
de excitagdo utilizada foi baixa (em torno de 150Hz) comparando com a freqiiéncia natural da
alavanca (viga de ago, com freqiiéncia proxima de 1500Hz), nas quais os elementos se
comportam como corpos rigidos. As curvas de sensibilidade calculadas pelos dois critérios
apresentados mostraram o mesmo comportamento, sendo que quaisquer dos critérios podem ser

utilizados. Essas verificagdes podem ser observadas na Figura 3.18, Figura 3.19 e Figura 3.20.

A intensidade da ndo-linearidade no modelo de trés graus de liberdade foi menor devido ao
choque ocorrer em apenas um dos lados da alavanca e com baixa intensidade. Deve-se considerar
que os modelos simulados ainda ndo consideraram algumas ndo-linearidades, como a borracha
que reveste a interface entre a torre e a alavanca. A composi¢do da alavanca é diferente da
considerada para a simulagdo, visto que a alavanca real possui um niicleo de ago revestido de

aluminio, que pode influenciar consideravelmente a dindmica do sistema.

Esse estudo do fenomeno de Vibro-Impacto em alavancas de transmissdo mecanica
apresentou dificuldades com relagéo a escolha de um modelo que corresponda as condicdes reais
da bancada experimental, 4 determinagdo dos parametros do modelo, a escolha das técnicas a
serem aplicadas e & aquisicdo de sinais que foram escolhidos. Foi mostrado que a técnica da
Transformada de Hilbert pode ser utilizada para identificagdo de forgas ndo-lineares ou apenas
para caracterizar nao-linearidades em sistemas e também que o estudo de sensibilidade de Vibro-
Impacto pode ser utilizado para se melhorar as caracteristicas de um sistema que contenha o
fendémeno citado, sem a utilizagdo de prototipos reais e métodos de “tentativa ¢ erro” para a

melhora do projeto.

No que se diz respeito a técnica da Transformada de Hilbert, verifica-se que pode ser
utilizada para verificagdo de ndo-linearidades em sistemas e que a freqiiéncia de amostragem ¢é

um fator importante para que a técnica funcione de forma adequada.
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5.1 Sugestdes para Trabalhos Futuros

Nos estudos realizados com as alavancas de transmissdo foram encontrados problemas que

precisam de maior atencdo nos estudos futuros.

Dentre os proximos passos pode ser incluida a modelagem dessas alavancas utilizando o
Método dos Elementos Finitos no Tempo (FET), que provavelmente reduzirad o tempo gasto na
integracdo numérica desses modelos, conseqiientemente reduzindo o tempo de solugdo do

sistema.

Outra proposta € a inclusdo de outras ndo-linearidades nos modelos de alavanca, como 0s
efeitos ndo-lineares causados pelas borrachas na estrutura. O levantamento do tipo de excitagéo
que sdo transmitidas para as diversas alavancas nos veiculos também € importante para uma

simulacdo mais fiel dos sistemas modelados.

A avaliacio experimental acustica do fendmeno de rattle também seria interessante para
avaliar os Indices de Vibro-Impacto calculados, para que se tenha mais certeza dos estudos de

sensibilidade realizados.
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Anexo A

Identificagao de Sistemas via Transformada de Hilbert

A identificagdo de sistemas, que podem ser lineares ou ndo lineares foi proposta por
Feldman (1997b), baseado nos métodos FREEVIB e FORCEVIB (Feldman, 1994a, 1994b). Os
calculos sdo feitos a partir das entradas e respostas do sistema. Ser4 utilizado um sistema simples

de 1 gdl para exemplificar o funcionamento do método.

Adotou-se um modelo de pardmetros concentrados que representa um sistema de 1 gdl
linear com amortecimento viscoso. Este sistema estard sobre vibragdo livre e a equacdo que

representa o sistema € dada por:

my+cy+ky=0
(A1)

Este sistema sera simulado sob vibragdo livre no dominio do tempo, utilizando-se o método

Runge-Kutta (se¢do 2.3.1). O passo de integracdo utilizado foi de %OOOS e obtiveram-se 2000

pontos. A Tabela A.1 traz os pardmetros do modelo utilizados nesta simulag3o.

Tabela A.1 — Pardmetros do modelo de alavanca de dois graus de liberdade

m — 1,00 [kg]
k —  3.000 [N/m]
c — 5,00 [Ns/m]
yvo — 5.10° [m]
Yo — 0,00 [m/s]
Para este caso de vibragdo livre, a equagdo que representa o movimento do sistema ¢ dada
por:
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y(t)=e*" (Asen(w,t +4)) (A2)

onde:

h= /2m (A3)
=7 (A4

v, =1-E0, (A.6)

(- [T
@,

¢ = atan [ﬂ] (A8)
y+éa,y

Para este caso podemos calcular as equagdes que nos permitem chegar aos valores da
freqiiéncia natural e do coeficiente de amortecimento instantineos. A Transformada de Hilbert do

sinal de deslocamento para este caso € dada por:

F(t)=e" (Acos(w,t +¢)) (A.9)

Desta forma, a amplitude instantinea (equagéo (2.24)) pode ser expressa como:

A(t) =y (1) + 7 (t) = de* (A.10)

Pode-se ilustrar na Figura A.l graficamente o deslocamento do modelo em fungdo do

tempo, juntamente com a sua amplitude instantanea:
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%10 Deslocamento e Envelope
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—— Emvelope

Deslocameanto [m)]

L 1 1 1 1 1 1 L 1
0 02 04 06 0B 1 12 14 16 1.8 2
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Figura A.1 — Deslocamento e envelope para vibragdo livre de um modelo de 1gdl linear

Para calcular-se a freqiiéncia instantinea, utilizada posteriormente no calculo da freqgiiéncia
natural e o coeficiente de amortecimento, necessitamos também da equagio da velocidade e da

transformada de Hilbert da velocidade, portanto:

¥(1) =~éw,e* (Asen(w,t + ) +e ™ (@, Acos (@t + é)) (A.11)
¥(1) =~éw, " (Acos(w,t +$))— e (w,Asen (@t + ¢)) (A.12)

Com a equagdo (2.28), podemos obter uma expressdo para a freqiiéncia instantinea para

este modelo:

e A(sen(w,t +4)(2— @) +cos(w,t +4) (1-w,))

2le)= GisaiT )

(A.13)

Apos simplificagdes podemos chegar a seguinte expressdo para a freqiiéncia instantinea:

a(t) =—Sa,sen (20, +24)+ @008 (20t +24) (A.14)

Para o célculo da freqiiéncia natural e do coeficiente de amortecimento (equagio (2.34))
necessita-se das equagdes que representem a derivada da freqiiéncia instantinea e das duas

primeiras derivadas da amplitude instantdnea. Dessa forma tem-se:
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o (t) = —2ém,0,c05 (2w, +2¢) - 2w;sen (20,1 +29) (A.15)
A(t)=-bw, e (A.16)
A(t)=E'0 de (A.17)

Com isto, pode-se calcular a freqiiéncia natural instantdnea a partir da equacdo (2.34).

Substituindo as expressdes na equagdo citada chegamos a seguinte expressao:

2
202 4.5 ) (“fa)nA.e_&”‘)
Ae™™ (4. )2

w§ ges (—Q:a)nsen (2%{ + 2.;:5) +w,cos (2a)dr + 2¢,))2 =

(A.18)
(—(fa),, Ae "™ )(—2§wncodcos (20, +2¢) - 20]sen(20, + 2¢$))
(A.e"f“’”’ ) (~Ew,sen (2wt +24 ) +w,005 (20, +24))
Retirando os termos de modulagdo em freqiiéncia, temos uma expressao:
2 (1) = 02 — 0
{()-0; .

O coeficiente de amortecimento também pode ser calculado através da equagdo (2.35), com

a substituigdes das equagdes (A.16), (A.7), (A.14) e (A.13) na equagdo (2.35):

—Ew e —2¢w,0,c05 (20, +24) - 2w sen(20,1 +24)

N A.20
Ae 2(_fa)n56ﬂ(2a’df +2¢)+o,cos (2w, + 2¢)) ( |

Iy (1)=

Retirando os termos de modulagdo em freqiiéncia, temos a expressdo para o coeficiente de

amortecimento:

h (1) = £o, =ﬁ (A21)

Finalmente pode-se calcular as forgas conservativas e dissipativas para este sistema

estudado, através das equagdes (2.56) e (2.57):

F, = m(aJnJl =g )Ae—f"’» (A.22)
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F,

amaors=

2m—
2m

- \/(—Ae

=&, i

", )2 + (*g’can.éle“;"“’”I )2

(A.23)

Com os valores das forgas calculados, pode-se enfim exibir um grafico com as forcas

atuantes neste modelo. A Figura A.2 exibe as for¢as conservativas em fung¢do do envelope do

deslocamento e a Figura A.3 exibe as forgas dissipativas em fung¢do do envelope da velocidade.
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Figura A.2 — For¢a conservativa do modelo de 1gdl — linear
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Figura A.3 — Forc¢a dissipativa do modelo de 1gdl — linear
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Para exemplificar numericamente esta resolugdo, num primeiro instante necessita-se

simular este sistema no dominio do tempo, utilizando o método Runge-Kutta (secio 2.3.1). Este

modelo fo1 simulado com 2000 pontos, com um passo de integracdo de %0005 :

Ap0s a simulagdo no dominio do tempo, utilizam-se os sinais de resposta para o calculo da
transformada de Hilbert e futuramente as caracteristicas instantineas dos sinais, tais como

envelope e freqiiéncia instantdnea (equagdes (2.24) e (2.25)).

O célculo da transformada de Hilbert do sinal foi calculado com a funcido Hilbert do

Matlab. Como a Transformada de Hilbert é uma convolugdo de duas fun¢des, esta funcio calcula

a transformada rapida de Fourier (FFT) do sinal e da fungdo A(r)= %f , (fungdo fft do Matlab).

Logo apos € feita a multiplicacdo dos dois sinais transformados para o dominio da freqiiéncia e
em seguida € calculada a transformada inversa de Fourier (IFFT) do sinal (fung¢éo ifft do Matlab).

Desta forma foi calculada a transformada de Hilbert do sinal.

Como s@o necessarios os sinais de deslocamento, velocidade e aceleracdo e o método
Runge-Kutta fornece apenas os sinais de deslocamento ¢ velocidade, necessitou-se fazer uso de
técnicas de diferenciacdo numérica para a obten¢do do sinal de aceleragdo. Utilizou-se a
diferenciacédo por diferencas finitas para o calculo do sinal de aceleragdo. A Figura A.4 mostra o

sinal de deslocamento do sinal, juntamente com o seu envelope.
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Figura A.4 — Simulagdo do sistema utilizando-se do método Runge-Kutta

Em seguida pode-se calcular a freqiiéncia instantinea do sinal, seguindo dos valores de
freqii€ncia natural e do coeficiente de amortecimento (equagdes (2.28), (2.34) e (2.35) . Como
explicado na seg¢do 2.4.6, os sinal de freqiiéncia natural e o coeficiente de amortecimento obtidos
sdo sinais com modulagdo em freqiiéncia, necessitando ser submetidos a uma filtragem de alta

frequiéncia, para que se obtenham os valores médios dos sinais.

O filtro utilizado foi um passa baixa filtro FIR (Resposta Finita ao Impulso) de Parks-
McClellan jé implementado nas bibliotecas no Matlab (fungéo remez). A Figura A.5 mostra o

sinal de freqiiéncia natural com e sem filtro.
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Figura A.5 — Freqiiéncia natural com e sem filtragem para o modelo de 1gdl linear — numérico

O proximo passo é o calculo de forgas de conservativas e dissipativas atuantes no modelo.
Sao utilizadas as equagdes (2.56) e (2.57) para o calculo das respectivas forgas. Exibindo um
grafico contendo a amplitude versus a forga elastica atuante pode-se obter a curva de rigidez do
sistema (Figura A.6). Um grafico que contém a velocidade e a for¢a dissipativa atuante no

sistema exprime as caracteristicas de amortecimento do sistema (Figura A.7).

Forca Elastica [N]
[ ]

55 2 15 A 05 0 05 1 15 2 25
Deslocamento [m] T

Figura A.6 — Forga conservativa do modelo de 1gdl linear — numérico
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