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1 INTRODUCAO

Este trabalho tem como objetivo a analise do fendbmeno das vibragdes
torcionais em arvores de manivelas de motores de combustdo interna. Como
exemplo, a formulacao proposta sera aplicada no estudo da arvore de manivelas de
um motor fabricado pela empresa MWM Motores Diesel Ltda., de seis cilindros em
linha, quatro tempos, considerando-se a utilizagdo de um amortecedor de vibragdes
de material elastomérico acoplado ao componente. Da analise das vibragdes
torcionais € possivel de se obter os torques atuantes em cada seccdo do
virabrequim. Estes esfor¢cos poderdo ser aplicados posteriormente como condi¢des
de contorno a um modelo de elementos finitos, para que juntamente aos demais
carregamentos existentes, seja feita a verificagdo do ciclo de fadiga atuante, de
modo a avaliar o coeficiente de seguranga do componente. Apesar de nao ser este o
foco deste trabalho, pode-se notar a importancia da analise das vibragdes torcionais
no dimensionamento estrutural de uma arvore de manivelas. Iremos comparar as
amplitudes de vibragdes torcionais tedricas as obtidas experimentalmente, para a
validagao do modelo matematico proposto.

Uma arvore de manivelas esta sujeita a uma série de esforgos dindmicos que
atuam de forma periddica gerando vibragdes e consequentemente tensdes, as quais
poderao ser quantificadas para que possamos assegurar a integridade estrutural do
componente.

Atualmente, devido as exigéncias técnicas e comerciais, existe a necessidade
dos motores de combustdo interna operar com pressdes de combustdo cada vez
mais elevadas, utilizando-se componentes que devem ser otimizados de forma a
evitarmos o seu dimensionamento incorreto.

Sendo assim, foi desenvolvida uma metodologia para o calculo das amplitudes
de vibragdes torcionais e torques gerados por estas condi¢des de operacdo, para
que se avalie a resisténcia estrutural das arvores de manivelas dos motores de
combustao interna, utilizados nas mais variadas aplicacdes.

Este trabalho esta dividido em quatro partes principais. Na revisdo da literatura
sdo evidenciados os trabalhos semelhantes ao desse estudo e destacam-se os
principais objetivos a serem alcangados.

Em seguida, é apresentada toda a abordagem matematica utilizada para a
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realizagao dos calculos, mostrando passo a passo todos os conceitos necessarios
para a compreensao do assunto, partindo-se da analise cinematica do sistema biela-
manivela e a posterior quantificagdo dos esforgos dinamicos. Determinados esses
carregamentos, iniciaremos a descrigdo da metodologia para o calculo e analise das
vibragdes torcionais, explicando como devera ser obtido um sistema equivalente que
ira simular o componente real e dele tiraremos todas as informacdes necessarias

para que se atendam aos nossos objetivos.
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2 VIBRACOES TORCIONAIS

As vibragdes torcionais existem nos motores de combust&o interna, devido a
aplicagao de excitagdes periddicas que atuam nos componentes responsaveis pela
geracdo de torque, tais como: Arvore de manivelas, bielas, pistdes, etc. A
componente tangencial da forga atuante no pistdo exerce uma acado de torgao
periddica, ora atuando num sentido ora em outro, promovendo as vibracdes
torcionais. Esse fenbmeno pode em alguns casos, gerar deslocamentos angulares
de grandes amplitudes, ocasionando falhas estruturais na arvore de manivelas e em
outros componentes do motor.

Basicamente, a analise é feita iniciando-se pela obtencdo de um modelo
discretizado da arvore de manivelas, o qual devera possuir caracteristicas de inércia,
rigidez e amortecimento que represente o sistema real da melhor forma possivel. Em
seguida, devemos calcular o torque de excitagcado levando-se em conta as forgas dos
gases gerados pela combustao no interior do cilindro e as forgas de inércia. Por se
tratar de excitagdes periddicas, a analise da resposta dindmica devera ser feita
expandindo-se esse torque em série de Fourier e os deslocamentos serdo
calculados para cada ordem de vibracdo. As amplitudes obtidas podem ser
comparadas as obtidas experimentalmente e dessa forma, podemos avaliar
estruturalmente o virabrequim, prever e reduzir niveis de ruido, analisar juntas de
fixacado de volantes, polias, etc.

Johnston, P. R. e Shusto, L. M. [1], desenvolveram e aplicaram uma técnica
para analisar o comportamento das vibragdes torcionais em motores Diesel no
regime permanente e transitério de operagao, através do método de superposigao
modal. Os resultados obtidos dessas analises sdao comparados aos obtidos
experimentalmente.

Alguns sistemas podem apresentar vibragdes excessivas em algumas rotagoes
especificas. Este fendmeno foi primeiramente estudado por Draminsky [2].
Hestermann e Stone [3] apontaram que as causas dos inesperados deslocamentos
de grandes amplitudes em multiplos da rotacdo do motor, sdo as inércias variaveis
do sistema biela-manivela.

No passado os efeitos ocasionados pelas caracteristicas variaveis das inércias
dos motores de combustio internas, ndo eram computados por serem considerados

despreziveis nos calculos das vibragdes torcionais. Recentemente, verificou-se que
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os efeitos secundarios das inércias poderiam levar a inumeras falhas em motores de
grande porte. Paricha, M. S. [4], examinou em detalhes esses efeitos, incluiu em seu
trabalho os estudos de Draminsky e ao final concluiu que em certas circunstancias
de operacgao, a interagao das forcas de combustdo com os efeitos secundarios de
ressonancia, podem ser extremamente danosas aos virabrequins.

O efeito da consideracdo dos momentos de inércia como sendo nao constantes
nas vibragdes torcionais de arvores de manivelas, também foram estudados por
Brusa et al. [5]. A introdugcao de fungcdes que levam em conta a variagao da inércia
do sistema em fungcdo do angulo do virabrequim deve ser considerada
principalmente quando as massas das bielas e pistdes forem significativamente
grandes, quando comparadas aos demais componentes do motor. Neste trabalho foi
considerado apenas o efeito das vibragbes torcionais, desprezando-se o0s
deslocamentos axiais. Do estudo do comportamento vibratério das arvores de
manivelas feito na referéncia [5] conclui-se que apesar da existéncia das vibracoes
axiais e flexionais, além das torcionais, estas ultimas sdo as que correspondem aos
modos mais criticos de vibragdo para os componentes dos motores de combustao
interna.

Song et al. [6] analisaram a influéncia do acoplamento entre as vibragdes
torcionais e axiais nas arvores de manivelas. Este acoplamento gera vibragbes de
grandes amplitudes quando as frequéncias naturais axiais e torcionais sao iguais, ou
quando a frequéncia natural do modo axial € o dobro da torcional.

Lacy [7] reportou a analise torcional de um motor de quatro cilindros, ciclo Otto
a gasolina. Neste modelo os n6s do virabrequim representam os munhdes, os quais
sdo conectados aos mancais principais levando-se em conta as propriedades
elasticas do filme de dleo. Estas propriedades influenciam na rigidez radial e
rotacional, bem como o amortecimento do filme de d6leo. Boysal e Rahnejat [8]
utilizaram o equacionamento proposto por Lacy e incluiram num modelo de multi-
corpos, a influéncia da dindmica dos corpos rigidos de todas as inércias envolvidas
para avaliar o ruido gerado pelas vibragées do motor.

A estimativa dos coeficientes de amortecimento torcional nos motores de
combust&o interna, foi inicialmente estudada pelos pesquisadores Den Hartog [9] e
Ker Wilson [10], entre outros. Estes coeficientes eram obtidos através de
observacdes empiricas em motores especificos para este fim e os valores obtidos

eram na maioria das vezes, imprecisos, gerando grandes variagdes na resposta
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dindmica dos sistemas analisados.

Modelos tedricos e hibridos para estimativa dos coeficientes de amortecimento,
foram propostos por Iwamoto e Wakabayashi [11], os quais levam a relagdes
analiticas entre o amortecimento e outros parametros mensuraveis dos motores.
Wang e Lim [12] chegaram a estimativas precisas do coeficiente de amortecimento
absoluto de um motor monocilindrico acionado por um motor elétrico. Foram levados
em conta os dois primeiros modos de vibrar do sistema e os coeficientes de
amortecimento para esses modos foram obtidos em fungdo do &angulo do
virabrequim.

Y. Honda e T. Saito [13] estudaram as vibragdes torcionais em um motor Diesel
de seis cilindros, com um amortecedor de borracha para reducdo dos efeitos
vibratérios. O método de analise utilizado foi pela matriz de transi¢cao de estado, que
pode ser verificado na referéncia [20] e foi observado que a influéncia da rigidez
dinamica do elastbmero € mais significativa para as caracteristicas vibratérias do
sistema, do que o amortecimento do motor e do “damper” em si. Esta caracteristica
€ determinada principalmente pela geometria da borracha e as caracteristicas da
composi¢cao quimica do componente.

As vibragdes torcionais sdo geralmente calculadas considerando-se um
comportamento uniforme do motor, com pressdées de combust&o idénticas entre os
cilindros. Esta condicado é verdadeira apenas no inicio de operacdo da maquina, ou
sob condicdes ideais de manutencao do equipamento. Na pratica, estas condi¢des
dificilmente ocorrem e variagbes consideraveis no espectro das forgas de excitagao
podem existir, influenciando de forma substancial as vibragbes torcionais.
Maragonis, |.E. [14] realizou uma pesquisa, na qual essas diferencas dos esforgos
entre os cilindros foram levadas em consideragdo. Resultados tedricos e
experimentais sdo apresentados ao final do estudo, mostrando que realmente
existem situagdes em que as amplitudes das vibragées podem divergir bastante das
esperadas.

As figuras 1 e 2 mostram respectivamente, uma ilustragdo do motor no qual

foram feitas as analises de vibracdes torcionais e sua curva de oferta.
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Figura 1 - Motor Acteon de 7,2 litros produzido pela MWM Motores Diesel Ltda
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Fonte: Johnston, P. R. e Shusto, L. M., 1987, p. 21.

Figura 2 - Curva de oferta do motor Acteon
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Fonte: Johnston, P. R. e Shusto, L. M., 1987, p. 24.

Ja a figura 1.3 apresenta a fotografia de uma &arvore de manivelas que

apresentou falha estrutural devido as vibragdes torcionais.
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Figura 3 - Falha estrutural em uma arvore de manivelas devido as vibragdes
torcionais excessivas

Johnston, P. R. e Shusto, L. M., 1987, p. 30.

Figura 4 - Arvore de manivelas e demais componentes responsaveis pela geracdo
de torque do motor
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Fonte: Johnston, P. R. e Shusto, L. M. 1987, p. 42.
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As principais caracteristicas técnicas do motor, cuja arvore de manivelas é

objeto deste estudo, sdo as seguintes:

a) Sequéncia de ignicao: 1-5-3-6-2-4;

b) Sentido de rotacao: Anti-horario, visto pelo volante;

)
)
c) Comprimento da biela: 207 mm;
d) Didmetro do pistdo: 105 mm;

e) Meio curso do pistdo: 68,5 mm;

f) Torque maximo: 900 N.m a 1300 rpm;
g) Poténcia maxima: 191 kW a 2500 rpm;

h) Rotagdo maxima do motor: 2850 rpm.

Em relagao ao exemplo estudado neste trabalho, devido a maior poténcia a ser
obtida do motor, conseguida através do aumento do diametro e curso dos pistdes e
aliados a adaptacdo de um sistema de injecdo eletrénica de combustivel, maiores
solicitagdes no virabrequim iriam surgir, tornando necessaria a verificagdo do
dimensionamento estrutural deste componente, visando determinar a viabilidade de
sua utilizagado nesta nova aplicagao.

O principal motivo que levou ao estudo dessa metodologia de calculo foi a
necessidade de se compreender esses fendmenos vibratérios para possamos prever
o comportamento dinamico da arvore de manivelas, evitando-se investimentos
financeiros em alteragcdes desnecessarias nos ferramentais ja existentes para o
forjamento das pecas.

Existem no mercado, programas computacionais destinados ao calculo das
vibragdes torcionais em virabrequins, dentre os quais podemos citar o Bricks\ da
empresa AVL List GmbH, que utilizam abordagens matematicas diferentes da
proposta neste estudo, apresentando porém, resultados muito semelhantes.

A idéia de desenvolver um programa de computador para a realizagdo desses
calculos teve como um dos principais objetivos, a aquisicdo da tecnologia necessaria
para o desenvolvimento de componentes, para 0 uso em novos motores
comercializados pela empresa MWM Motores Diesel Ltda.

Outro ponto crucial para a tomada da decisdo do desenvolvimento deste
programa, foi a facilidade de implementacdo de novas ferramentas de calculos,

especificas para o motor em estudo. Podemos citar como exemplos: A consideracao
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de pressbes de combustdo diferentes para cada faixa de rotacdo do motor,
implementagdo de amortecedores viscosos, utilizagdo de amortecedores de duas

massas, simulagao de falha ou falta de combustdo em um ou mais cilindros, etc.
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3 MODELAGEM TEORICA

Inicialmente para que se entenda o comportamento dinamico de um motor de
varios cilindros, é necessaria a compreensao e 0 equacionamento cinematico para
um motor monocilindrico, tal como em [18], [19]. Esta formulagdo sera utilizada
futuramente para a determinagao dos esforgos atuantes no sistema.

3.1 Cinematica do sistema biela-manivela

A posicéo instantdnea do pistdo em relacdo ao PMS pode ser escrita em

funcao dos angulos e dimensdes destacados na figura 5:

Figura 5 - Sistema biela-manivela

Fonte: Hestermann, D. C. and Stone, B. J. 1994, p. 11.

a=irtfl-Ir o= i L o/l il
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Agrupando os termos:
X = r-fl =ceeerd & -(] =il (]

Podemos obter o angulo da biela B em fungdo do angulo do virabrequim a.
Chamando de A, a relagdo entre o meio curso da arvore de manivelas e o

comprimento da biela, temos:

:ﬂlﬁ—:-:ﬂu ¥ wmfl —A-oemee

vonf — gl @ - W= A e 133

ea= el -t + Lol - \.".] AT 1 i34

Expandindo em série a expressao da equacéao 3.3, teremos:

If :l.-l:u-l.l'.' o - . 2 m” g = oe

i - 16

A partir das relagdes trigonométricas:

WL - = s drg -
i ¥
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o= - auslied verdie |
58 2 by
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E fazendo-se as devidas substituicbes, chegaremos finalmente a seguinte
expressao:

. AR A A
anfi — L= 7 it e - vos-hid = 0 sunber 40
4 4 fid b

Portanto, a equagdo que descrevera o movimento do pistdo em relagcdo ao

PMS pode ser escrita da seguinte forma, desconsiderando-se os termos superiores
a segunda ordem:

~
-

Aa=r [1—gusel = L '1 - 2en (A5

Podemos agora, obter as equagdes da velocidade e aceleragéo instantaneas
do pistao, como segue:

iy oft rlre oy
L 1 i -

dt e o ire

i v el il
== - - i

2 oler ol Wee

Onde a velocidade angular da arvore de manivelas w, pode ser expressa como:

4

= ;;:]' d aom = [ipmi]

Derivando a equacao 3.5 e fazendo a substituicdo, teremos:

P ﬂﬂﬂ-f:ﬂl!ﬂl ing
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Derivando a equacgao 3.6, teremos:
&= o -r-ama = Aocm ) (L)

Podemos ainda, utilizar mais termos da série e considerar a seguinte equagao

para a obtengao da aceleragio:

' . e 9. .
f o= i = A vos 2 - N Lo + 13 iun bl
38

Determinada a equagao da aceleracao instantdnea do pistao, é possivel a
determinacao dos esforcos dinamicos atuantes no sistema. Esse equacionamento

sera demonstrado a seguir.
3.2 Esforgos dinamicos — forgas de inércia

Existem dois tipos de forgas inerciais que atuam no sistema biela-manivela.
As massas envolvidas podem ser reduzidas e separadas basicamente em dois tipos,
sendo uma primeira de movimento puramente rotativo e outra que descreve um

movimento linear alternativo.
3.2.1 Forgas de inércia alternativas

Sao esforcos decorrentes do movimento das massas alternativas. Essas
massas podem ser consideradas como sendo a soma das massas do pistao
incluindo pino, anéis, travas e a massa alternativa da biela. A divisdo das massas da
biela sera explicada na sequéncia.

Para obtencdo da forga de inércia alternativa, utilizaremos a seguinte

expressao:

F. -n‘_-r--"mu-.l-c-.!ﬂ-imlul- :;mllu’l (15}
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A consideragao apenas dos termos de primeira e segunda ordens para o
céalculo da forga de inércia alternativa, ndo implica numa redugéo significativa na
precisao dos calculos. Foi observado que a diferenca entre esses valores € menor
que 0,55%.

3.2.2 Forgas de inércia rotativa

Sao forgcas geradas pelas massas que possuem movimento puramente
rotativo. Podem ser consideradas como sendo a soma da massa rotativa da biela
com a massa da manivela do virabrequim.

E importante observar que, dependendo do grau de balanceamento da arvore
de manivelas maiores ou menores serao as tensdes geradas por esses esforgos.
Porém, para o calculo das vibragbes torcionais, ndo se torna necessaria a
quantificacdo dessas solicitagbes e neste caso, iremos determina-las apenas de
modo informativo.

A forca de inércia rotativa pode ser obtida através da equacéo:

[ Jp— i1

A biela, como visto, pode ser dividida em duas massas equivalentes, uma que
ira descrever um movimento alternativo e outra de movimento rotativo puro.

Utilizaremos as seguintes relagdes para essa divisao, conforme a figura abaixo:

Figura 6 - Divisdo das massas da biela

Fonte: Hestermann, D. C. and Stone, B. J., 1994, 208(C1), p.15.
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A divisao de massas é descrita na referéncia [18].
3.3 Esforgos dinamicos — forga de combustao

E a forca gerada pelos gases na fase da combustdo. Através da curva de
pressao interna do cilindro em fungédo do angulo da arvore de manivelas, é possivel
calcular a forga instantanea atuante no pistdo. E interessante a obtengdo dessas

curvas através de métodos experimentais.

As curvas p = f (a) variam segundo o regime de operacéao e rotagao do motor,
podendo ser obtidas através da utilizacdo de um transdutor de pressio instalado
geralmente no cabegote do motor, de forma a medir a pressao no interior do cilindro.
Um sinal de referéncia e um sensor de rotacbes também s&do necessarios para que
se obtenha o angulo instantdneo da arvore de manivelas em relagdo ao PMS do
pistao.

Essas curvas tém o formato mostrado na figura 7.

Figura 7 - Curva experimental p = f (a) para a condigdo de 2500 RPM a plena carga
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Fonte: Draminski, 1988, p.180.
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A forgca atuante no pistdo para um determinado valor de pressdo pode ser

obtida através da equacao:

Fo-p T (2.10:
’ 4

3.4 Forcas resultantes na manivela

Conforme a figura 3.4, podemos observar que com a decomposi¢céo da forga
no pistao, surgirdo duas componentes que irdo atuar no moente do virabrequim (eixo
da arvore de manivelas que se conecta a biela). Uma radial que ird promover a
flexdo das manivelas e outra tangencial que sera a responsavel pela geracado de
torque no motor. Sera apresentado a seguir o equacionamento dessas forgas,
porém, apenas as forgcas tangenciais terdo importancia na analise de vibragdes
torcionais proposta neste trabalho.

Figura 8 - Esforgos atuantes na arvore de manivelas

Fonte: Hestermann, D. C. and Stone, B. J. 1994, 208(C1), p. 20.
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A forga tangencial, indicada na figura 8, decorrente da pressao de combustao sera:

Y e iIn

= r .-‘F

E a for¢a tangencial devido as forgas de inércia, que foi obtida pela da equacgao 3.8,

sera:

_Semier & 0

onf (L L

i =K

Podemos calcular agora a forga tangencial resultante que atuard no moente,

da seguinte forma:

E-F_sF, 13150

A forga radial resultante pode ser calculada seguindo a mesma metodologia.

_ g | needet o S
R 1AL
P ikt 1315
- ﬂ‘

F-F+F, 1415

Nas figuras 9 e 10, podemos observar a variagao dessas componentes em
funcdo do angulo da arvore de manivelas para o caso do motor utilizado como

exemplo.
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Figura 9 - Forga tangencial tedrica resultante para a condigdo de 2500 rpm a plena
carga
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Fonte: Draminski, 1988, p.182.

Figura 10 - Forca radial tedrica resultante para a condigcdo de 2500 rpm a plena
carga
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3.5 Analise das vibrac¢des torcionais

As arvores de manivelas estdo sujeitas simultaneamente a vibragdes axiais,
flexionais e torcionais. Este estudo abordara apenas os efeitos das vibragoes
torcionais. Conceitos basicos da analise de vibragdes podem ser revisados em [20],
[21], [22].

As condigdes de operagcdo do motor geram algumas vezes, amplitudes de
vibragbes torcionais elevadas resultando em altas tensées de cisalhamento que
podem comprometer o projeto do componente.

Para reduzir essas tensdes, podemos utilizar amortecedores de vibragoes
torcionais do tipo viscoso, de borracha, etc., que na maioria das vezes sao fixados
parte frontal da arvore de manivelas (lado oposto ao volante). E possivel ainda,
ajustar as curvas de pressao de combustao através dos recursos existentes nos
sistemas de injecao eletrbnica de combustivel, de forma a prolongar o tempo de
atuagao da forga tangencial na arvore de manivelas, reduzindo as amplitudes das

vibragdes.

3.5.1 Modelo matematico equivalente

Para que possamos efetuar os calculos, € necessario que seja obtido um
sistema massa-mola do tipo torcional, que represente da melhor forma possivel a
arvore de manivelas mostrada na figura 4.

Esse sistema, no caso do motor de seis cilindros que faz parte do nosso

estudo, possuira onze graus de liberdade e sera representado da seguinte forma:
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Figura 11 - Modelo equivalente
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Fonte: Draminski, 1988, p. 190.

Os valores das inércias | (1 .. 11) e rigidezes torcionais Kt (1 .. 10) entre cada
elemento, podem ser obtidos através de softwares de CAD e CAE respectivamente
e oferecem excelente precisdo quando comparados aos valores obtidos
experimentalmente.

As figuras 12 e 13, representam respectivamente os modelos geométricos a
partir dos quais foram determinadas as inércias e rigidezes torcionais utilizadas na

montagem das matrizes do modelo.

Figura 12 - Modelo para obtengdo da inércia de uma manivela, incluindo a massa
rotativa da biela

Fonte: Brusa, E., Delprete, C. and Genta, G., 1997, 205(2), p. 135.
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Figura 13 - Modelo para obtencdo da rigidez torcional entre as manivelas do
virabrequim

Fonte: Brusa, E., Delprete, C. and Genta, G. 1997, p. 135.

3.5.2 Redugao das inércias do trem de engrenagens

No caso do nosso estudo, existe um trem de engrenagens na parte frontal da
arvore de manivelas, o qual & responsavel pela transmissdo de poténcia para
agregados e demais acionamentos, tais como: Bomba de alta press&o, arvore do
comando de valvulas, compressores de ar, etc.

Para obtermos a inércia reduzida de um sistema qualquer acionado por uma
engrenagem (2), em relagdo ao eixo de rotagdo de uma engrenagem motora (1),

utilizaremos a relagcéo apresentada pela equagao 3.17:
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Figura 14 - Esquema para reducao da inércia de eixos com rotagdes diferentes (n1 e
n2)

EZIENACEA 2

E"¥:REHATE”

Fonte: Brusa, E., Delprete, C. and Genta, G., 1997, 205(2), p. 137.

.Inl'-l!-i':'l 13.1%

Deveremos utilizar esta redugcao de inércia para todas as engrenagens e
acionamentos que compdem o trem e considerar a somatéria destas inércias, como
sendo um dos graus de liberdade do modelo equivalente, conforme descrito na

referéncia [15].
3.5.3 Determinacéo das caracteristicas dinamicas do absorvedor

A figura 15 mostra um detalhe em corte do amortecedor de vibragbes

torcionais considerado neste estudo:
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Figura 15 - Amortecedor de vibragdes torcionais de massa dupla
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Fonte: Maragonis. 1992, v.58, p. 13.

A rigidez dinamica do elastdmero utilizado no amortecedor, neste caso um
composto de 70% de SBR e 30% de NR, sera obtida através de um modelo de
elementos finitos, cuja borracha possui um modulo de cisalhamento dinédmico (G)
situado na faixa de 1,5 a 3,0 MPa. Estes valores, s&o os usualmente encontrados
para os elastdmeros.

Através da aplicaggdo de um torque conhecido e da obtengdo do
deslocamento angular nas inércias do “damper”, € possivel calcular as rigidezes do
componente. Este método € o mesmo utilizado para a obtencao das rigidezes entre
as manivelas do virabrequim descrito anteriormente.

Dessa forma, s&do obtidos os seguintes valores de rigidezes para o
componente:

Anel do 1° modo I(1) = 0,1230 kg.m2: 64254 N.m/rad < Kt(1) < 127999 N.m/rad.
Anel do 2° modo 1(2) = 0,0273 kg.m2: 88887 N.m/rad < Kt(2) < 177252 N.m/rad.
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Figura 16 - Modelo para a obtencdo das rigidezes dinamicas do amortecedor de

vibracoes
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Fonte: Maragonis. 1992, v.58, p. 25.

A rigidez dindmica da borracha varia em fungédo da sua temperatura. Para os

nossos calculos foram considerados os seguintes valores dessa propriedade:

Kt(1) = 105000 N.m/rad e Kt(2) = 150000 N.m/rad

Esses valores foram baseados em medicdes realizadas em componentes

similares, considerando a borracha a uma temperatura de aproximadamente 95°C.

O coeficiente de amortecimento do elasttmero do absorvedor pode ser

calculado conforme o equacionamento mostrado a seguir, de acordo com a

referéncia [15].

Definindo o fator de perda:

o0 £3LE)
-y
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E definindo também o numero de perda:

Felnd= Crth (A 19

Ar

Onde Kt e Cr sao respectivamente a rigidez dinamica e o coeficiente de
amortecimento relativo da borracha utilizada no anti-vibrador. E possivel de se
verificar que para Q = wn, teremos X = d. O fator de perda do elastdmero situa-se na
faixa: 0,2 < d < 0,3 e nos calculos utilizaremos o valor: d = 0,25.

No desenvolvimento do projeto de um amortecedor de vibragbes, €
interessante que sejam manufaturadas algumas pegas, que contenham compostos
de borracha com diferentes rigidezes dinamicas, para simular as variagbes que
possam ocorrer no processo de fabricacdo do absorvedor. Dessa forma, podemos
escolher a melhor faixa de rigidezes para o componente.

Segundo Klier, H. [15], deveremos linearizar a rigidez dindmica do
amortecedor na condicdo de ressonancia e adota-la como sendo constante para as
demais condicbes de operacdo do motor. Utilizando este procedimento, nao
estaremos comprometendo os resultados das analises, visto que, as amplitudes de
maior importancia para a verificacdo sdo as que ocorrem nas condicdes de
ressonancia do sistema, pois sdo estas que promoverdo as maiores solicitacbes na

arvore de manivelas.
3.5.4 Determinacédo das caracteristicas dindmicas do sistema

Nesta secao serdo estudadas as caracteristicas dinamicas do sistema,
incluindo as matrizes de inércia, amortecimento, rigidez, autovalores, autovetores e

fatores de amortecimento.

Para vibragdes mecanicas temos:

[AF] (80000 =[C7] (0L = [AT] (60 = T 13201
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Onde {B(1)} e {T(t)} sdo vetores que representam respectivamente as amplitudes de

vibracao e os esforgcos de excitagcao atuantes em cada inércia do sistema. No nosso

caso eles serdo vetores (11 x 1).

A seguir iremos apresentar o equacionamento matematico do

equivalente representado na figura 3.7.

VA -0
Considerando-se que *

Para a inércia I(1):

= filh &y -t &b - Enly &b iruly &0 - Axb-H -0 —»

i W0« Srli-Ah - AN -JD - Crild &0 - ANlD-J0 -0

Para a inércia 1(2):
ARG il WD EAD-HO -THD AN -l &R-4
Para a inércia 1(3), considerando o0 absorvedor do 1°

=fiN NH -Cndh &3 -k &Y -0} A -AND-AB+Cnh-@0e_
Kl Sl sirii -S4 ¢ Ax-B0 0 -0

Para a inércia 1(3), considerando o absorvedor do 2° modo:

-fAD-Crily AR - A -(rH-RD-An KA+ (il M
K- S5 (A -S40« K-S -0 .

Reorganizando as equacgdes anteriores, obteremos respectivamente:

sistema

modo:



eI SN - [N e Crel] O3 R - 2y &M Oreiedhd: Knalds sk
(riN-&Eh ExIi-sndh -0 .

e B - [k o Crll] AR - [A03) - Kxl]-R3 - Cah &l - Anh-dh-_
{ris)-iN4) KNS -N-4 =0

Finalmente, reunindo as duas equacgdes anteriores teremos:

FLR-RI e O = Ol 20 = Ol -5y o | AN « A2 e AN -A%-Cn 2l SN -
frali-&h Enl-2) Enlbi-&D {A5h-&\b Al -S=hH -0

Para a inércia 1(4):
= fi4) =1 =i Ad) = &4 T =0ndd fi=1 - &N §=1 « (A

Eni-gin-tnh-S5- AN-50 -0 —»

i 31 -2 58 - Koo ds- 50 -1

Para uma inércia genérica I(i):
= fi -8y - Cridy M- Ky S -Cnir =D A - &7 -1 SudeCnir-N-Br-Ns .

g =13-Fy - =-{rud-Su+Ne RN-SAf e -0 =

Para a inércia I(11):

=il Mm-S -Crakn-Sl ) - &nloy &0 Ol &l - Anlty-&G -0 >

ful -0 = Cral DS 0 + x-S - Onll - - Anls-Slh-D

37
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Escrevendo na forma matricial, teremos:

Matriz de inércia:

My o o0 R I T T 0 0
0 M2 B0 I R R R 0 0
0o #3o0 I R 0 0
[M] jipann=1 0 o 0O f4p 0O 0 ] roon 0 0
0 o0 D 0 NS OO O 0 0 0 0
@ o B0 ooFiGr O 0D 0 0
0o o ©D o0 o 0 MTY DD 0 0
¢ o o 0 o0 @ o fE 0 il 0
o o o o0 (IR I T B = R 0
0o o ©D o0 0@ @ © 0 Oy o
¢ o o 0 R I T T 0 I

As massas alternativas deverao ser introduzidas nos calculos como inércias
equivalentes, que deverao possuir a mesma quantidade de movimento dos pistoes.

Utilizaremos nos calculos a inércia média para uma rotagao da arvore de
manivelas. Seu valor pode ser quantificado através da equacao abaixo, conforme

apresentado em [18].

s

+ 12211

I A "|
2 N

f,.-m r

e

!

A inércia alternativa devera ser somada as inércias das manivelas do

virabrequim, ou seja, as inércias I(5 .. 10).

Matriz de amortecimento absoluto:

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
[Cal = | o 0 0 0 Cal) O 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 Cal®l 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0 0 Cald O o 0 o

0 0 0 0 0 0 0 Cal4) 0 0 0

0 0 0 0 0 0 0 0 CalS O 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 Calf) 0

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0|
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Este amortecimento existe devido ao contato entre os anéis dos pistdes e os
cilindros do bloco do motor. Podemos notar que apenas as inércias correspondentes
as manivelas do virabrequim possuem valores de amortecimento absoluto.

De acordo com experiéncias em motores similares, sera adotado para o

coeficiente de amortecimento absoluto o valor de 6 N.m.s/rad.

Matriz de amortecimento relativo

[Cr] (11 =

-
>
-

Da mesma forma que o coeficiente de amortecimento do elastdmero foi obtido
através da equacédo 3.18, podemos calcular essa grandeza para as manivelas do
virabrequim. Os valores do fator de perda a serem considerados para diferentes
tipos de motores sdao mostrados na referéncia [16]. Para motores Diesel, quatro
tempos, com seis cilindros em linha, turbo-alimentados, o fator de perda sera: d =
0,035.

Matriz de amortecimento total:
1€ = 1Ca] e = [C1 ]

Matriz de rigidez:

LK) quian =
[ Kl 1 - K&l il ] | i i} | i
] Ly & L1} 1] ] i L1} i i
L LY Kri 3]+ K20+ Kl L9y i) 1 I i 1] i 1
] K3 = Kn3) K4 1 i 0 o 1
i u &4 [t = K [ i il 1] { i
] ] 1] - EXS ENd]+ K LA LT 0 i ] 1
o ] il - K K Ti= Enf KxT) i 1 1
a u L1} ] L Eriki + K Erin il i
] fi il | - NSl Kus e KE) L] LI
] L] L} 1] L i Enm K10y + X - |'|'.*-!|"_
i u LI} I

il 1] Knlim Ednn |
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3.5.5 Determinacéo do torque de excitagao

O torque de excitacdo € uma funcéo periddica e a sua aplicagdo no modelo
equivalente sera feita através dos seus harménicos. Pode-se notar que as
excitagcdes s6 aparecem nas posi¢cdes do vetor correspondentes aos cilindros do

motor, posi¢cdes estas, onde ocorrem as explosdes.

frosi—w o 0 v Nle aior MO0 e M M of

Ll

O torque de excitacdo é uma fungdo do angulo do virabrequim e sera
calculado pela equacéo:

M, -Fr {220

Onde Ft é a forga tangencial obtida pela equagao 3.13.

A expressido abaixo mostra o torque de excitacdo representado pelos seus
harmonicos obtidos da série de Fourier, sendo An e Bn os coeficientes da série

conforme referéncia [24].
H ‘I i x [ - =g M H' M " ] ]
UEE |Zd, mewe 111 8 ~xne mee i) (L

O indice k indica o cilindro para o qual sera feita a expansao da curva de
torque, visto que existe uma defasagem em sua aplicagao de cilindro para cilindro.
Essa defasagem, em graus do virabrequim, € fungcdo do intervalo de ignicdo do
motor e obviamente do numero de cilindros. Como este estudo é baseado em um
motor de 4 tempos e 6 cilindros: k = 1 .. 6, com uma defasagem de 120° nas

manivelas.



41

Figura 17 - Curvas de torque tedricas para uma condi¢gao de 2600 rpm a plena carga
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Fonte: Pasricha, 2001, v.45, is.4, p. 262.

O indice n representa o numero de termos da série no qual desejamos
realizar a expansdo. A maioria dos autores considera que 24 termos sao suficientes

para que se obtenha uma precisao satisfatdria nos calculos.

Podemos ainda reescrever a equagao 3.23 da seguinte forma:

Sabendo-se que:

¢ [T ] I P [T ] .llll"l o 1o 5]
sl arey cf) = . SCIEM iR =
2 X
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Teremos:
. o 1 + tl-|'||'l' !
A east e ry a4 B sent e crn = AT 2 ’
;e e I . , mew | : win
8l . Mg i e Hay vl e
- - -
Fazendo:

| . A L,
St A " I R A Y 3

Obtém-se finalmente:
M. rE -y E[ w0 i34

O termo Ao da série de Fourier ndo produz vibragées no eixo da arvore de
manivelas, mas sim um momento torgor constante sobre o qual irdo somar-se as
vibragdes torcionais.

3.5.6 Solucéao por equacdes de estado

Definiremos agora um vetor de estado e sua derivada no tempo:

- anl . 301 - o] (325

Pode-se expressar o comportamento dinamico do virabrequim através do

sistema de equacdes diferenciais de 1a ordem:

(1]
20— e M - nm-nml (AL
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Onde x(0) é a condigao inicial do sistema. A matriz [A] e o vetor {b(t)} sao
expressos da seguinte forma:

- { i
'*'[-u KoM rl - "'"{.u'-ml} Q2=

Onde [A] possui dimenséo (22 x 22) e {b} a dimensao de (22 x 1).
O vetor das excitagbes {b(t)} tem a seguinte forma:

= % 13281

Mn-fra pD@apoap o al:

M MUn N Me Mo Mu |
[ | - -
mmrmlunuu A9 h& AR M kw ddw III

No vetor {b2(t)}, podemos observar que a ultima e as primeiras linhas séo as
que representam respectivamente, o volante e a parte frontal da arvore de
manivelas. Como essas inércias nao possuem excitacbes externas, seus valores

sao nulos.

Substituindo os coeficientes da série de Fourier e definindo os vetores:

e Al Al A" Al oA oAt .
- IH:“ Law 5D fikd AN M oM D "] )

.y S S SR oEnN SR o
- -_n}:q pEa fiss Nk Nl 5 M fM

. 3. ' SR SO £ 'y
-lata p oo “- - - - - - a
™, I}:‘:I fiss %y Ny Hm M Ak
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e fo}-fr s D v avwaowa of

Podemos escrever que:

b= e = s
b= Z[L-, e e ™ ] 13,20

3.5.7 Resposta do sistema através da integral de convolugao

A resposta de um sistema vibratério excitado periodicamente e representado

pela sua equacado de estado pode ser obtida através da matriz fundamental, ou

matriz de transicéo de estado:

ey - 1i3m

E da integral de convolugdo, conforme a referéncia [20]:

.m]—'lll'i-.'lﬂl'l-_rl'u 3 L Ealies ]

RN T TETRY T :_pm =7)-fe, oy +El‘lj'¢u-rl-th. T e T Tl (33

Como estamos interessados apenas na resposta permanente do sistema,
iremos desconsiderar a resposta transitoria para as condig¢des iniciais ®(t) - x(0).

A primeira integral representa o termo constante da série de Fourier. Este
termo nao produz vibracdes, mas apenas um torque constante nas secg¢des do

virabrequim.
As integrais abrangidas pelo somatério da expresséo da resposta a excitagao

periddica serdo as responsaveis pelas vibragdes torcionais.

Sendo assim:

HE
A - z_[ﬂ*u B T L
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Solugao das integrais do somatério:

.r_l:H—J'r BT TRITULE F TNRanll TY M
e kT T [T M e ST
:_lJ'l—J"r"' TR WP i +Ir"' F IR MR

.l._ll'll-r"'fr"'"""" bodree™ 'J'r' T P PR

CM R el 7 Tl o LR e o A DU P "I‘_-l-_]_-

:.,Illl-u-"-k-r-l'-.ll ST St | Y Y O R R I R -h-h__l-

Considerando a propriedade comutativa da matriz fundamental, cuja

demonstragao pode ser vista na referéncia [20]:

T e | R R R e AN O R I

R L) B SE-SSREY SN LY

A - e - § - )" B i
PR Rt TSR R I T el ETEY B | R WP ol

S SRR S T T i SR Y T o
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Sendo assim:

T R I B R e o L I B L

=t "_i-rm--- F-u! T TN B '-h.,]

Definiremos agora a matriz de frequéncia e sua conjugada:

=g - - 00 ST o= i—trwer- F = 1} ! (11Y

Definiremos também o vetor de resposta em frequéncia e seu conjugado:
gE.-f.-B e g -F-& 133in

Portanto, a resposta para uma ordem n podera ser obtida da seguinte forma:
O T S § T LY

Parat [J~ e sendo o sistema assintoticamente estavel, é possivel verificar
que o ultimo termo da equagao acima se anula e, portanto, a resposta permanente

de ordem n sera:
L= =g, ¢ ey, 7 1353101

O vetor de resposta em freqiéncia tem dimensao (22 x 1), sendo que as onze
primeiras linhas representam os deslocamentos angulares e as onze ultimas, as
velocidades angulares. No nosso estudo, estaremos interessados nas amplitudes de

vibragdes torcionais, ou sejam, as primeiras linhas do vetor.

Utilizando-se as relagdes de Euler, podemos dizer que:

1 ‘ ] L]
(L |I"I—|I;,J_, g hposlderfle-le, - r. ,| Sellfied-)T n

Ll I

@, =2 -Belg, | cosipn =2 Il | osendang et
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Através das relagdes trigonométricas, €& possivel obter finalmente as
equacgdes que determinam a amplitude de vibracdo e a fase para cada ordem n da

excitagdo, para cada inércia j:

-0, el (I=F '} | Comzp=1_1) ¢ v=1.24 (337

Onde a amplitude de vibracéao sera:

B, -2 Ree, 3" +ome, 1 -2k, 13381
E a fase:
=Jmir 1 .
¢, —ulan . (2

Moo

Finalmente, é possivel obter a amplitude global de vibragao torcional através

da seguinte equacéo:

i, - zﬁl. -;_'m.[":.-i i-@, 1340

Resumindo a metodologia a ser empregada, para cada frequéncia de
excitacdo, ou seja, cada rotagdo do motor, existira um torque diferente que devera
ser expandido em uma série de Fourier contendo 24 termos, atuando com uma
defasagem entre cada um dos cilindros e operagbes matriciais trabalhosas que
deverao ser efetuadas para cada passo do processo.

Sendo assim, foi desenvolvido um programa de computador escrito em
Matlab\, para a realizagdo de todos os calculos envolvidos. Comparando-se os
resultados obtidos com as amplitudes de vibracdes torcionais medidas, iremos

verificar a eficiéncia da metodologia empregada.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

A partir do programa de computador mencionado anteriormente e
considerando os dados de entrada indicados abaixo, obtidos pelo método dos
elementos finitos e medi¢cdes experimentais, apresentaremos a seguir os resultados

das analises.

4.1 Dados de entrada (Motor de 191 kW a 2500 RPM)

ma = 2,378 kg

L =207 mm

s =137 mm

dp =105 mm

ord_ign = 1-5-3-6-2-4
rom_min = 1000 rpm r
pm_max = 2850 rpm
int_rpm =50 rpm

Inércias [kg.m2]:

(1) =0,1230 (Anel do amortecedor — 1° modo)

I(2) =0,0273 (Anel do amortecedor — 2° modo)

I(3) =0,0350 (Polia do virabrequim e cubo do amortecedor)
I(4)=0,0140 (Trem de engrenagens)

I(5) = 0,0468 (1a manivela do virabrequim e massas alternativas)
[(6) = 0,0328 (2a manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(7) = 0,0468 (3a manivela do virabrequim e massas alternativas)
[(8) =0,0468 (4a manivela do virabrequim e massas alternativas)
1(9) =0,0328 (5a manivela do virabrequim e massas alternativas)
[(10) = 0,0488 (6a manivela do virabrequim e massas alternativas)

1(11) = 1,6990 (Volante e platdé da embreagem)
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Rigidez torcional [N.m/rad]:

Kt(1) = 105000 (Rigidez dindmica — 1° anel)
Kt(2) = 150000 (Rigidez dinamica — 2° anel)
Kt(3) = 1064000

Kt(4) = 1510000

Kt(5) = 1254000

Kt(6) = 1254000

Kt(7) = 1254000

Kt(8) = 1254000

Kt(9) = 1254000

Kt(10) = 2089000

Amortecimento absoluto [N.m.s/rad]:

Ca(1) =6 (1o cilindro)
Ca(2) =6 (2o cilindro)
Ca(3) =6 (3o cilindro)
Ca(4) =6 (4o cilindro)
Ca(5) =6 (50 cilindro)
Ca(6) =6 (60 cilindro)

Amortecimento relativo:
d damper =0,25  (Fator de perda da borracha do amortecedor)

d_motor = 0,035 (Fator de perda para as manivelas do virabrequim)

As figuras 18 e 19 ilustram (sem escala) os deslocamentos das inércias para

os dois primeiros modos torcionais de vibrag&do do sistema.
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Figura 18 - Representacao grafica do 1° modo de vibrar (112,23 Hz)
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Fonte: Pasricha,. 2001, v.45, is.4, p. 264.

Figura 19 - Representacéao grafica do 2° modo de vibrar (229,37 Hz)
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Fonte: Pasricha, 2001, v.45, is.4, p. 268.
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As figuras 20 e 21 representam respectivamente, a pressao no interior dos
cilindros em funcao do angulo do virabrequim a plena carga na rotagao de 1000 rpm
e a variagao dos picos de pressao para diversas rotagbes do motor. Os graficos da

pressao para as demais rotagdes sdo qualitativamente semelhantes ao da figura 4.3.

Figura 20 - Curva experimental de pressao de combustdo a 1000rpm e plena carga
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Figura 21 - Picos de pressao de combustdo em fung&o da rotagdo do motor
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4.2 Torciogramas teoricos

A figura 22 mostra os resultados obtidos dos calculos das amplitudes das

vibracdes torcionais referentes a polia do virabrequim 1(3).

Figura 22 - Amplitudes de vibragdes torcionais
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As ordens que aparecem em valores fracionados (0,5a / 1,0a / 1,5a ...),
ocorrem pelo fato do motor ser de 4 tempos, ou seja, a cada duas voltas da arvore
de manivelas existira um periodo da excitacdo. Como exemplo, a 3a ordem
corresponde ao 6° harménico do torque de excitacdo, sendo assim, a cada duas
revolugbes do virabrequim existirdo 6 oscilagdes na resposta do sistema,
consequentemente 3 oscilagcbes por rotacdo. Esta explicagdo pode ser vista em
detalhes nas referencias [9] e [10].

A partir dos calculos efetuados, & possivel também obter os valores dos
torques atuantes entre cada inércia do modelo discretizado da arvore de manivelas.

Conhecendo-se as amplitudes globais de vibragdo de duas inércias
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consecutivas e a rigidez torcional entre as mesmas, € possivel de se determinar o
torque atuante

nesta secgdo. Essa torgdo é importante para o dimensionamento da arvore de
manivelas e também dos parafusos utilizados na fixagao do volante, polias, etc.

E interessante salientar que as amplitudes globais de vibraco s&o obtidas pela
soma vetorial das amplitudes de cada ordem de vibragdo e a diferenca de
amplitudes entre inércias deve ser obtida considerando-se a fase dos vetores para
cada instante. A equacéo abaixo resume a metodologia descrita para a obtengédo do

torque atuante em uma determinada seccédo e a figura 4.6 ilustra os resultados
desses calculos:

o6, -8, K, . vinu f=I .11 1413

Outro ponto a ser observado, € que o termo constante da serie de Fourier
devera ser somado a este torque tantas vezes quantas forem o numero de inércias
responsaveis pela geragao de torque a frente da secg¢ao analisada. Por exemplo, no
caso da fixacdo entre o volante e o 6° cilindro, esse termo devera ser somado 6

vezes ao torque das vibragdes torcionais, pelo fato de existirem 6 cilindros em
operagao no motor.

Figura 23 - Torque atuante entre o volante e o 6° cilindro
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Analisando-se a figura 22 podemos obter algumas informagdes. As ordens que
possuem maiores amplitudes de vibragdo sao, entre outras causas, responsaveis
pela geracao de ruidos em engrenagens e demais acionamentos. Esse tipo de ruido
também é conhecido como “rattle-noise”.

As ordens principais de vibracdo sao as de valor inteiro e multiplas do numero
de cilindros do motor, para maiores detalhes vide referéncia [19]. Do ponto de vista
estrutural, deveremos focar a analise na 3a, 4,5a e 6a ordens. A ordem 1,5a apesar
de apresentar amplitudes elevadas, de até aproximadamente 0,20°, € ocasionada
por movimento de corpo rigido e nao ira gerar torgdes consideraveis nas secgdes do
virabrequim.

Altas ordens como a 9a e a 12a, possuem pouca energia e nao geram
vibragbes que possam comprometer a integridade do sistema. Tradicionalmente, as
vibragdes torcionais sao analisadas até a 12a ordem conforme as referéncias [15],
[16], [17]. Porém, no caso do motor analisado, podemos notar que as amplitudes das
ordens superiores a 9a, sao despreziveis.

A amplitude global de vibragdo é apenas um valor indicativo e ndo implica em
conclusdes imediatas. Nas rotagdes de deslocamentos angulares globais mais
elevados, geralmente ocorrem as maiores solicitagcbes no virabrequim e no
amortecedor de vibragdes torcionais. Um indicativo para a verificagdo estrutural da
arvore de manivelas e demais componentes associados, € a analise do torque
atuante em cada manivela, como mostrado na figura 23.

Conhecendo-se o valor do momento torgor, € possivel verificar se as juntas
aparafusadas para a fixagcdo do volante e da polia sdo capazes de transmitir os
torques atuantes, ou ainda, é possivel a verificacdo do nivel de tensdes nas regides
criticas do virabrequim através de analises pelo método dos elementos finitos, por
exemplo.

E possivel reduzir as amplitudes de vibracdo das ordens 4,5a e 6a,
modificando-se o composto da borracha do amortecedor. Porém, a amplitude do 1°
modo de vibrar excitado pela 3a ordem n&o sofrera redugbes significativas de
amplitude. Esta ordem é bastante susceptivel a variagido das inércias do sistema,
como pode ser visto na figura 24. As grandes amplitudes das ordens 4,5a e 6a, sao
as principais responsaveis pelos ruidos de alta frequéncia.

Se aumentarmos a inércia do volante, iremos reduzir as amplitudes da 3a

ordem nas baixas rotagdes, porém a amplitude de vibragdo do 1° modo ira aumentar
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de modo consideravel e sera dificil reduzi-la alterando-se apenas as caracteristicas
dinamicas do “damper”.

Podemos verificar também, que existe uma sobreposicdo de dois modos de
vibrar (1° modo excitado pela 3a ordem com o 2° modo excitado pela 6a ordem)
numa rotacdo proxima de 2300 rpm. Esta coincidéncia é responsavel pela alta
solicitacdo dos componentes nessa rotacdo e este foi um dos motivos pelo qual
optou-se pela utilizagdo de um amortecedor com duas massas, de forma a reduzir
as amplitudes do 2° modo de vibrar.

As pequenas oscilagdes que ocorrem em determinadas faixas de rotagcao para
todas as ordens simultaneamente, sdo decorrentes das variagdes nas curvas de
pressao de combustdo existentes entre as rotacdes. Essas variagdes sio inerentes
dos mapas de calibragdo da injecao eletronica de combustivel e quanto maior for o
numero de curvas medidas e adicionadas ao programa de calculo, menores serao
essas oscilagdes nos graficos.

Figura 24 - Amplitudes de vibragdes torcionais considerando-se redugao na inércia
do volante
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Os resultados apresentados na figura 24 foram obtidos considerando-se uma
reducdo de aproximadamente 30% no valor da inércia do volante e sistema de
embreagem do motor. Podemos notar um aumento do grau de irregularidade nas
baixas rotacdes e uma reducao consideravel na amplitude da 3a ordem / 1° modo de
vibrar. As demais ordens nao apresentaram redugdes significativas nas amplitudes.

As figuras 25 e 26 mostram as amplitudes de vibragdes torcionais,
considerando-se os limites inferiores e superiores das faixas de rigidezes dinamicas
dos elastdbmeros do amortecedor apresentadas no item 3.5.3. Através desses
resultados podemos observar a influéncia da variacdo dessa propriedade na
resposta do sistema.

Figura 25 - Amplitudes de vibragdes torcionais com Kt(1) = 64254 N.m/rad e Kt(2) =
88887 N.m/rad
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Figura 26 - Amplitudes de vibragdes torcionais com Kt(1) = 127999 N.m/rad e Kt(2) =
177252 N.m/rad
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Fonte: Pasricha, M. S. 2001, p. 300.

Neste caso especifico, rigidezes dindmicas menores levaram a amplitudes de
vibragdo mais baixas, porém, calculando-se o torque atuante entre o volante e a
primeira manivela, poderemos verificar que o valor maximo desse esforco sera
praticamente o mesmo para os dois exemplos e continuaria proximo dos 4400 N.m.

A partir das caracteristicas de amortecimento do “damper’ é possivel
determinar a poténcia dissipada pelo componente para cada rotagdo do motor. Esse
calculo é importante para que se determine o nivel de solicitacdo do absorvedor,
pois, caso a capacidade de dissipacao de poténcia em forma de calor seja excedida,
havera um superaquecimento do componente e uma consequente degradagdo da
borracha. Com isso o “damper” pode perder a sua fungdo, podendo acarretar no

cisalhamento do elastdbmero ou ainda numa falha estrutural da arvore de manivelas.

Podemos quantificar essa grandeza através da expressao:

& —j'&,-(ﬂ.—ﬂ.r& . §=12 2 )
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Assim como no calculo do torque atuante em cada secgédo do virabrequim, a
poténcia dissipada devera ser calculada pela soma vetorial de cada ordem das
velocidades angulares e a diferenca de velocidades entre as inércias devera ser
obtida considerando-se a fase dos vetores em cada instante.

As figuras 27 e 28 representam a poténcia dissipada pelos elastdbmeros dos

anéis do primeiro e segundo modos respectivamente, considerando-se os dados de
entrada mostrados no inicio deste capitulo.

Figura 27 - Poténcia dissipada pela borracha do anel do primeiro modo de vibrar
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Figura 28 - Poténcia dissipada pela borracha do anel do segundo modo de vibrar
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Fonte: Pasricha, M. S. 2001, p. 304.

Observando a figura 27, podemos verificar que para uma rotagao proxima dos
2300 rpm a poténcia dissipada pelo amortecedor € de 930 W. Conforme
experiéncias com aplicacbes semelhantes, sabe-se que a poténcia maxima possivel
de ser dissipada por este tipo de componente é de aproximadamente 500 W nesta
rotacdo. Sendo assim, podemos presumir que esse “damper” ira apresentar falhas
na borracha do primeiro anel. Ja para o segundo anel, ndo ocorrerdo problemas
estruturais.

Observacoes em testes de veiculos em condi¢coes de operagao proximas a de
poténcia maxima e em dinamdmetros na condigdo de 2300 rpm a plena carga,
indicaram sobre-carga na borracha do primeiro anel. Notou-se um
superaquecimento do amortecedor de vibragdes, que acarretou numa deterioracéo

da borracha e como consequéncia, a perda de propriedades mecanicas do
elastdmero.
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Alguns amortecedores apresentaram apenas um leve desprendimento do
primeiro anel, gerando ruidos na parte frontal do motor, o que levou a parada do
teste e deteccdo do problema antes do colapso total do componente. Ja em outros
testes, houve a falha catastréfica do “damper” com o desprendimento total do anel.

A figura 29 mostra a falha de um amortecedor durante um teste em veiculo nas
condicbes descritas anteriormente. De um modo geral, os componentes

apresentaram falha funcional com uma média de 66.000 km.

Figura 29 - Falha do amortecedor por cisalhamento da borracha do primeiro anel

Fonte: Brunetti F., Garcia O. 1992, p. 79.
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5 CONSIDERACOES FINAIS

Analisando os resultados obtidos, podemos verificar que a metodologia
utilizada para as analises de vibragbes torcionais em arvores de manivelas de
motores de combustdo interna mostrou-se eficaz, apresentando resultados muito
proximos aos obtidos experimentalmente e podemos concluir que as hipoteses
adotadas para as analises, sdo validas e podem ser estendidas a virabrequins de
motores com dimensdes semelhantes.

Podemos ainda mencionar que os parametros adotados a partir de
experiéncias anteriores (tal como o valor do amortecimento absoluto) foram
coerentes, tendo em vista esses resultados.

Segundo os critérios de projeto, recomenda-se que as amplitudes das
vibragbes torcionais para a arvore de manivelas analisada sejam no maximo de
0,25° por ordem. Esses critérios visam garantir a integridade estrutural do
componente e reduzir os niveis de ruidos gerados pelos deslocamentos de grandes
amplitudes.

Dessa forma, analisando a figura 22, podemos notar que existem ordens de
vibracdo com amplitudes superiores a maxima recomendada (1° modo / 3a ordem e
1° modo / ordem 4,5a) e dessa forma o uso do amortecedor de vibragdes torcionais
de borracha considerado nesta analise ndo € recomendado.

Também é possivel observar através da figura 27 que a poténcia dissipada
pelo amortecedor de borracha € elevada para este tipo de componente e por
intermédio de experiéncias anteriores, podemos afirmar que a probabilidade de
ocorrerem falhas estruturais € grande.

Para que seja possivel a obtencdo da poténcia especificada pelo motor
estudado, sera necessaria a utilizagdo de um “damper” do tipo viscoso acoplado ao
virabrequim.

Este tipo de amortecedor, apesar de possuir um custo maior que o similar de
borracha, possui uma maior capacidade de amortecimento o que proporciona

menores amplitudes de vibragdes, tornando a aplicagao viavel tecnicamente.
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Figura 30 - Detalhe de um amortecedor de vibragdes torcionais do tipo viscose
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Fonte: Brunetti F., Garcia O. 1992, p. 78.

O amortecimento se da pelo movimento relativo entre um anel de inércia pré-
determinada e a carcaca do componente, acoplados por um filme de silicone de
pequena espessura. Através de propriedades, tais como: Viscosidade dindmica do
silicone, temperatura e area de contato do fluido, € possivel a determinacdo da
rigidez dindmica e do amortecimento do “damper” em funcdo da frequéncia de
operagao.

Dessa forma, podemos calcular as amplitudes das vibragdes torcionais e
comprovar a eficiéncia deste tipo de componente. Este estudo, juntamente com o
acoplamento das vibragdes axiais e flexionais as torcionais, podem ser objetos de

analise em trabalhos futuros.
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