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Resumo

O presente trabalho objetivou ilustrar procedimentos de analise auxiliada por
computador e metodologia de desenvolvimento para arvores de manivela tendo-se
como meta sugestdbes de boas praticas de projeto visando a otimizagdo de
componentes segundo necessidades ditadas pelos clientes, competidores e
legislagbes vigentes. llustrou-se uma lista das etapas principais do projeto e
desenvolvimento de virabrequins com foco na analise dindmica e estrutural do
componente. Para estas etapas especificas, resumiu-se a teoria basica envolvida
nos calculos e analises necessarios e, para casos de abordagens consagradas
distintas na resolucdo de um mesmo problema, realizou-se uma comparagao de
precisdo e custo envolvidos. Posteriormente, aplicou-se o conjunto de ferramentas
analisadas em um estudo de caso com uma arvore de manivelas de quatro cilindros
em linha, obtendo-se o desempenho estrutural e dinamico do componente seguido
de uma otimizagdo parameétrica. Observou-se um potencial de ganho de preciséo
desde o calculo do carregamento aplicado no componente a otimizagdo do mesmo,
com o uso de métodos classicos aplicados a nova tecnologia de software e hardware
disponivel. Concluiu-se que a organizagdo adequada e utilizagdo especifica das
ferramentas disponiveis trazem beneficios expressivos na qualidade dos resultados,
melhor utilizagdo dos recursos disponiveis e visao global do vinculo de diferentes
parametros de desempenho.

Palavras-chave: Motores de combustido interna. Arvore de manivelas. Analise

estrutural. Analise dindmica. Otimizacao



Abstract

In the current dissertation it was aimed to illustrate procedures regarding computer
aided analysis and methodology for development of crankshafts seeking best
practices suggestions to design and focusing on component optimization. These
methods must adequate component design to customer, competitors and laws
demands. Main development and design tasks for crankshafts were shown centering
attention on dynamic and structural analysis. The basic needed theory for these
specific tasks with calculus and analyses was summarized and, when more than one
common approach was applicable, a cost and precision comparison was performed.
Afterward, these tools were applied in a case study where main performance
parameters for an inline four cylinder engine crankshaft were obtained. The
component was analyzed structurally and dynamically for a subsequent parametric
optimization. A potential benefit in precision was observed from applied loads
calculation to the mentioned optimization by using available classic methods and
modern software and hardware technology mutually. It was concluded that, with an
adequate project organization and specific usage of available methods, expressive
results can be obtained in results quality, best resources employment and general
understanding of performance parameter’s links.

Keywords: Internal combustion engines. Crankshaft. Structural analysis. Dynamic
analysis. Optimization.
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1. Introducao

1.1. Situagado Atual e Motivagao

A necessidade constante de redugdo do tempo no projeto de componentes na
industria automotiva dada a evolugdo de competidores, o advento de leis de
emissbes mais rigidas e a crescente exigéncia de desempenho por parte dos
consumidores, tornam obrigatoria uma politica de melhoria continua destes fatores
viabilizando a garantia de vantagens competitivas.

Particularmente, para motores de combustao interna, fatores como peso, resisténcia
estrutural, vibragdo, ruido e tempo de entrega dos componentes devem ser
otimizados concomitantemente, com o maximo de precisao possivel.

Pressdes por parte do mercado, limitagdes dos processos de fabricagao e requisitos
diversos por parte dos clientes finais influenciam significativamente o direcionamento
dos projetos de componentes atuais. Portanto, todo o processo de desenvolvimento
de componentes deve ser revisto com a inclusdo de novas ferramentas
desenvolvidas no ambiente competitivo citado, incluindo uma sistematica atualizada
e dinamica.

A utilizacdo de uma metodologia de projeto € fundamental por envolver
procedimentos ordenados que visem organizar os conhecimentos. Pode-se desta
forma construir uma estrutura de pensamento conduzindo o projeto com
objetividade, eficacia e baixo custo’.

Através de um sistema de projeto robusto, pode-se minimizar o numero de iteragdes
desnecessarias da fase de desenvolvimento a producdo final do componente.
Potenciais erros corrigidos nas fases iniciais do projeto de componentes podem
inclusive evitar problemas maiores nas suas fases subsequentes. Ferramentas de
alta tecnologia disponiveis para dimensionamento, modelagem, simulagdes,
gerenciamento e analises diversas reduzem consideravelmente o tempo consumido

no ciclo do projeto e a probabilidade de ocorréncia destes erros.
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1.2. Objetivo

O objetivo do presente trabalho é a ilustragdo de métodos para o uso de ferramentas
de engenharia assistida por computador no projeto de arvores de manivela. S&o
feitas sugestdes de boas praticas de analise e desenvolvimento visando a
otimizacdo de componentes segundo as necessidades de reducédo de tempo e
desempenho de uma maneira geral. Deste modo, sdo mostradas as etapas
principais do projeto e desenvolvimento de virabrequins com foco na analise
dinamica e estrutural do componente.

Para estas etapas especificas, pretende-se comparar técnicas ja consagradas com
outras, propostas na literatura recente, definindo vantagens e desvantagens de

diferentes métodos para uma mesma aplicagao.

1.3. Método

Pretende-se seguir no presente trabalho uma sequéncia de analises estruturais e
dinamicas tipicas no desenvolvimento de arvores de manivelas. Métodos classicos e
alternativos de calculo do carregamento atuante no sistema estudado, otimizagao,
além de analises modal, dinamica e estrutural, serdo feitos de modo ordenado para
que dados necessarios em cada analise especifica sejam calculados no momento
oportuno.

Assim, numa das possiveis ordens légicas das etapas, a definicdo do carregamento
e condi¢gdes de contorno, necessarios para a analise dindmica, é seguida pela
analise modal. Esta pode ser pré-requisito na resolugdo das equacgdes de
movimento. A analise de vibracdo, por sua vez, fornece informagdes que podem ser
utilizadas numa analise estrutural mais completa. Finalmente, na otimizagdo pode-
se resumir informagdes de todos estes estudos, dependendo da fungéo objetivo,
condi¢des de contorno e variaveis de projeto. O presente trabalho segue, tanto para
ilustragédo da teoria quanto para o estudo de caso, esta ordem Iégica mencionada.

O capitulo 1 apresenta uma revisdo da bibliografia atual. No segundo capitulo,
sistematicas de projeto sdo sugeridas, contendo as principais etapas dentro do ciclo
de projeto. O objetivo principal da ilustragdo de metodologia geral para
gerenciamento de projetos é demonstrar onde as etapas de analise estudadas se
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encaixam no ciclo de desenvolvimento do produto. A fundamental importéncia de
utilizacdo ordenada e inteligente dos recursos disponiveis deve ser considerada,
portanto, desde a organizagao do projeto como um todo a analises especificas como
as examinadas neste trabalho.

Um estudo do carregamento atuante em arvores de manivelas é entdo executado no
capitulo 3 para analises estruturais e dinamicas posteriores, de fundamental
importancia para a otimizagdo do componente. O quarto capitulo inicia este estudo
dindmico com a teoria de balanceamento de componentes. O quinto capitulo traz a
teoria de vibracdes e analise dinamica.

O comportamento estrutural do componente € entdo analisado no capitulo 6. No
sétimo capitulo sdo ilustradas técnicas basicas de otimizacao.

Um estudo de caso em uma arvore de manivelas de um motor real de quatro
cilindros em linha é finalmente realizado no oitavo capitulo para a conclusdo do

trabalho no topico seguinte.

1.4 Descrigdao do componente

Uma arvore de manivelas, ou virabrequim, € o componente do motor responsavel
pela transformagdo do movimento de translagdo produzido pela forca do gas
exercida no pistdo durante a combustdo em movimento rotativo. Conforme a figura
1, um virabrequim € normalmente dividido em bracos e moentes, que formam as
manivelas e munhdes que correspondem as superficies de contato do virabrequim
com o bloco do motor. Uma das extremidades € denominada de espiga, onde é
normalmente montado um amortecedor dindmico ou polias e a outra de flange, onde

um volante é usualmente acoplado.
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Contrapeso

Figura 1: Arvore de Manivelas

1.5 Revisao bibliografica

De maneira geral, ASIMOV? e Pahl e Beitz®> mostram estudos de metodologias de
projetos com conceitos basicos e classicos de gerenciamento de projeto, seus
componentes, planejamento, métodos para auxiliar no desenvolvimento de novas
idéias e sistematizacdo de todo o ciclo de projeto. Hubka e Eder” utilizam a teoria de
gerenciamento de projetos para estudos de caso em desenvolvimento de maquinas
e componentes. Além dos estudos de sistematizagdo de projetos classicos, a
crescente utilizagdo pela nova metodologia de Design for Six Sigma detalhada mais
adiante foi estudada por diversos autores, dentre eles WERKEMA*' mostra a
organizagdo mais comum desta metodologia sendo que outros autores®’*°®
descrevem de modo mais profundo o funcionamento de ferramentas estatisticas
normalmente utilizadas nela.

Tendo organizadas as etapas de desenvolvimento de produto em diferentes niveis,
das atividades genéricas as de analises estruturais e dindmicas do componente,
resta estudar, vantagens e aplicagbes dos diferentes procedimentos dentro da
organizagao estabelecida. Assim, sdo estudados métodos e modelos para os
diferentes estudos.
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A complexidade inerente as arvores de manivelas torna em muitos casos, sua
analise custosa tanto em termos numéricos quanto experimentais. A utilizacdo de
modelos simplificados do componente para analises especificas tende a acelerar
substancialmente o tempo despendido nas mesmas, muitas vezes sem grandes
perdas de precisao.

Particularmente para arvores de manivelas, diversos modelos simplificados para
analises técnicas foram desenvolvidos na literatura corrente, com caracteristicas que
diferem segundo aplicagdo especifica e com vantagens e desvantagens diversas.
Todos, porém com a finalidade de representar as caracteristicas de inércia, rigidez e
amortecimento com o comportamento mais préximo possivel do fendmeno que se
deseja estudar.

MOURELATOS® propde uma subestruturagdo dindmica com vetores de Ritz na
analise de virabrequins para permitir maior precisdo na representagao dinamica. Em
uma subestruturagdo dinamica a estrutura é dividida em partes, que sao analisadas
independentemente e, subseqlientemente, sintetizadas em ordem para determinar a
resposta de toda a estrutura. Essa analise é similar a técnica convencional de
sintese modal usando autovetores®. Em outro trabalho de aplicacdo mais
abrangente, MOURELATOS’ utiliza também uma abordagem sistémica para
associacdo da dinamica estrutural da arvore de manivelas, a lubrificagcdo
hidrodindamica dos munhdes e a rigidez do bloco do motor com a mesma técnica de
subestruturacao citada.

Para a deducdo das férmulas que descrevem a cinematica e dindmica de uma
arvore de manivelas, existe um grande numero de referéncias, da literatura classica
a documentacéo de softwares comerciais de dinamica e estruturas. TAYLOR®, AVL®
e BOSCH'"’ compilaram grande parte dos métodos utilizados sendo que no handbook
da BOSCH'® mostram-se ainda, a teoria para balanceamento, extrapolagdo das
formulagbes estudadas para diversas configuragbes de motores e teoria geral para
motores de combustdo interna como nogdes de combustédo, projeto em diversos
niveis de detalhamento de componentes, esforcos e testes experimentais. O
balanceamento e sua teoria sdo mais bem estudados por HARTOG®' e COELHO®.
B.I.C.E.RA."" e KER'? trazem uma abordagem mais detalhada no que diz respeito
a vibracao torcional, com a teoria necessaria para o calculo de momentos de inércia

e rigidez das diversas particbes de uma arvore de manivelas, conceitos de projeto e
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operagdo para reducdo de vibragdes e instrumentagcdo geral para ensaios
experimentais.

Para conceitos de otimizagdo, Haftka e Girdal™® e RAO™ trazem a teoria basica,
com o detalhamento das ferramentas classicas como o calculo variacional, o método
dos multiplicadores de Lagrange, teoria de programacéo linear, otimizagdo com e
sem restricdes, métodos para estudos de sensibilidade, critérios de optimalidade e
outros métodos especificos como o de Quasi-Newton, utilizado no presente trabalho.
Na industria € comum a utilizagdo de métodos de experimentagao inteligentes como
o DOE (design of experiments) para a analise de sensibilidade necessaria para a
otimizacdo de parametros de desempenho e de processo obtidos através de
ensaios®’. Na andlise computacional utilizam-se com freqiiéncia, médulos de
otimizagdo ja inseridos nos softwares de analise comerciais como o ANSYS®,
também empregado neste trabalho.

No desenvolvimento de arvores de manivelas, ensaios experimentais sdo essenciais
tanto para a obtencéo de fatores de correcdo e limite de resisténcia no calculo da
falha por fadiga do componente quanto para analises dindmicas.

Para o primeiro conjunto de ensaios, DURELLI et al.”” mostra os conceitos
fundamentais de medicdo de deformagao, métodos estatisticos e outras técnicas de
analise experimental relacionadas & medicdo de tensdes. WRIGHT" escreve os
conceitos basicos necessarios para instrumentacdo e sistemas de medigdo com
nogdes de sensores, funcbes de transferéncia, equipamentos e sistemas de
medig¢ao, analise, amostragem e aquisi¢ao de dados.

No caso da andlise modal, EWINS' traz a teoria basica necessaria para a analise
espectral, instrumentacdo e obtencdo dos parametros modais de estruturas. Ja
MEIROVITCH "® mostra de uma maneira bastante completa, técnicas de abordagem
para varios tipos de problemas relacionados a teoria de vibragdes lineares.

Apos o calculo das reagdes nos mancais, o comportamento do filme de 6leo atuante
nos mesmos deve ser analisado para garantir a inexisténcia de contato entre as
superficies metalicas entre a arvore de manivelas e o bloco do motor, e entre a
primeira e as bielas do conjunto.

DUARTE JR.? resume o conhecimento tedrico necessario para o entendimento dos
mecanismos fisicos que regem o comportamento de mancais hidrodinamicos sob
condi¢des reais de operagdo, modelagem matematica e projeto de mancais com

caracteristicas operacionais otimizadas.
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O método industrial utilizado para a producdo do componente deve ser sempre
analisado cuidadosamente no seu desenvolvimento. As restricbes de fabricagao
definem muitas das condigbes de contorno do projeto e limitagdes da geometria que
devem ser respeitadas para a viabilidade comercial e técnica do componente.

A bibliografia para a obtencdo de informagdes relacionadas aos meétodos de
fabricacdo de arvores de manivelas € bastante extensa. Tanto para o processo de
forjamento como para o de fundicdo, usualmente utilizados, existem livros
generalistas como resumem KALPAKJIAN e SCHMID?'. Especificamente para o
processo do objeto de estudo de caso, forjamento, sugere-se como referéncia ASM

Intl??

, onde se encontram de uma forma relativamente completa a teoria basica e
nomenclaturas de diferentes processos de forjamento, caracteristicas de diferentes
materiais para a conformacgdo, teoria de lubrificacdo, cisalhamento, projeto e
instrumentacéo.

Ressalta-se a utilizagdo de novas teorias e métodos que aplicam a tecnologia de
hardwares e softwares amplamente desenvolvida nos ultimos anos. Alguns
permitindo a utilizagao direta de condi¢gdes de contorno especificas para arvores de
manivela como o AVL-Excite®, uns para simulacdes diversas como o ANSYS®, Msc-
PATRAN®, ABAQUS® e outros que permitem a sua customizagdo através de
programacdo como, por exemplo, o Pro/Engineer®. A literatura sugerida para o
melhor aproveitamento dessa tecnologia citada encontra-se dos proprios manuais

destes softwares.
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2. Metodologia de Projeto

2.1 Introducéao

Um projeto pode ser definido como um esforgo temporario exercido para a criagdo
de um produto ou servigo®.

Neste capitulo, resume-se um estudo da sistematizagdo de projetos e,
particularmente para o projeto de virabrequins. O estudo abaixo foi baseado no
procedimento metodolégico feito por FONSECA® e na teoria citada em PAHL e
BEITZ® além de WERKEMA*' e CREVELING et al.*®,

2.2 Estruturacao de um projeto

A estruturagéo classica do projeto, como o mostrado na Figura 2, é dividida
em fases de planejamento, projeto conceitual, preliminar e detalhado. A
sistematizagcdo é bastante util na organizagdo do projeto, embora nem sempre seja
possivel delinear uma fronteira entre estas fases principais.

No planejamento e esclarecimento da tarefa é feita uma analise detalhada do
projeto, com a definicdo do seu escopo. Esta etapa resulta na demarcagao das
entradas necessarias, com seus requisitos, e na definigdo mais precisa do problema
proposto.

Os requisitos da entrada nada mais sdo que as especificagdes do produto,
provenientes das exigéncias dos clientes traduzidas em parémetros técnicos, das
condicbes de contorno impostas pelo processo de fabricagdo escolhido e da
tecnologia disponivel. Eles devem conter aspectos relacionados a custo, manufatura,
montagem, funcionabilidade, manutencao e descarte.

O projeto conceitual tem como objetivo o esbogo da solugdo. O mesmo pode
ser alcangado através da abstracdo dos problemas essenciais, estabelecimento da
estrutura da fungdo, que consiste em uma formulacdo abstrata da tarefa,
relacionando entradas e saidas de modo a descrever e solucionar problemas de
projeto. Em seguida é feita uma pesquisa pelos principios de operagao convenientes
e entdo combinacdo dos mesmos principios em uma estrutura de trabalho. Nesta

fase é estabelecida a concepgéo que melhor atende as especificagées do projeto.
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Figura 2: Metodologia de projeto proposta por Pahl e Beitz* em 1996

O projeto preliminar consiste na caracterizagdo do produto com a analise e validagéo
das caracteristicas que definirdo o produto final. Nesta fase, os requisitos e
restricbes de projetos sdo avaliados de forma mais detalhada, obtendo os
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parametros quantitativos e qualitativos do produto.

As etapas do projeto preliminar iniciam-se com o desenho do produto,
passando pelas tarefas de calculo, dimensionamento dos componentes, da
eliminagcdo de inconsisténcias, especificagdo dos componentes, adequagado aos
processos de producdo disponiveis, analises experimentais, construcéo e testes em
prototipos, otimizagdo, entre outras atividades. Nesta fase o uso de modelos e
simulagdes tende a ser bastante intensivo, geralmente demandando o emprego de
ferramentas computacionais e procedimentos especificos para a validacdo do
projeto.

A quarta e ultima fase compreende o detalhamento do projeto com a
sistematizacdo de todas as fases anteriores e a geragdo da documentacéo
necessaria para abranger todos os aspectos relacionados a utilizagdo do produto,
contendo os desenhos dos componentes, conjunto e montagem, o processo de
manufatura, a lista de componentes, as instrugées de montagem, testes, embalagem
e transporte, aspectos de qualidade e seguranca, instrugdes de uso ou manual do
usuario, entre outros.

No presente trabalho pretende-se listar ferramentas focadas nas fases de
projeto conceitual e preliminar. As etapas de analise mercadolégica e esclarecimento
da tarefa devem certamente direcionar a utilizacdo da metodologia em questéo,

assim como o projeto definitivo sera a documentagéo dos resultados da mesma.

2.3 Sistematizacao da analise estrutural

Principalmente na etapa de projeto preliminar, como ferramenta numérica, o
método dos elementos finitos é largamente utilizado na analise estrutural de
componentes automotivos. No caso da arvore de manivelas, fatores que determinam
o desempenho do componente, relacionados ao balanceamento, analise modal,
resposta em frequéncia, analise dinamica, limites de resisténcia e otimizagdo podem
ser resolvidos com velocidade e precisao através deste método.

Detalhes sobre a utilizagao e teoria envolvidas na simulagdo numérica de estruturas
serdo mostrados no capitulo 6. Ainda assim €& valido mencionar como este tipo de
abordagem se insere na sistematica de projeto.

De modo geral, pode-se dividir uma analise estrutural genérica em trés fases:

1 Pré-Processamento
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2 Solucédo

3 Pos-Processamento
No pré-processamento, o modelo que simulara as condi¢gdes reais € definido pelo
engenheiro, com as simplificacbes e hipdteses que considerar necessarias e
factiveis. Nesta fase, sdo definidos os tipos de elementos que serdo utilizados na
discretizagdo do componente, as propriedades do material, as condi¢gdes de
contorno, o tipo de analise a ser executado, o carregamento e as demais opgdes
necessarias para a resolucdo das equacdes do sistema de acordo com o tipo de
analise escolhido.
A segunda fase é auto-explicativa, e pode conter a maior parte do tempo despendido
na analise, dependendo do tipo de estudo realizado. Analises ndo lineares como
contato, grandes deformagbes e outras normalmente resultam em um
processamento mais demorado por serem iterativas.
No pds-processamento, os resultados obtidos numericamente sdo avaliados,
validados e documentados.
Para o caso do objeto de estudo, a obtencdo dos dados de entrada das fases de
pré-processamento gera a necessidade de uma etapa inicial que consiste em um
estudo do carregamento no componente, bem como suas fontes. Nesta etapa,
denominada aqui de linha de base ou projeto informacional, consideragdes iniciais
sdo feitas como, por exemplo, a existéncia ou ndo de pré-tensdes resultantes de
tratamento térmico, montagem de componentes e outros, as condigbes criticas de
analise e dimensionamento de acordo com as especificacdes de tolerancia,
acabamento superficial e outros fatores que definirdo o pré-processamento.
A figura 3 mostra a unido da metodologia para analise estrutural citada com a
sistematica para o projeto de virabrequins. Vale lembrar que esta estruturagdo nao é
fixa e serve apenas como uma referéncia contendo as principais caracteristicas dos
procedimentos seguidos na pratica como, por exemplo, o carater iterativo. Ainda
assim, cada empresa ou centro de pesquisa deve desenvolver a estrutura de

trabalho que melhor representa suas necessidades.
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Figura 3: Ex. de metodologia para anélise estrutural.®
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2.4 Design For Six Sigma

Apesar da metodologia de projeto classica citada ser ainda largamente utilizada, em
industrias de diversos segmentos pode-se observar um crescimento grande da
aceitagao nos centros de desenvolvimento da metodologia de design for six sigma.
Muito deste sucesso baseia-se nos bons resultados ja obtidos durante mais de 20
anos de utilizagdo da metodologia 6 Sigma em processos.

A metodologia 6 Sigma consiste num conjunto de ferramentas de melhoria diversas
ja existentes nas industrias, atreladas a ferramentas estatisticas aplicadas de uma
maneira sistematica a fim de minimizar a variagdo do processo em projetos com
metas normalmente arrojadas e de curto prazo.

Esta metodologia surgiu na década de 80, quando Robert Galvin, CEO da Motorola
estabelece metas agressivas de melhoria de desempenho, langando a base para o
desenvolvimento da filosofia do Seis Sigma. Bill Smith, um cientista do sistema de
comunicagdes da mesma empresa, foi um dos primeiros responsaveis no estudo da
melhoria da qualidade e redugéo de custos utilizando ferramentas estatisticas.

Em 1984, o Dr. Mike Harry, na divisdo GEG (Government Electronics Group) da
Motorola, desenvolve metodologia integrada para melhoria continua utilizando
técnicas estatisticas.

O Design for Six Sigma (DFSS) é uma extensdo do Seis Sigma para o projeto de
produtos (bens ou servigos) e processos, que surgiu na General Electric (GE) no
final da década de 1990*'. O DFSS pode ser definido como uma abordagem
metodoldgica sistematica caracterizada pela utilizagdo conjunta de meétodos
estatisticos e de engenharia.

A metodologia citada € normalmente implantada seguindo um sistema inicialmente
utilizado pela GE, constituido por cinco etapas: Define, Measure, Analyze, Design, e
Verify. Uma breve descricdo destas etapas, que devem ser executadas por uma

equipe multifuncional, é apresentada na Tabela 1.
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Objetivo Principais resultados esperados
- Justificativa para o desenvolvimento do projeto

o - Potencial de mercado para o novo produto
é Definir claramente o novo produto - Analise preliminar da viabilidade técnica
@ Ou processo a ser projetado. - Anadlise preliminar da viabilidade econdmica
(@] - Previsao da data de conclus&o do projeto
- Estimativa dos recursos necessarios
® Identificar as necessidades dos - Identificagao e priorizagdo das necessidades dos
5 clientes/consumidores e traduzi-las clientes/consumidores
3 . i - Andlise detalhada do mercado
em Caracteristicas Criticas para a L o
© . . - Caracteristicas criticas do produto para o
> ® Qualidade (CTQs)- mensuraveis e . . .
n s priorizadas - do produto atendimento as necessidades dos
< ) clientes/consumidores
p— ® - Definigao das principais fungdes a serem
QA N Selecionar o melhor conceito das prOJetgdas para o atgndlmento as necessidades
(@) > alternativas desenvolvidas e gerar dos clientes/consumidores
© . . 9 - Avaliacao técnica dos diferentes conceitos
O £ 0 Design Charter do projeto. . ¥ ~
© < disponiveis e selegao do melhor
o - Andlise financeira detalhada do projeto
©
m - Desenvolvimento fisico do produto e realizagao
- Desenvolver o projeto detalhado  de testes
O) (protétipo), realizar os testes - Analise do mercado e retorno de
' necessarios e preparar para a clientes/consumidores sobre protétipos avaliados
8 producédo em pequena e larga - Planejamento da produgéo
escala - Analise financeira atualizada do projeto
- Planejamento do langamento no mercado
- Tegtar e validar a viabilidade do - Langamento do produto no mercado
= projeto e langar o novo produto no . )
g mercado - Avaliagdo do desempenho do projeto

Tabela 1— Descricdo das Atividades do DFSS"

Apesar de a Tabela 1 ilustrar conceitos que se assemelham mais a concepgao de
produtos, qualquer bem ou servico em qualquer etapa, da concepg¢ao ao
desenvolvimento e otimizagdo pode ser trabalhado através desta metodologia
generalista.

Nesta nova metodologia, o projeto do presente trabalho se concentraria na fase de
Design. Algumas empresas aplicam as mesmas ferramentas do DFSS
sistematizadas nas etapas Concept, Design, Optimize, Verify. Neste caso, a
aplicagdo das ferramentas estatisticas é bastante semelhante, diferenciando
somente do agrupamento das mesmas. Assim, o projeto do presente trabalho nas
novas definigdes dos termos citados se concentraria na fase Optimize.
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2.5 Processo de fabricacao

O processo de fabricagdo do componente determina muitas das condi¢cbes de
contorno do seu projeto ou sua otimizagdo. Limitacbes de geometria, material,
tolerancias e acabamento superficial sdo unicas de cada processo e um bom projeto
tem como premissa basica o conhecimento das condi¢bes de contorno impostas

pelo método de fabricagdo escolhido.

2.5.1 Conceitos Basicos

Arvores de manivela sdo normalmente fabricadas através do forjamento ou fundigao,
dependendo das condigdes de operagdo desejadas, propriedades mecanicas
esperadas, complexidade da geometria, e do prego aceitavel definido pelo cliente.

Pode-se encontrar faciimente dados comparativos sobre os dois processos sendo
possivel a troca de processo de fabricagdo escolhido para um determinado
componente durante sua concepgao de acordo com as vantagens e desvantagens

de cada processo que, de uma forma geral se resumem a tabela abaixo 28,

Forjamento Fundicao
@ Melhores propriedades mecanicas Alta taxa de produgéao
o Confiabilidade (utilizado em pegas Viabilidade de pecas grandes e
s criticas) complexas
,>% Sem a necessidadet dg tratamento do Flexibilidade de projeto
metal liquido
@ Defeitos de dobra, falha de enchimento, Trincas, soldas frias, fallhas de
8, quebra da matriz enchimento
..g Forma limitada quando reentrancias ou Proje¢cbes metalicas
S secdes ocas sdo necessarias Porosidade devido ao encolhimento
@ Custo total geralmente superior Inclusbes
(=] Multiplos passos necessarios Requer um controle de processo maior

Tabela 2 — Vantagens e Desvantagens dos Pocessos de Fabricacdo de Virabrequins

Do exposto na Tabela 2, pode-se entender a razdo de normalmente, arvores de
manivelas projetadas para motores de automoéveis serem fundidas e as projetadas
para caminhonetes e caminhdes serem forjadas dada a diferenga de magnitude dos

carregamentos impostos nos diferentes ciclos de combust&o, taxa de compresséao e
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aplicacao.

O virabrequim selecionado para o estudo de caso, é fabricado através de forjamento,
cujas etapas principais sao listadas na Figura 4. A figura mostra de uma maneira
superficial, as fases do processo de forjamento e usinagem de arvores de manivela.
Faz-se necessario lembrar que o processo completo inclui detalhes que n&o seréo

mencionados por nao serem foco do presente trabalho.

Figura 4: Principais etapas no processo de forjamento e usinagem de virabrequins
O processo de forjamento corresponde a conformagao plastica de material em
diferentes etapas de modo que ao seu final, o0 material se encontre com a forma
desejada. Este processo pode ser executado em prensas hidraulicas, prensas
excéntricas ou martelos hidraulicos.

Tendo especificado o material, barras de aco com bitola calculada quadrada ou
redonda sao fornecidas. Elas passam por um processo de corte e sado entao
aquecidas em um forno de indugéo.

A primeira conformacgao plastica (etapa 1) € normalmente feita através de um rolo
laminador, com a divisdo do material em volumes que auxiliardo as etapas
subsequentes. Na etapa 2, é feita uma pré-forma do material seguida da etapa 3
onde o material se encontra com as dimensdes finais. Estas trés primeiras etapas

definem os angulos de saida e raios minimos necessarios na forma do produto
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forjado final, e sdo dependentes do equipamento utilizado, do lubrificante e do
material. Uma alteragdo no projeto de um virabrequim pode resultar em aumento da
forca de prensagem quando altera a forma dos bragos do mesmo, por exemplo, e
isso pode ocasionalmente prejudicar ou inviabilizar a sua conformagao.

Na etapa 4 € realizado o processo denominado de rebarbacgao.

A etapa 5 comporta a atividade de faceamento das extremidades e execugao do furo
de centro. A centragem pode ser executada geometricamente ou por massa, onde o
centro de inércia da arvore de manivelas € encontrado através de um equipamento
que gira a mesma medindo os esforgos em mancais que a sustentam, para a
execugao do furo de centro nos pontos desejados. A analise do balanceamento do
componente € critica para esta etapa dado que dependendo da distribuicdo de
massa do virabrequim o processo pode ser prejudicado.

A usinagem de desbaste da espiga e do flange (etapa 6) e dos munhdes e/ou
contrapesos (etapa 7) € executada seguida pelo desbaste dos moentes (etapa 8).
Apoés tratamento térmico s&o feitos os furos de lubrificagdo e os furos nas
extremidades para a montagem de componentes. A arvore de manivelas passa,
finalmente, por etapas de acabamento e protecéo superficial.

O tipo de tratamento térmico em conjunto com a disposi¢ao dos furos de lubrificagéo
e acabamento determinam pontos onde pode haver concentracdo de tensdes, e por
isso devem ser analisados na definicdo das condi¢gdes de contorno do projeto ou

otimizagdo do componente.

2.5.2 MEF para processo

A utilizagdo de simulagdes via método dos elementos finitos para o processo, tende
a acelerar consideravelmente o projeto de componentes, com ganhos em redugéo
de custo incluidos na medida em que testes, ajustes e custo com protétipos séo
minimizados com o pré-conhecimento das caracteristicas do processo de cada
componente especifico.

Existem muitos programas comerciais destinados a simulagdo de processos da
fundigdo ou forjamento a usinagem. Além dos softwares de CAM (Computer Aided
Manufacturing), que auxiliam no projeto dos programas de processo, existem
softwares que utilizam o método dos elementos finitos para a simulagado das etapas

da fabricacéao.
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Como exemplos de softwares para esta aplicagéo, pode-se citar programas como o
DFORM®, o Plasticine® o FORGE®, que consistem em solugdes para a otimizacdo
de forjamento frio ou quente de materiais metalicos. Podendo-se simular todas as
etapas desde a conformagdo em matrizes abertas ou fechadas a retirada da rebarba
através da extrusdao e os tratamentos térmicos sequentes. Eles trabalham com
técnicas de reconstrucdo automatica da malha a medida que o material se deforma.
Muitas publicacbes tratam do uso de simulagdes numéricas para processos de
fabricagdo. FUJIKAWA?® citou em seu trabalho trés exemplos de aplicacdo de
otimizacdo do processo de forjamento via utilizagdo de programas comerciais
aplicados na Nissan Motor Company. O primeiro exemplo mostra uma simulagao via
método dos elementos finitos e um programa comercial, visando a redugédo do
material utilizado no forjamento de um virabrequim. O segundo exemplo € de um
estudo de aumento de vida de matrizes e o terceiro mostra a aplicacdo de CAE
(Computer Aided Engineering) para o desenvolvimento de um sistema de forjamento
inteligente para prevencéo de defeitos de forjamento.

As Figuras 5 e 6 mostram, duas imagens que exemplificam a utilizagdo de simulagao
de forjamento em arvores de manivela através de programa comercial, no caso, o
FORGE®.

Figura 5: Simulag&o do processo de laminagédo (esquerda) e forma final (direita)
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Figura 6: Simulagéo do processo de conformagéo (pré-forma)
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3. Analise do Carregamento Atuante no Sistema

O primeiro passo para entendimento das condi¢des de trabalho do componente é a
analise do seu comportamento cinematico e dinamico. Através do calculo dos
carregamentos que atuam nos componentes estudados, pode-se definir pontos
criticos de estudo, influéncia da variacdo de parametros no desempenho do
componente, condicdes de contorno na otimizacdo do mesmo e finalmente,

coeficientes de seguranga de falha em operacéo.

3.1 Anadlise Cinematica

Eixo de Comando

para Injecdo . Eixo de Comando para

Exaustao

Valvula de Exaustio

Vélvula de Injecao
Embreagem

Pistao
Trem de Engrenagens

Biela

Volante

Arvore de Manivelas

Figura 7: Componentes do Powertrain *'

Para a analise estrutural no projeto de arvores de manivela o carregamento atuante
pode ser dividido em uma parcela devido a inércia dos componentes constituintes do

conjunto de poténcia powertrain (arvore de manivela, bielas e pistdes) mostrados na
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Figura 7, e uma segunda parcela decorrente da forga resultante da explosdo na

combustaio.

Para a determinacdo das forgas de inércia é conveniente equacionar a aceleracao

dos componentes em fungdo do angulo de rotagdo do virabrequim (&dngulo o na

Figura 8).
y
oo >
A !
B:
: L
L+r B
Leos(3)
A
o
e
r-cos{ol
v
O ,
! L-sen03)=r'-sen{od
v X

Figura 8: Angulos e dimensoes para o sistema biela-manivela

Torna-se valido lembrar que todas as analises mostradas neste capitulo referem-se
ao sistema estaticamente determinado, ou seja, todos os componentes s&o aqui
considerados rigidos.

Pela analise geométrica do sistema biela-manivela mostrado na Figura 5 chega-se

facilmente nas seguintes relagdes:

L-sen(p) = r-sen(o) == sen(B) = A-sen (o) => cos(B) = \/1 — kz-sen (a)2 (3.1)
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Onde A=L/r , B € o angulo entre o eixo do pistdo e a linha que cruza os centros dos
olhais da biela, L é a distancia entre centros dos olhais da biela e r € o meio-curso

do pistao.

Sendo que a posicao do pistdo no sistema de coordenadas indicado € dada por:

x=L+r1- L~cos([3) - r~cos(oc) = (1 - cos(B))~L+ (1 - cos(oc))‘t

X= (1 - cos((x))-r + (1 —\/1 - kz-sen((x)z)-l_

Reescrevendo a equacao anterior através do termo adimensionalisado x, e

expandindo a mesma equacao através de séries de Fourier (x;), temos®:

1 1 2 2
X:E:l—cos(a)+———.\/1_x.Sen(a) (3.2)
a r LA
A A4 A
X = AO - Al-cos(a) -— cos(2-on) - — cos( oc) -— cos(6 (x) -
3 5 5 1.3 15 .5
A =l+—A+—A +—A +. A =1 Ay=h+—L +—%
0 64 256 ! 2 3 28
_ 9 .5
A:_lyf’ i.;f A =— A +
47 4 16 6 128

Onde A sao os coeficientes obtidos apds a expansédo em séries.
Assumindo conforme TAYLOR®, A menor que 1/3 , vemos que a série acima

converge rapidamente e a posi¢cdo adimensionalisada pode ser reescrita como:

X = 1+ Z — cos(oc) — %~cos(2~oc)

A velocidade angular (w) € dada por:

d

0 =—a
dt

Considerando-se a velocidade angular constante e derivando (3.2) no tempo, temos
a velocidade do pistdo:
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Gy ()l bl enle

a’ .
dt o-r \ dt 1 — Kz-sen(ot)

Ou, se expressa em séries e desprezados os termos de alta ordem:
d A2 A4 A )
axa = Al-sen(a) - 7-sen(2-oc) - T-sen(4-oc) - ?-sen(6-oc) + .= sen((x) + E-sen(2-a)

A aceleracdo pode entdo ser obtida derivando-se a equagao anterior:

(Ot) + K-cos(a)z - 7vsen(0()2 n X3'Sen(a)4

1.5
. 2 2
® -t (1 -\ -sen(a) )
Expandindo em séries novamente, para os mesmos coeficientes A; temos:

2

d—zxa = A1 cos(a) + A2‘COS (2a1)
dt

3.2 Analise Dinamica — Método Usual

Das referéncias utilizadas pelo presente trabalho que trazem o calculo do

carregamento atuante em arvores de manivelas®®'° © 3

e da pratica observada na
industria observa-se que o método mais utilizado para tal dedugao, aqui denominado
de meétodo usual, traz hipdéteses simplificadoras que poderiam afetar ou nédo a
precisdo do calculo do carregamento. Dentre estas hipoteses, podemos destacar a
separagao da massa da biela em duas componentes, uma rotativa e outra oscilante
e a ndo utilizagdo da inércia da biela no calculo das forgas do mecanismo.

A Figura 9 mostra a decomposicéo das forgas atuantes em uma das manivelas do
virabrequim. Nela podemos observar a forca F, que representa a soma das forcas
de inércia e de gas atuantes no pistdo cujo detalhamento sera executado
posteriormente e a forgca normal Fy, que consiste basicamente da reag¢ao na direcao
horizontal resultante do mecanismo biela-manivela entre o pistdo e a camisa. As
outras forgcas sao derivadas da for¢a no pistdo, sendo F¢ a forga na chamada dire¢ao

do eixo da biela (linha que cruza os centros dos olhais), Fr a for¢ca tangencial no
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virabrequim e Fr a forga radial no mesmo.

Figura 9: Esfor¢os atuantes no sistema biela-manivela

F = L= 2 F = F tan M sen
i COS(B) 1- k2~sen((x)2 \] 1- k sen
A sen( )2
:90—( +[3) F :F-sen(y):F ~M— cos
y ' S b COS(B) \] 1- k sen
_ sen(a + B) _ k-sen(a)-cos(a)
F = FP.T(B) = [sen(a) R ——— 'Fp (3.3)

1- k2~sen((x)2
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3.2.1 Forgca do Gas

Normalmente a curva de pressao do gas no interior do cilindro em fungéo do angulo
da arvore de manivelas € medida através da utilizagdo de um transdutor de pressao
instalado no cabegote do motor e de um sensor de rotagdes para que se obtenha o
angulo instantdneo da arvore de manivelas em relagdo ao ponto morto superior do
pistao.

A Figura 10 traz um grafico tedrico da curva citada:

200

—m

(4]

o
1

100 ----mnsmmmmeenne e desmmen s - besoms oo

Cylinder Gas Pressure (bar)

n
(=]
1

720

Admissao Compressao Expansao

Figura 10: Grdfico tipico da curva Pressdo x angulo
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Em algumas situagdes, a curva da pressao n&do € conhecida, tendo-se disponiveis
somente os valores da pressdo maxima e do angulo onde a mesma ocorrre além de
informacdes basicas de desempenho do motor. Nestes casos, pode-se estimar o
comportamento da pressao pelo angulo de rotacdo da arvore de manivelas atraves
do ciclo de combustao ideal conforme diagrama pressao versus volume da Figura
11, onde pode-se observar ainda a posi¢ao do pistdo no cilindro nas diferentes fases
do ciclo. O chamado ponto morto superior (PMS) corresponde a posigao do pistédo
quando o e 3 sdo zero, ou seja, a origem do sistema de coordenadas descrito na
Figura 8. O ponto morto inferior corresponde a situagdo onde o e [ sao
respectivamente 0 e 180°, portanto, quando a posigao x € igual ao curso do pistéao,
2r.

PA
2 3

=Y

O O

%

L |

Figura 11: Diagramas para um ciclo Diesel ideal
A explosao num ciclo diesel ideal é considerada isobarica (pressao constante). Este
processo corresponde a injecdo e queima do combustivel no motor Diesel real.
Como o gas expande durante a transferéncia de calor no ciclo padrdo a ar, a
transferéncia de calor deve ser apenas o suficiente para manter a pressao

constante. Quando se atinge o estagio 3, a transferéncia de calor cessa e o calor
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sofre uma expansao adiabatica (processo 3-4) até que o pistdo atinja o ponto morto
inferior. A rejeigao de calor, € isocorica com o pistdo no mesmo ponto. Esta rejeicéo
simula os processos de descarga e de admissdo do motor real %.

Sabendo-se, por exemplo, que na injegdo e exaustdo a pressao se iguala a
atmosférica, conhecidos os volumes no ponto morto inferior e no ponto morto
superior e utilizando-se da relagdo adiabatica entre os processos 1-2 e 3-4, temos
todas as propriedades dindmicas conhecidas para os quatro pontos do cilclo ideal.
Assim, podemos estimar a curva da pressao do gas pelo angulo da arvore de
manivela.

Tendo como entradas o didametro e curso do pistdo (D, e 2r), o numero de cilindros
(nci), comprimento da biela (L), taxa de compresséo (r,), poténcia do motor (Pp),
eficiéncia mecénica (nr), coeficiente de compresséo do ar (k), a pressdo atmosférica
(pat) € a velocidade angular (o), pode-se estimar a curva de pressao do gas pelo
angulo da arvore de manivelas seguindo o procedimento abaixo.

A pressdo media efetiva (pme) € definida como a press&do em regime na qual, se a
plicada em cada pistdo durante cada curso de expansao forneceria a poténcia
medida do motor. Assim:

Pm
pme = il

P | o

2.r. TC.— - —

4 60

A pressao média indicada (pmi) representa a pressao idealmente aplicada no pistao,
ou seja, sem considerar a perda de eficiéncia mecancia. Ela é definida como a
pressao hipotética constante que seria necessaria no interior do cilindro, durante o

curso de expansao para desenvolver poténcia igual a indicada.

pmi= —
Nt

Para a definicdo da pressao durante o ciclo, basta utilizar-se das propriedades
termodinamicas e do conhecimento que temos sobre o ciclo Diesel tedrico descrito.

Assim, sabemos antecipadamente o valor da pressdo na fase de admissao que
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representa basicamente a pressdo atmosférica. A compressdo € entdo definida

através da segunda lei da termodinamica:

A\ k
compr pmi
Padm \Y (3.4)
pms

Onde Pcompr € @ presséo de compressao, Pagm representa a pressdo de admisséo,
Vpmi 0 volume no ponto morto inferior € Vpms 0 volume no ponto morto superior.

Como as razdes de expansao e de compressio sdo iguais:

k—1
Tesc mes

Tadm mei (35)

Onde Tesc € a temperatura de escape e Taqm € a temperatura de admissao. Portanto,
sabendo que a pressao nos pontos 2 e 3 e o volume nos pontos 1 e 4 da Figura 8
sdo iguais, temos pelo menos duas propriedades termodinamicas para cada ponto e
podemos obter os valores das pressdes para todo o ciclo ja que para condigdes
entre os pontos 1 e 2 e entre os pontos 3 e 4 basta utilizar as relagdes (3.4) e (3.5).
Finalmente, escrevendo o volume no cilindro em fungdo da posigcdo angular da
arvore de manivelas temos a curva de pressao desejada.

Tendo obtido a variagdo da pressdo no cilindro experimentalmente ou pela
aproximacao do ciclo Diesel ideal, temos a for¢ca no pistdo dada por:

-D
p

3.2.2 Forgas de inércia

A forga de inércia atuante em um sistema biela-manivela pode ser dividida em uma
componente alternativa, decorrente da dinamica das massas do pistdo e da parte da
biela mais proxima do mesmo, com um comportamento majoritariamente oscilante, e
uma componente rotativa resultante da inércia da parte da biela proxima ao olhal

maior, com comportamento rotativo.
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Componente alternativa

A componente oscilante para as forgas de inércia pode ser escrita, de acordo com as
dedugdes mostradas, como:

F = mo-r-coz-(Al-cos (o) + A2~COS(2~OL) + )

A =1 A :k+k—+15'}L
1 2 4 128

Onde m, representa a massa da parte da biela mencionada acima, préxima ao olhal
menor somada a massa do pistdo e seus componentes. Para as constantes e a
expansao da aceleragao acima em séries, foi feita a mesma hipotese de que os

efeitos e ordem mais alta sdo despreziveis.
Componente rotativa
A componente rotativa, considerada atuante no moente é dada por:

F=mro
T T

com suas componentes projetadas nos eixos mostrados na figura 8 sendo:

FCy = FC-cos(oc) FCX: Fc-sen (oc)

3.2.3 Carregamento total

A forca no pistao, resultante da somatéria das forgas de inércia com a de explosao
pode ser escrita como: Fy,=F¢y + Fo + Fq
Para um motor com seus cilindros em linha, as resultantes das forgas nas dire¢des x

ey sao:

Fy = —r-ooz-(mr-cos(a) + mo-cos(a) A1 -cos(oc) + mO-Az-cos(2-0L) + ) (3.7)

Fx = r-(oz-mr-sen(a)
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A divisdo das massas da biela em uma componente oscilante e outra rotativa pode
ser feita de diversas maneiras. Alguns usam uma relagao de 1/3 da massa total da
biela como a parte da mesma que contribui para os esforcos oscilantes e os dois
tercos restantes como a componente rotativa. Como uma alternativa pratica e
precisa, pode-se utilizar uma relagéo proporcional a distédncia do centro de gravidade
obtido a partir de um modelo tridimensional (Figura 12).

Assim:

o L ! e my+m, = massa da biela (m)

L1 L2

Figura 12: Exemplo de medig&o do centro de gravidade em uma biela

3.3 Analise Dinamica — Método de Newton

Para a validacao do método usual e analise do erro envolvido, foi desenvolvido o
calculo do carregamento pela abordagem classica do método de Newton sem as
hipéteses simplificadoras mencionadas no item 3.2, para a comparacdo dos
resultados obtidos.
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A deducdo das forgcas atuantes no sistema pela dindmica de multiplos corpos
tradicional trata simplesmente da deducgao das equacdes de equilibrio de for¢gas nas
diregdes vertical e horizontal segundo um sistema de coordenadas especifico, a
segunda lei de Newton, e das equagdes decorrentes do teorema do momento
angular, a equagéao de Euler.

Utilizando como referéncia a Figura 8, podemos deduzir as velocidades e
aceleragdes dos pontos A (posicdo do moente das manivelas), C (posi¢ao do centro
de gravidade da biela) e D (posi¢ao do centro de gravidade da manivela) do mesmo
modo em que foi deduzida a aceleragdo no ponto B para o calculo pelo método
usual.

No presente trabalho, a distancia do ponto D ao ponto O foi chamada de Rp. Assim,
as aceleragdes nos pontos A,B C e D respectivamente aa, ag, ac € ap escritas na

forma matricial segundo sistema de coordenadas descrito sdo dadas por:

ap + L-%;B 'SGH(B) + L%[B 'COS(B)

ap =

_L.d_ZB cos(p) ~LLp sen(p)
dt2 dt

0

Onde a, € a aceleracao do pistao:

adn = de
,=L
dt’
ap
aB: 0

ap+ L 'izzB sen(B) + < cos(p)
dt dt

e ¢ d
Ly B cos(B) — LB -sen(B)
dt dt

0
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—RD'(DZ'COS(OL)

ap = RD-wz-sen(oc)

Analisando separadamente as forgas atuantes na manivela temos:

O Foy

Figura 13: Forgas atuantes na manivela

Onde Foy, Fox, Fay, Fax, Mva € g s80, respectivamente, a forga horizontal no munhéo,

a forca vertical no munhao, a forga horizontal no moente, a forga vertical no moente,

a massa da manivela e a aceleragdo gravitacional.

O equilibrio de forgas no presente componente traz as equacgdes:

MMa*8 —Fox Fax
0 0 0

Onde my; € a massa da manivela.

(3.9)

O teorema do momento angular aplicado ao mesmo corpo, onde My, representa o
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momento de torgao aplicado a manivela no ponto O, gera a equacgéo:
—r-(FAy-cos(a) - FAX-sen(oc)) + RD-mMa-g-sen(oc) + Mgz =0 (3.10)

Analisando separadamente as forgas atuantes na biela temos:

<:B

Fay
A

Figura 14: Forgas atuantes na biela

Onde Fgy, Fex € mp S80, respectivamente, a forga horizontal no pistéo, a forga vertical
no pistdo e a massa da biela.

O equilibrio de forgas na biela traz as equagdes:

_mb.g FAX _FBX
0 +| Fay | T | -FBy | = Mb-ac (3.11)
0 0 0

O teorema do momento angular aplicado ao mesmo corpo, onde I, representa o

momento de inércia da biela em relagdo ao ponto C, gera a equacgao:

2
LQ'(FAy'COS(B) + FAX'Sen(B)) + Ll'(FBy'COS(B) + FBX'Sen(B)) + Izzb'izB =0 (312)
dt
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Finalmente, analisando separadamente as for¢as atuantes no pistdo, temos:

F

g

L

Figura 15: Forgas atuantes no pistao

O equilibrio de forgas no pistdo traz as equagdes:

0 +| =N [+ Fgy [+| 0 |=mpag (3.13)
0 0 0 0

Onde N ¢é a forga normal, racdo do bloco com o pistéo.

Tendo como incognitas biela-manivela as forgas Foy, Fox, Fay, Fax, Fey € Fex € 0
momento My, € equagdes 3.9 a 3.13, obtemos um sistema linear que pode ser
resolvido para cada posi¢do angular especifica. Assim temos as forgas nos trés

componentes resolvidas.

3.4 Comparacgao dos métodos de calculo do carregamento

Observa-se que as hipoteses utilizadas para o calculo usual fazem com que nao seja
necessario resolver um sistema linear a cada posigcdo angular em que se deseja
conhecer uma determinada forga do sistema. O método usual permite, além disso, a
obtencado do valor de forgcas especificas de modo separado, ndo sendo necessario
calcular carregamentos que nao sejam de interesse especifico para cada finalidade.

O método de Newton por ndo necessitar de tais hipoteses traz ainda resultados mais
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precisos.

Para a avaliacdo da precisdo do método usual, foram sobrepostos os resultados de
carregamento na arvore de manivelas pelos dois métodos, nos casos de maxima
pressao na Figura 16, e maxima velocidade na Figura 17.

«10* Carregamento do Sistema - Forgas projetadas(Z200rm)
j ! ! : ! ! )
14_ ...................... Lz AT L —— T, —— Féy calculo ususal .
Fax calculo ususgal
— FAy calculo mét. Newtan
LT, .......................... -Féw calculo met. Newton o
-
i
=21 [T SRR NI S, }f'% ____________________________________________________________________ i
! |
Bl oo s s s s ] f‘ ______________________________________________________________________ )
L 1 2
- TE
: "
M Bl ot s e B B [ 0 TN, . NS . SR . -
=)
o

angulo [graus)

Figura 16: Forgas atuantes na manivela (maxima presséo)
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<10t Carregamento do Sisterna - Forgas projetadas(3000rpm)
T I I I I !

: : : ] : — FAy calculo ususal
Sl = I B o I . A i...| — Féw calculo ususal ol
: ; j : — FAy calculo mét. Newton
— FAx calculo mét. Newton

Forga [N]

i : :
1] 100 200 300 400 500 GO0 700
angulo [graus)

Figura 17: Forgas atuantes na manivela (maxima velocidade)

Observa-se uma pequena diferengca entre os resultados obtidos para os dois
métodos utilizados. Considerando-se as ordens de grandeza da forga do gas atuante
no sistema, o fato de se necessitar estudar tensdes alternadas e médias dado que o
componente falha por fadiga, e a pequena diferenca percentual dos dois métodos
(maximo de aproximadamente 9% no caso de maxima velocidade e de 2% no caso
de maxima presséo), verifica-se que o custo computacional extra de resolugao de
um sistema linear a cada valor novo de velocidade e &ngulo nao justifica, para esta
aplicacao especifica do presente trabalho, a utilizacdo deste método mais preciso.
Para uma analise da resposta dinamica do sistema ou 0 caso em que 0S recursos
computacionais sejam limitantes, os resultados obtidos com o método usual sdo
suficientemente satisfatorios.

A diferengca entre os dois métodos tende a aumentar com a velocidade conforme
também observado por SHIAO* onde uma terceira abordagem de calculo de

carregamento, pelo método de Lagrange, foi também implementada. Villalva et al.*
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também executam analises semelhantes com a deducdo detalhada dos dois
métodos observado a diferenga de precisdo mencionada. A faixa de velocidade de
motores Diesel estudada neste trabalho ndo traz, no entanto, erros significativos.

Apesar da maior precisao dos resultados obtidos pelo método de Newton ou de
Lagrange, ha ainda uma hipdtese simplificadora utilizada neste trabalho relacionada
ao acoplamento das forgas internas do motor para os diferentes cilindros. No
presente estudo, foi utilizado o acoplamento em um sé sentido, dos componentes
em movimento dentro do motor para o bloco. Esta abordagem usualmente
empregada ndo necessariamente garante a conservacdo de energia, desprezando
efeitos giroscopicos de Coriolis. HOFFMAN* estudou a implementagdo de um
modelo totalmente acoplado, considerando os efeitos mencionados, mostrando que
para motores balanceados o erro € desprezivel. O mesmo autor mostra que para o
caso de motores com balanceamento deficitario como é o caso de motores de um

cilindro, os erros sao maiores.

3.5 Esforgos nos mancais / andlise hidrodinamica

O calculo do carregamento no projeto de virabrequins viabiliza além de dados
necessarios para a analise estrutural e de resposta dindmica, dados necessarios
para a analise dos esfor¢cos hidrodinamicos nos mancais e para o dimensionamento
dos furos de lubrificagdo do virabrequim.

Na analise hidrodinamica do mancal de deslizamento, caracteristicas como folga
radial e perfil do eixo do virabrequim podem ser determinados através de parametros
de saida da mesma como maxima pressao do filme de éleo, minima espessura do
filme de Oleo e pressdo maxima de contato, que normalmente sdo especificados
pelas necessidades de desempenho do motor.

Pode-se calcular também, o dimensionamento ideal dos furos de lubrificagdo no
virabrequim garantindo assim quantidade e press&o do 6leo nos mancais para o
funcionamento ideal do motor e durabilidade de seus componentes.

Para ambos os estudos mencionados, além de dados relacionados a viscosidade,
temperatura, rugosidade, raio e largura do mancal e folga radial, sdo necessarios 0s
valores da forgca no mancal estudado. Para o caso dos munhdes e moentes, basta
calcular as forgas no mancal por um dos métodos ilustrados acima e, no caso dos

munhdes, somar a metade dos mesmos carregamentos dos cilindros vizinhos,
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defasados de acordo com a ordem de ignigdo e projetados em mesmas diregdes.
Assim, o carregamento atuante no primeiro munhao equivale a metade do calculado
para o primeiro cilindro, devido as forcas de inércia e de gas. O carregamento
atuante no segundo munh&o equivale a metade do calculado para o primeiro cilindro
somado a metade da forga atuante no segundo cilindro, defasado de acordo com a
ordem de ignigao e projetado nas diregdes x e y. A Figura 18 ilustra um exemplo do
calculo citado para a forgca Fox calculada pelo método de Newton. O calculo para os
demais munhdes é analogo ao ilustrado na Figura 18.

;
I]Iz

T

b - iy iy ih : by
4 T ) I o oy
Foxl Foxl F0x2
Fn, = Fm, = +
1 2 2 2 2

Figura 18: Calculo do carregamento nos munhbes

Analises como as mencionadas para projeto dos furos de lubrificagdo ndo sdo o foco
do presente trabalho e podem ser mais bem estudadas através de referéncia

especifica®®.

O calculo do carregamento nos munhdes foi efetuado no estudo de
caso, para ilustrar dados tipicos de analise hidrodinamica em mancais mais bem
explicados na secao 3.5.1, e pela transferéncia de esforgcos da arvore de manivelas
ao bloco se efetuar através dos mesmos.

Além disso, numa otimizagdo do perfil dos mancais visando um melhor
comportamento hidrodindmico ou mesmo na analise do desempenho dos
parametros deste estudo especifico, como poténcia de acionamento, vazao do fluido

lubrificante e temperatura do mesmo, estes dados seriam novamente necessarios.

50



3.5.1 Analise Hidrodinamica

Apenas para ilustracdo de resultados possiveis da analise hidrodindmica e
definicbes basicas de terminologia aplicada foi aplicado no presente trabalho um
programa desenvolvido por DURVAL?.

Um mancal hidrodindmico consiste de um elemento de maquina cuja fungdo é
separar duas pecas rigidas através da sua capacidade de auto-pressurizagao. Esta
capacidade decorre de dois efeitos: wedge ou efeito cunha, e o efeito squeeze ou de
aumento da pressdo do filme de 6leo mais bem observados na Figura 19, onde e
representa a excentricidade do eixo em relagdo ao alojamento. O primeiro efeito
consiste de um gradiente de pressao devido ao movimento das particulas levadas
por arraste com a rotagédo do eixo. O segundo, resulta da velocidade radial do eixo
que gera a pressao hidrodinamica pelo prensamento do fluido.

Linha de Centro Alojamento
/\‘/ Lo
s
/’ //,
) Py

Oleo <
Velocidade
Angular do Eixo

Velocidade
Radial do Eixo

M
Carga Aplicada

Figura 19: Mancal hidrodinédmico radial **

No caso de mancais axiais com superficie plana, o que normalmente ocorre nas
superficies dos virabrequins destinadas a limitacdo do movimento dos mesmos no
sentido axial, normalmente denominadas de espelho guia, ndo ha presséo
hidrodinamica. Ja os munhdes e moentes, sdo mancais radiais e possuem 0
comportamento mostrado na Figura 19.

Os tipos de lubrificagdo podem ser classificados em: lubrificagdo marginal, quando a

51



distédncia entre as superficies deslizantes € menor ou igual a rugosidade das
mesmas havendo, portanto, contato entre as faces, lubrificacdo hidrodinamica,
quando esta distédncia € maior ou igual a cinco vezes a rugosidade, e lubrificacdo
mista, no caso intermediario.

Resolvendo-se a equagdo de Reynolds em mancais radiais através de meétodos
numericos ou analiticos pode-se obter a distribuicdo da pressdo hidrodindmica no
mancal. Esta pressdo pode servir de entrada em analises estruturais na arvore de
manivelas e para a definigdo dos furos de 6leo como ja foi mencionado.

Além disso, pela anadlise hidrodinamica pode-se obter o valor da forca de
sustentagdo no mancal que consiste da integral desta pressao hidrodinamica pela
area, a poténcia de acionamento (poténcia necessaria para girar o eixo), a
viscosidade média do fluido lubrificante, a quantidade de éleo que o mancal expulsa
durante operacgao, dentre outros fatores.

Detalhes de deducdo das equacdes mencionadas bem como métodos de solucéo
numeérica e analitica das mesmas podem ser encontrados em referéncia
especifica®. Existem ainda analises mais complexas como a elastohidrodinamica,
onde os efeitos de rigidez dos componentes s&o considerados ou a
termoelastohidrodinamica onde efeitos da temperatura no fluido sdo também
adicionados.
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4. Balanceamento

Em qualquer projeto ou alteragdo de geometria em arvores de manivela que se
traduza em alteragdo da distribuicdo de massa do componente, uma das primeiras
analises de desempenho realizadas € a do balanceamento do componente. A
analise do balanceamento € necessaria em todas as etapas da fabricacdo a
condig¢ao final do componente ja que mesmo com a variagao inerente ao processo
de fabricacdo do mesmo,deve sempre ser possivel realizar o balanceamento do
componente durante sua usinagem e o comportamento dinamico, a ser mais bem
detalhado no capitulo 5, preservado dentro de condicbes 0 mais proximas possivel
das ideais.

4.1 Balanceamento das Forgas de Inércia

Os principais momentos e for¢cas atuantes no motor, bem como suas causas e

efeitos podem ser resumidos na tabela abaixo:

Forgas e
momentos no
motor
Targue atternativo ; i
o : hamenta livre de inércia ;AT
=] Mamento de giro s R . < Mamento de inércia de
Descrigac Farga livre de inércia mamenta de gira longtudinal il
cruzado Z 2 ; flexio
M relagan aos gixoz y (crurado) ou x (verticall
Tarque restaurador
Faorgas de mazsa
5 oscilantes ndo
Forgas de oaz e TN, : i ;
st el L balanceadas em primeira Forgas de maszsa oscilantes nao balanceadas de Forgas rotativas e
Causa inercia tangenciais nas o e i ;
ordem nos cilindros 1 e primeira e segunda ordem em forma de binario ozcilantes de massa

Rt L 2, e zegunda ordem nos

cilindroz 1,2 e 4

Empenamenta, arranjo
das manivelas,
comprimento do

wirghreguim, rigicez do
hloco co maotor

Mimero de cilindros, arranjo das manivelas, nivel do
cilindro, tamanho dos pesos de balanceamento que
controlam o= momentos de inércia ao redor dos eixos v
B, Mg, &, 0, h

Mimero de cilindros,
ordem de
explosdo preszdo no
cilindra, ry, Mg, r, o1, A

Momero de cilindros,
arranjo das manivelas,
Mg, F, 0 M

Influéncias

Eliminagfo dos efeitos de forga livee de massa através de um sisterma rotativo de
balanceamento & custosa e conzeqientemente raramente ha preferéncia de Balancear pesas,
arranjo de manivelas sem efeitos de forga livre de massa aumentar rigidez dao
hloco

Influéncia somente em
Agies excecdes
corretivas

Blindagem através de montagem eldstica do motor (especialmente para ordens = 2)

Tabela 3: Descricdo das forgas e momentos atuantes nos motores '
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As forgcas de inércia rotativas podem ser totalmente balanceadas através dos
contrapesos com a simples alteracdo dos mesmos de modo que o efeito da forga
centrifuga gerado é anulado. Ja para as forgas de inércia oscilantes, o diagrama
vetorial da Figura 20 pode ser utilizado para ilustrar o seu processo de
balanceamento. Nele, as forgas oscilantes de primeira e segunda ordem sao
substituidas por vetores rotativos com velocidades angulares idénticas e de sinal
oposto. O balanceamento total destas forgas pode ser obtido com a rotagdo de
sistemas de balanceamento girando na diregdo oposta com velocidade igual a da
arvore de manivelas para as forgas de primeira ordem e velocidade duplicada para
as de segunda ordem. O vinculo da arvore de manivelas com estes sistemas é feito
através de uma engrenagem ligada a um dos bragos da mesma, chamada
normalmente de “anel sensor”. Este tipo de balanceamento é caro e em raz&o disso,
raramente executado °.

Outro modo de se reduzir o efeito das forgcas de inércia oscilantes no motor é a
alteracao da distancia entre centros (L) da biela, alterando assim a massa alternativa

mMgC.

12 Ordem 23 Ordem

mg r-o° COSCL My n-ﬂﬁ.z cos2a

J“ Mg f'uz.n"\:j

-t-mu-r r.-::F'-.? ]

2

—— 1

2w
Figura 20: Representacéo vetorial das forgas de inércia oscilantes °

2 [ 6]

Um terceiro método para balanceamento parcial das for¢cas de inércia oscilantes € a
adicdo das massas oscilantes nos contrapesos, 0 que altera a direcdo das mesmas
transferindo uma parcela das forgas antes na diregédo axial do cilindro para a diregao
transversal do mesmo. A razdo do balanceamento reduzido pelo original gera a
chamada “taxa de balanceamento”. Alguns autores consideram uma taxa de 50%

como a solucéo suficiente °
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O balanceamento total pode ser alcangado acrescendo a massa do contrapeso em
mo/2 e adicionando um eixo rotativo com velocidade igual a da arvore de manivelas,

porém de sinal oposto e massa de balanceamento my/2.

S

¥
Taxa de Balanceamento . 0% 50% 100%
Tamanho do contrapeso Mg= my m +0.5m, Mme+mg
Forgas livres de inercia " "
la Ordem - Direcdoz  Fi2= Mg-r-o 0.5mgre 0
Forgas livres de inercia
1a Ordem - Direcéoy  Fiy= 0 0.5 Mo r o Mg £ ?

Figura 21: Forgas de inércia para diferentes tamanhos de contrapesos

4.2 Balanceamento de Sistemas Multi-Cilindros

No caso de sistemas com varias manivelas, pode-se obter o balanceamento das
forcas de inércia de primeira ordem com o correto espagcamento constante das
manivelas e o projeto das mesmas de modo que tenham massas equivalentes. Ja
para anular os efeitos de segunda ordem, é necessario dobrar o angulo entre as

manivelas e o cilindro conforme ilustrado na Figura 22.
# i

jl/ =
RS
o o

Arranjo de 4

) 14 ) e

Manivelas | 5

1* Ordem 7< N,
2 3 32 75

5% 3 2

ArranjO de 1 1234 q 16

Manivelas || 5 4 JQ

22 Ordem A S
3 2 F . 25 a4

Figura 22: Manivelas para 1% e 22 Ordem para Motores em Linha (4 tempos) com 3 a
6 cilindros
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4.3 Balanceamento Estatico

Apos finalizadas as consideragbes de arranjo das manivelas, da taxa de
balanceamento e da utilizacdo ou ndo de um sistema de balanceamento com anel

sensor, o calculo da distribuicdo correta de massas no componente é executado.

Para a determinagao do desbalanceamento de arvore de manivelas, um modelo 3D
gerado por um CAD pode ser utilizado, medindo-se a massa e o centro de massa de
diferentes volumes e reduzindo-se o sistema a um conjunto de massas localizadas
com distancias ao eixo de rotagdo denominadas de brago (ri) e &ngulo em relagédo a

mesma referéncia do virabrequim.

Normalmente os virabrequins sdo projetados com um desbalanceamento residual
para que mesmo com a dispersao inerente ao processo possam-se executar 0s
furos de balanceamento no produto usinado, com numero e posigdes controlados.
Assim, quando se foca no balanceamento do virabrequim, calcula-se a amplitude e o
angulo do desbalanceamento residual. Um mau posicionamento do mesmo resultara
em dificuldades de balanceamento no produto na sua fabricagdo, ou mesmo num

comportamento indesejavel do componente em operacéo.

Apos a divisdo do modelo da arvore de manivelas em massas concentradas nos
centros de gravidade de cada volume especifico como bragos, moentes e munhdes,

o desbalanceamento e a diregdo do mesmo € calculado através das expressoes:

desb = m.r. ang = atan E r. = (x)2 + (yi)2

Como a forga centrifuga gerada por cada massa concentrada seria obtida pela
simples multiplicagdo do desbalanceamento citado acima pelo quadrado da
velocidade angular, pode-se sem perda de funcionalidade tratar estes
desbalanceamentos como forgas concentradas, calcular as rea¢cdes em dois planos
distintos (planos de balanceamento) como se a arvore de manivelas estivesse

simplesmente apoiada e obter assim o desbalanceamento residual nestes planos.
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Qualquer algoritmo de otimizagao ou resolugdo de sistemas pode ser entdo utilizado
para a obtengdo dos novos valores de massa e centro de gravidade necessarios

para o balanceamento do componente.

No Apéndice A, pode-se ver com detalhes um programa feito no software MATLAB®

para o calculo do balanceamento citado.

4.4 Balanceamento fisico do componente

Apos a fabricagdo da arvore de manivelas seja através de fundigdo ou forjamento, e
a subsequente usinagem do mesmo, torna-se necessario o processo de
balanceamento das mesmas. O processo consiste na definicdo do
desbalanceamento do componente através de varias fontes distintas, como através
da medigéo das reagdes nos mancais ou da deflexdo do rotor, por exemplo, seguida
pelo calculo da alteragdo de massa necessaria para os contrapesos e finalizada com
a execugao de furos nos mesmos para a obtencdo do balanceamento desejado. O
correto calculo do balanceamento na fase de projeto como descrito na segéo 4.3
tende a minimizar os esforcos nesta fase de processo, reduzindo paralelamente o
numero de furos e profundidade dos mesmos, utilizados para balancear o
componente. O conhecimento do processo torna-se entdo essencial para um bom
projeto.

Os métodos de balanceamento podem ser divididos em duas categorias auto
explicativas: balanceamento de rotores rigidos e balanceamento de rotores flexiveis.
Muitos métodos flexiveis podem ser utilizados em rotores rigidos, ndo sendo o
oposto valido na maior parte das aplicagdes®. Rotores flexiveis sdo geralmente
balanceados em valores proximos as velocidades criticas dentro da faixa de
operacao do motor.
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5. Analise de Vibragoes

5.1 Vibracées Torcionais

Uma arvore de manivelas esta sujeita a vibragdes de tracdo, flexdo e torgdo. Sera
dada énfase a analise do ultimo tipo, que compreende um modo critico de vibrar do
componente, dadas as potenciais altas tensdes de cisalhamento resultantes da
variagdo da forga tangencial, Fr na Figura 9, e consequentemente, do momento de
torgcao distribuido no componente.

Possiveis meios de minimizar o efeito destas vibragbes sdo a utilizagdo de
amortecedores ou a adequada alteragdo da rigidez e inércia da montagem pelo
dimensionamento da arvore de manivelas e seus componentes.

Os amortecedores citados sao normalmente constituidos de dois discos com inércias
especificas, unidos por borracha ou fluido com viscosidade designada, de modo a
alterar as frequéncias naturais de vibrar do sistema, montados na maior parte das
vezes no lado da espiga do virabrequim.

Como solugao alternativa pode-se ajustar as curvas de pressdao de combustdo pela
configuragdo adequada dos sistemas eletrdnicos de injegdo de combustivel,
prolongando assim o tempo de atuacgdo da forga Fr e consequentemente reduzindo
a amplitude das vibracdes®.

5.1.1 Modelo Matematico Equivalente

A representagado classica do sistema de componentes do motor em um conjunto
equivalente onde cada inércia, rigidez e amortecedor equivalente sdo montados
simulando o sistema real de acordo com a Figura 23, onde se pode observar o
sistema equivalente para um motor de quatro cilindros com amortecedor, polia, trem

de engrenagens e volante.
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Figura 23: Modelo equivalente para um motor de quatro cilindros

5.1.2 Modelo equivalente do Powertrain

Além da possibilidade de adigdo dos componentes ja ilustrados na Figura 7 como o
eixo comando e as correias, polias e engrenagens, o chamado trem de transmisséo
composto pelos componentes ilustrados na Figura 24, componentes do carro do
motor as rodas, tém teoricamente influéncia na analise dindmica do sistema
destacado na seg¢ao 5.1.1. Quando engrenado, o sistema como um todo possui
distribuicdo de inércia, amortecimento e rigidez singular tendo cada componente

participagao ativa no desempenho do conjunto completo.
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Figura 24: Componentes do trem de transmiss&o*

O aqui chamado trem de transmissao é vinculado pelo volante cuja inércia reduz a
magnitude das aceleragbes angulares decorrentes das irregularidades de torque
gerado pelo motor. A embreagem tem como fungdes principais conectar e
desconectar a caixa de engrenagens com o motor, transmitir progressivamente o
torque ao eixo de entrada e prover isolamento do conjunto de transmissdo em
relacdo a vibragdo do motor. Em seguida temos o conjunto de engrenagens
helicoidais e o diferencial, para transmitir o torque para as rodas.

O conjunto de transmissdo possui dois tipos principais de fontes de vibragao®. O
primeiro tipo, conhecido por gear rattle consiste da vibragdo decorrente de esforgos
impulsivos em razao das folgas, diferengas de rigidez, atrito, histerese entre as
engrenagens dentre outros fatores. Esta fonte é bastante estudada quando o foco
esta localizado no conjunto de transmis@o*®*"*°. A segunda fonte de vibragéo desse
conjunto € a estudada neste trabalho para o conjunto do motor, decorrente da
variagdo de inércia, amortecimento e rigidez dos componentes gerando ruidos
quando o conjunto esta em funcionamento. A ressonancia pode amplificar o
movimento gerando necessidade de analise de frequéncias.

Apesar da natural maior precisdo de uma abordagem completa do conjunto de
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poténcia do carro na analise de vibragdo torcional, usualmente estudam-se
separadamente o conjunto do motor como o exposto na sec¢éo 5.1.1, do volante aos

7,32,45

anéis do amortecedor dinamico e o conjunto do trem de transmissdo, que tem

como entrada a posicdo angular do volante em fungcdo do tempo e foco nos
componentes que ligam o motor as rodas com inclusdo das mesmas*®4"48,

Mesmo para os estudos em que o sistema completo € estudado, como por exemplo
ZHANG®® e ASSANIS®", uma abordagem modular é aplicada. Assim, os modelos do
motor e trem de transmiss&o sdo desenvolvidos em modulos separados, com ajuda
de softwares como SIMULINK® ou Scicos®, que facilitam a posterior integracao dos
diferentes sistemas. Ainda para o sistema simplificado que considera somente o
motor, esta abordagem traz resultados praticos e modelos flexiveis quando os
diferentes cilindros sao estudados separadamente e acoplados de acordo com a
estrutura do motor (ex. quatro cilindros em linha, 6 cilindros em V e assim por
diante), com médulos montados e alterados de acordo com cada nova configuragao

de motor.

5.1.3 Excitagcao do Sistema

Conforme ja deduzida, a forga tangencial resultante da variagdo da forga de gas

citada anteriormente pode ser escrita como (eq. 3.3):

F=F .sen(a + [3) _ [sen(a) N xsen(a).cos(a)j.Fp

t
p cos(B) 1- x2~sen(0t)2

Onde F, representa a soma da forga do gas, Fq (eq. 3.6) e a de inércia na diregdo do
eixo de translagéo do pistao (eq. 3.7), reescritas abaixo.

Fy = —r-wz-(mr-cos(a) + mo-cos(a) A1 -cos(oc) + mO-Az-cos(2-0L) + )

5.1.4 Obtencgao dos Parametros do Sistema

Através de programas de CAD e CAE pode-se obter rapidamente o valor de cada
rigidez Kt; e inércia li. Outra fonte comum para estes valores s&o dedugdes analiticas
ou empiricas contidas em referéncias classicas como mostra B.I.C.E.R.A."" e AVL®.

Os chamados amortecimentos absolutos Ca;, decorrentes do contato entre os anéis
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do pistdo e os respectivos cilindros pode ser obtido da literatura ou da pratica®

assim como os demais parametros.

Para o presente trabalho, as propriedades do modelo equivalente foram obtidas da
referéncia®* que estuda o mesmo componente e de simulagdes numéricas baseadas
em modelos tridimensionais do virabrequim escolhido para o estudo de caso como o

descrito nas Figuras 25 e 26.

Figura 26: Modelos para calculo das inércias equivalentes do virabrequim
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5.4. Analise Modal

No dimensionamento de arvores de manivela estamos também interessados em
conhecer suas frequéncias e modos naturais de vibrar para uma eventual
maximizagdo das frequéncias através da alteragdo da rigidez e da inércia do
componente.
Na analise modal, o problema que se propde a resolver é o de vibracao livre néo
amortecida, resumido pela equacao abaixo.

d2
M—Q+K-Q=0

dt’

Onde M representa a matriz de massa ou de inércia, K a matriz de rigidez e Q o
vetor de deslocamentos.
Com as hipoteses de movimento sincrono e a condigdo de existéncia de solugao

nao trivial chegamos ao problema classico generalizado do autovalor:
det(K - WZ-M) =0 = (Ki-2AiMj)-¢i=0

Existem varios métodos numeéricos aplicaveis na solugdo do problema proposto
como os de iteracdo polinomial, iteracao vetorial, métodos de transformacado e
métodos que se utilizam da propriedade de seqiiéncia de Sturm®.

No presente trabalho, foi utilizada a funcdo eig do software MATLAB® que utiliza o
método de Jacobi-Davidson (QZ). Este algoritmo consiste em um método de
transformacgédo das matrizes para a solugdo do problema generalizado do autovalor.
Nele, as duas matrizes sao primeiramente triangularizadas para ent&o ser aplicado o
método de fatoragdo QR que diagonaliza a matriz dinamica (D=K'M). Os
autovalores podem entdo ser calculados a partir dos elementos da diagonal da
mesma.

Para a execugdo da analise modal foram criados programas no MATLAB® descritos
no Apéndice B para gerar as matrizes de rigidez e inércia do sistema equivalente de
torcdo. Nao foram feitos programas para sistemas equivalentes de flexdo ou tragéo,
pois, para o primeiro caso o foco no projeto de arvores de manivela esta nos
mancais conforme calculado no capitulo 3 e para o segundo caso, a magnitude do

carregamento neste sentido tem ordem de grandeza desprezivel se comparada a
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das outras direcoes.

5.4.2 Analise modal em diferentes niveis (motor e conjunto de
transmissao)

Para analise de comportamento do conjunto motor quando acoplado ou ndo com
componentes como os do eixo comando pelo lado da espiga ou os do conjunto de
transmissao pelo lado do volante, foi feito um estudo baseado em dados disponiveis
na literatura®®, onde foram feitas andlises modais em diferentes niveis de

simplificacdo do sistema.

(13Cubo1 ¢1 Cubo 2 (3 Cubo 3} Cubo4

GPina | EIPina 2 ) Pina 3 )Pino 4 @ o
(5 Dlhal 1 2)00hal 2 22 Olhal 3 () Olhal 4 Rot01

Eixo Comando 1
Fixo D
Bicla 3 fiBicla 4 ix Dir.

5 Moente 12 Moerte 2( Moerte 3. Moente 4 Engronagens  Caixa do Dierencil

Crankshatt SGE Diferencial
Pretensioner
(&2
A& BELT : ?
@ Correia C4 ok BELT /" () Munliao 5 o
(&) ixo Esq.
Eixo Comando 2 Correia 2
- - [}
J ROTX
Mok RDtSDE

Roda Esg.

Figura 27: Modelo com eixo comando e componentes para tragcdo dianteira no
software AVL EXCITE®

No software AVL EXCITE®, a analise modal executada é semelhante & desenvolvida
neste trabalho, com excec¢do a forma com a qual a arvore de manivelas é separada
na analise da rigidez e inércia equivalente das se¢des. Neste software, munhdes e
moentes sao separados dos bragos, gerando mais graus de liberdade que o
proposto neste trabalho. A maior precisdo neste caso n&o altera de forma
representativa os resultados para os primeiros modos de vibrar.

Os valores de inércia e rigidez utilizados neste exemplo encontram-se na Figura 28.
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Inércia dos n6s [kgm2] Rigidez dos elementos [Nm/rad]

1 DamperHub 1050003 1-2 Segment] 1.337 e+008
2 Segmentl-Segment2 1.313e.004 2.3 Segment2 1.654e+008
3 Segment2.-Maindoumall 7 213005 3.4 Half_MainJournald 4142 e+005
4 Maindournall 1,687 003 4.5  Wfeb 8.129e+005
-] CrankPind 5.123e-003 5.6  Web2 B.120e+005
B Maindournal2 3257003 BT  Wieb3 B.129e+005
T CrankPinZ 5123003 7-8  Webd B8.120e+005
8 Maindournal3 3257 w003 8.9  Webs 8.129e+005
a CrankPin3 5123003 340 Wiebs B8.120e+005
10 Maindournald 3257 003 1011 Wieb? B8.120+005
11 CrankPind 5123003 1112 Webd B8.120+005
12 Maindournals 1687 003 12.12  Half_MainJournals 4. 142 e+005
13 MaindournalS-Segments 1400004 1214  Segmentd 1.817 e+008
14 Flywheel 1502001 1418  Geart 1.325+008
15 DitfCarmier 2000002 1-16  Damper 2.000e+004
18 DampeiRing1 3.700e.003 117  Damper2 3.000e+004
17 DampeiRing2 2200003 1518  DiffCamierRightisde 2.180e+004
18 Rightasxde 5.000e.002 1819 RotSD1 7 .000e+002
18 Rightiifheel 2 500001 1520  DiffCamierLetbaxle 2. 180e+004
20 Leftaxle 5.000e.002 2021 RotSD2 7 000e+002
21 Lettiihesl 2.500e-001

Figura 28: Valores utilizados no exemplo com software AVL EXCITE®
Além dos dados expostos acima, foram utilizadas como entradas para as

engrenagens:

e Numero de dentes na engrenagem do virabrequim: 40
¢ Numero de dentes na engrenagem do diferencial: 80
¢ Amortecimento dos dentes: 20 N*s/mm
e Angulo do hélice: 10 graus
e Angulo de pressao: 20 graus
Para a caixa do diferencial:
e Amortecimento absoluto: 1 N*mm®*s/rad
Para as engrenagens do diferencial:
e Amortecimento tangencial: 300 N*s/mm
Para os eixos de transmisséo:

e Amortecimento absoluto: 2 N*mm*s/rad
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Para o amortecedor vinculando eixos de transmissé&o e rodas:
e Coeficiente de amortecimento proporcional: 1.9
Finalmente, para as rodas:
e Amortecimento absoluto: 10 N*mm*s/rad
Como condi¢do de contorno, foi imposta como constante a velocidade angular das

rodas.

Os dados do conjunto Virabrequim-Biela-Pistao s&o:

e Numero de cilindros: 4

e Diametro do pistdo: 75mm

e Curso: 84,5mm

e Distancia entre centros da biela: 131mm

e Tipo de motor: quatro tempos

e Massa do conjunto do pistdo e pino: 0,45kg
e Massa oscilante da biela: 0,165kg

e Massa rotativa da biela: 0,477kg

e Amortecimento absoluto do conjunto do amortecedor: 0 N*mm®*s/rad

As curvas de gas para este estudo estdo descritas na Figura 29.
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Pressido do Gas [MPa]

---------------------------------------------------------------------------------------------------------------

--------------------------------------------------------------------------------------------------------------

| , : , : , , , ——1000rprm
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! . . : . . . : — 2800rpm
M| SN SER—— e SETINGS | R, 2500mm

H 1 i — 4500rpm

______________________________________________________________________________________________________

____________________________________________________________________________________________________

300 400 400 600 700
angulo [graus]

Figura 29: Curvas de pressdo do gas para o exemplo com software AVL EXCITE®

Para os dados e modelos ilustrados, foram feitas trés analises modais: a primeira
considerando somente os componentes como o ilustrado na se¢dao 5.1.1, do
amortecedor ao volante, a segunda com o sistema do amortecedor as rodas e a

terceira, adicionando o conjunto do eixo comando.

—o—mode 1; 287 4Hz(-] ——o—— mode 4 1065 4Hz(-)
mode 2 4309Hz(-) mode 5 1679 6Hz(-)
——o——mode 3 B02 9HZ(-) e BackBonel-)

Figura 30: Modos de vibrar conjunto motor (amortecedor ao volante)
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—o——mode 1: BAHzZ(-] ——o—— mode 4 2587 3Hz(-)
mode 2 106.3Hz(-) mode 5 430.7Hz(-)
——c——mocde 3 111 BHZ(-) e BizckBOME(-)

Figura 31: Modos de vibrar conjunto amortecedor as rodas

——o—— mode 6 602 8Hz(-1  ——o—— mode 3; 2214 8Hz(-)
- mode ¥ 1068 AHz(-) miocle 10; 2641 2Hz(-)
——co——mode B 1679 3HZ(-) e BackBoned-]

Figura 32: Modos de vibrar conjunto amortecedor as rodas (cont.)
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Modo Frequiéncia
[-] [Hz]
6,1

106,3
111,6

281,2

420,4

550,6

604 .4

948,5

1077,3

OCoONOOOAPSWN -

Tabela 4: Freqliéncias naturais do conjunto eixo comando as rodas

Como pode-se observar nas Figuras 30, 31 e 32, os modos e frequéncias naturais
pouco se alteraram com a adicdo dos sistemas periféricos principalmente devido a
diferenca de ordens de grandeza de inércia e rigidez de cada um dos trés conjuntos
aqui considerados, o de correias e eixo comando de valvulas, o do motor com
amortecedor, engrenagens, virabrequim, biela, pistdo e volante, e o terceiro
conjunto, do volante as rodas.

A obtencdo dos paréametros necessarios para a analise do sistema completo,
constituido por todos os componentes pertencentes ao sistema, do eixo comando as
rodas do veiculo normalmente nao é simples. Muitas montadoras de veiculo utilizam
motores desenvolvidos por outras empresas que por sua vez terceirizam o projeto e
fabricacdo de outros componentes. Mesmo para as que desenvolvem o sistema
completo, ou para as outras com a tecnologia existente atualmente que permite uma
engenharia simultdnea com grande troca de informagbes entre empresas e
instituicbes, na maior parte das vezes é utilizado o modelo da Figura 23 quando o
foco esta em arvores de manivela.

Além da referéncia de onde foram obtidos os valores acima® autores como
CROWTHER e ZHANG®® mostram exemplos de como modelar os componentes do
powertrain com nao linearidades das conexdes de engrenagens e estuturas

ramificadas.
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5.5. Analise da Resposta Dindmica

Na analise da resposta dindmica, buscamos a solugcdo da equacio de equilibrio na
sua forma completa:
2
Md_Q + CiQ +K-Q=P
d* dt

Sendo C a matriz de amortecimento do sistema e P o vetor de carregamentos
externos aplicados ao mesmo.

Este tipo de analise é extremamente util no desenvolvimento de componentes,
guando necessitamos da resposta em frequéncia do mesmo ou do comportamento
dinamico do componente quando solicitado por um esforgo em fungédo do tempo.

No primeiro caso, buscamos a resposta em regime permanente do sistema dada
uma excitagdo harménica. Uma vantagem desta abordagem é que os ensaios de
resposta em frequéncia sdo normalmente simples e podem ser feitos com
velocidade e precisédo pelo uso de geradores de sinais senoidais e equipamentos de
medic&o precisos™’.

Matematicamente, o sistema de equacgdes diferenciais de segunda ordem acima
pode ser resolvido por procedimentos classicos no caso de coeficientes constantes,
0 que, entretanto, traz um custo computacional elevado®. Métodos numéricos mais
efetivos, que se utilizam da analise de elementos finitos sdao normalmente
empregados na pratica. Existem basicamente dois modos possiveis de solugado da
equacao acima: Integragao Direta e Superposicdo Modal.

Os algoritmos classificados como de integracdo direta tratam da resolugdo da
equacao de equilibrio sem transformacdes preliminares. Essencialmente, eles sao
baseados em duas idéias. A primeira seria a solugdo da equagao completa em
intervalos discretos, ao invés de buscar a solugdo em qualquer tempo t. A segunda
idéia € a de existéncia de uma variacdo de deslocamentos, velocidades e
aceleracdes dentro de cada intervalo At*®. Este intervalo determina o custo e a
estabilidade do método numérico utilizado.

Os métodos que utilizam-se da Superposicdo Modal, podem ser aplicados a
qualquer caso de excitagédo, tendo como resultados a resposta no regime transitorio

e a resposta em regime permanente. Eles se utilizam da hipétese de Ritz que trata a
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resposta total do sistema como uma somatoéria dos modos naturais multiplicados por
suas respostas normais, baseado na propriedade de ortogonalidade dos modos.
Assim, necessita-se primeiramente executar uma analise modal para a obtencéo dos
modos naturais para entdo diagonalizar as matrizes de massa, amortecimento e
rigidez obtendo componentes generalizadas para as mesmas e para O
carregamento. Finalmente, obtemos a resposta do sistema através da solugédo de n
sistemas de um grau de liberdade, que temos grande conhecimento, ao invés de um
sistema unico de n graus de liberdade.

No presente trabalho foram utilizados dois métodos de integracdo direta passo a
passo, o Método Implicito de Aceleragdo Constante e o Método Implicito de
Aceleracao Linear, cujos programas em MATLAB® se encontram no Apéndice B .

O Meétodo Implicito de Aceleracdo Constante € basicamente uma variacdo do
método de Newmark enquanto que o de Aceleracao Linear consiste do Método de

Wilson-6. Os dois métodos citados sdo mais bem detalhados adiante.

5.5.1 Método de Wilson-0

A hipdtese basica do método de Wilson-8 é que a aceleragdo varia linearmente
dentro do intervalo de t a t+ BAt, onde 6 21 e tem finalidade de determinar as
caracteristicas de estabilidade e precisdo o6timas. Pode-se mostrar que para
estabilidade incondicional é necessario utilizar 6 >1.366%.

Chamemos de t o incremento no tempo, onde BAt = 1= 0. Temos entdo para o

intervalo de tempo t a t+ BAt >°:

2 2 2 2
d d d d T
el B v I | i e B B W
dt t+1 dt t dt t+At dt t
2 2 2 2
d d d d d T
(&Qj = (&Qj H—Q | T+ —Q - —Q AL
t+t t dt t dt t+At dt t
d 1] ¢ 2 || d? i
Qt+r = Qt+ E[Q 'T+E' —2Q T+ —2Q - —2Q a
. ), ), \at
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Em t+ At, temos:
2 2
d d d d
20) -[20) [[£0] +[£o]
dt Joar \dE dt" A e/,

d d2 d2 A (7.2)
Qurar = Qu+ | —Q [ At+] 2 —Q | +|—Q 2L :
a t dt t dt t+AL 6

O equilibrio é considerado no tempo t+ BAt que resulta em:

& d
M —2Q +C{=Q + K-Qt10.At = Prio.At
dt t+0-At dt t+6-At

Reescrevendo as trés primeiras equagoes em t = BAt para substituir na equagao de
equilibrio obtemos uma equagdo com somente a aceleragdo em t+ At como
incognita. Resolvendo a equacéo de equilibrio para a aceleragéo e substituindo nas

equacodes 7.1 e 7.2 temos:

= Aw- + Lw-Pi.g.
d d t+0 - At
dt t+At dt t

Qtrat | Q¢

Onde Aw e Lw s&@o matrizes em funcdo de 6, w e At *°.
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5.5.2 Método de Newmark

No esquema de integracdo de Newmark a equagao de equilibrio é considerada em
t+ At
d d
Ml —Q +C|=Q + K-Qt+aAt = Prrat
dt™ Jiiac t+At

O deslocamento e a velocidade sao escritos na forma:

2 2
d d d d
Q| =|SQ) +[8a| Q| +(1-80){ Q] |
dt dt dt dt
t+At t t+At t
2 2
d d 1 d 2
Qerat = Qi+ | —Q | -At+jan| —Q| +|Z —an||—Q At
dt dt 2 dt
t t t+At

Onde &, e a, sado parametros escolhidos para obter estabilidade e precisao.
Newmark propde estabilidade incondicional com a escolha destes pardmetros em: &,
=% e a, = Y4, no que resulta o método de aceleragao constante.

O método de Newmark pode ter seus parametros escolhidos de modo que a
aceleracgéo seja linear e, portanto, as mesmas aproximagdes para os operadores de
carregamento sao obtidas para os dois métodos citados.
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6. Analise Estrutural

Como ilustrado no capitulo 2, durante o projeto preliminar do componente, utiliza-se
normalmente o método dos elementos finitos para uma analise estrutural, onde séo
calculadas as deformacgdes e tensdes distribuidas, para a entdo obtencdo dos
fatores de segurancga de falha por fadiga.

O modelo matematico a ser analisado para esta situagdo corresponde ao ilustrado
abaixo.

K-Q=P

As condigbes de contorno dependerédo do tipo de analise que se deseja executar.
Pode-se buscar acelerar ensaios experimentais através da simulagdo numeérica
repetindo assim as condi¢gdes de contorno do ensaio no software de analise, simular
o carregamento e restricoes do componente em operagao ou mesmo executar um
estudo de rigidez e inércias para as analises de vibragao, balanceamento e dindmica
citadas nos capitulos anteriores.

Tanto na definicdo do modelo tridimensional, completo ou somente uma manivela, a
ser utilizado quando se pretende simular o carregamento e restrigdes do
componente em operagdao, quanto na definicdo de quais velocidades serao
analisadas, observa-se que existem diversas abordagens validas e comumente
executadas. Alguns autores utilizam o modelo completo da arvore de manivelas®**°
aplicando um carregamento equivalente em todos os moentes. Outros, para
adicionar o efeito da rigidez do bloco utilizam-se de métodos de subestruturagdo®’,
simplificando sistema pra entdo adicionar esta condigdo mais complexa. Ha ainda a
possibilidade de analise dos fatores de concentragcdo de tensdo nas manivelas
através de tabelas empiricas'’ e entdo utilizagdo, num modelo simplificado
equivalente, para diminuir assim o custo computacional®*®. Fatores como condi¢des
de contato, distribuicdo da pressao hidrodinamica e rigidez dos componentes do
motor podem introduzir uma complexidade ainda maior na analise. Neste trabalho foi
utiizada uma abordagem visando otimizar o custo computacional onde cada
manivela é analisada separadamente. Pode-se ajustar este modelo para a obtencéo
de resultados mais realistas através da comparagdo com resultados empiricos e
adequacdo das condicbes de contorno. Esta abordagem pode, portanto, trazer

resultados semelhantes aos dos modelos mais complexos com um custo reduzido
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como observado por Piraner et al.®?, onde foram comparadas as abordagens acima.
Neste trabalho, os autores definem numa relacdo de custo e beneficio a
possibilidade de analise de somente uma manivela, desprezando a rigidez do bloco
e outros componentes e obtendo resultados proximos aos de analises mais
completas.

Para o dimensionamento de virabrequins, devemos executar no minimo duas
analises simulando as condi¢bes mais criticas de funcionamento: quando a forga de
gas € maxima (Figura 33), e quando a forga tangencial € maxima (Figura 34), o que
gera a condicdo de maximas tensbes de cisalhamento. Neste caso, pode-se
executar as duas andlises de forma separada calculando posteriormente o
coeficiente de seguranca para o carregamento combinado®.

Pode-se por outro lado aplicar o carregamento combinado numa mesma analise
estrutural obtendo o tensor de tensdes para os pontos mais criticos.

Assim, para a analise do componente pelo primeiro método, sdo necessarias pelo
menos oito simulagdes: maxima forga F, e minima forca F, na rotagcdo em que a
forca de gas € maxima e para as mesmas configuragbes de F, quando a forga de
inércia € maxima, com estas quatro condicbes sendo analisadas para as duas
condi¢des de contorno mencionadas, flexao e torgéo.

Ja no segundo método, sdo necessarias quatro simulagdes, para os casos de
maxima e minima forga F, nas rotagbes de maxima forga do gas e maxima forga de

inércia. Conforme mostrado na Tabela 5.

Caso Fp Condig&o
1 Maxima Maxima forga do gas
2 Minima Maxima forga do gas
3 Maxima Maxima forga de inércia
4 Minima Maxima forga de inércia

Tabela 5: Combinagdes de carregamento utilizadas na analise estrutural
Em arvores de manivelas usualmente utilizam-se as condi¢gdes de maxima poténcia,
maxima rotagcdo e maximo torque como condi¢des criticas a serem abordadas numa
analise estrutural®*®®. Certamente, ndo ha como de antemao definir qual é a
condicdo mais critica de operagao antes de um estudo mais aprofundado que deve

inclusive considerar outras condigdes de operacgao.
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Figura 33: Condigbes de contorno para analise estrutural — maxima flexao

Figura 34: Condigbes de contorno para analise estrutural — maxima torgdo
As simulagdes citadas se fazem necessarias pela necessidade de calculo dos

esforgos alternados no componente para analise de falha por fadiga, a ser mais bem
explicada na sessé&o seguinte.
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6.1 Calculo dos Coeficientes de Seguranca

Apoés a geragdo do modelo numeérico equivalente e a obtengdo da distribuicdo das
tensdes principais, € executado o calculo dos coeficientes de seguranga de falha por
fadiga, dada a natureza variavel do carregamento atuante em arvores de manivelas.
Ainda hoje, a mais usual teoria existente para explicar a natureza da falha por fadiga
consiste na chamada Strain-life Theory, que pode ser utilizada para estimar a
resisténcia de componentes tendo todavia a adicdo de algumas incertezas aos
resultados devido as idealizacdes inerentes & mesma>*. Estudos experimentais
mostram a dificuldade de prevengdo com precisdo de falhas geradas por fadiga,
principalmente quando defeitos metalurgicos locais e de acabamento superficial
existem>°.

Usualmente utilizam-se métodos de analise de tensdes em diagramas especificos
para o calculo dos coeficientes de seguranca. Neste trabalho sera ilustrado
superficialmente o diagrama de Goodman modificado, escolhido para o posterior
estudo de caso. O diagrama citado tem a tensdo média no ponto estudado mostrada
no eixo das abscissas e todos os outros componentes ilustrados no eixo das
ordenadas. A resisténcia a ruptura (S,) e a tensdo limite de fadiga (Se) s&o
mostrados acima e abaixo da origem conforme a Figura 35.

Para o calculo da tenséo limite de fadiga (Se) ainda hoje se utilizam com frequéncia
ensaios experimentais com corpos de prova e fatores modificadores visando a

adaptacdo da situagdo experimental para a real***®

Se :ka .kb .kc .kd .ke.Sut

Onde k,representa o fator de superficie dado por:

k = a-(S )b
a ut
Com a e b tabelados para diferentes acabamentos superficiais®.
O fator ky, correspode ao fator de tamanho, dado por:

. d —-0,1133
b 7,62

Para diametros d entre 2,79mm e 51Tmm. No caso de diametros maiores, utilizam-se
valores entre 0,6 € 0,75.
O fator de carga k., possui valores: 0,923 para carregamento axial e tensdes de
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ruptura menores que 1520 MPa e 1 para tensdes limite de ruptura maiores, 1 para
flexao e 0,577 para tor¢cao e cisalhamento.

O fator de temperatura k; € tabelado em referéncia especifica e tende a traduzir
efeitos na resisténcia do material quando o mesmo encontra-se fora da temperatura
ambiente.

Finalmente, o fator ke corresponde a efeitos miscelaneos desde corroséo,

tratamentos com deposicdo de materiais, concentragcado de tensdes e outros.

Mean stress

Figura 35: Diagrama de Goodman modificado

O coeficiente de seguranga nada mais é que a divisdo da tensado alternada limite
ilustrada (0,) pela tenséo alternada efetiva no mesmo ponto.
As tensbes média e alternada para cada caso analisado no inicio do capitulo foram

calculadas segundo o sugerido na literatura® °°

com a utilizagdo do tensor de
tensdes resultante no mesmo ponto critico nas situagdes de Fp minima e Fp maxima
do componente num ciclo completo em mesma rotagdo, seguindo para todos os

componentes do tensor a regra basica:
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Oijmax ~ Cijmin

Gij, = 5

__ Slimax™ ljmin
Glj[n = —2
Onde oja € ojm s&o, respectivamente, a componente de tensdo ij (i,j = 1,2,3)
alternada e a componente média do tensor de tensdes no ponto critico.
Para os dois tensores, alternado e médio, pode-se calcular as duas tensdes
(alternada e média) equivalentes de Von Mises a serem utilizadas no calculo do
34, 55

coeficiente seguranca

Equacao da tensao equivalente de Von Mises:

(Gxx_@yy)2+(ny_GZZ)2+(GZZ_GXX)2+6'(0Xy)2+6'(0y2)2+6'(0><2)2
2

OvM =
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7. Otimizagao

A otimizagao consiste na realizagdo de uma busca sistematica de uma solugao 6tima
dentre varias configuragdes possiveis através de um algoritmo numérico. Uma das
areas da engenharia em que a otimizacdo tem sido intensivamente estudada desde
o século XIX é a area de otimizagdo estrutural. O objetivo comum & normalmente a
reducédo do peso da estrutura mantendo o seu desempenho (rigidez, frequéncia de
ressonancia, etc..)®.

Em um problema de otimizagdo genérico, existem algumas nomenclaturas
normalmente utilizadas para a sua formulago®. Assim, os parametros que devemos
atuar no problema sao as chamadas variaveis de projeto, que podem ser
classificadas nas categorias auto explicativas de continuas ou discretas sendo as
primeiras ainda classificadas em de parametro distribuido ou parametro discreto. No
primeiro caso, a variavel de projeto consistiria de uma fungédo a ser utilizada no
problema de otimizagéo.

A solugao de problemas praticos de engenharia requer normalmente a discretizagao
do problema via método dos elementos finitos, por exemplo, antes da utilizacdo do
algoritmo de otimizag&o adequado.

A chamada fungéo objetivo é fungdo das variaveis de projeto e representa o que
queremos otimizar, sendo chamada de simples quando possuimos somente um
objetivo e multi-objetivo no caso contrario.

As restrigbes sao as condigdes que devem ser respeitadas na solugdo do problema
de otimizagao. Elas podem ser classificadas em>?:

e [aterais: Ximin< X< Ximaxcomi=1,2...n
e De Desigualdade: gj(x)20 ,j=1,2 ... ng
e De Ilgualdade: h(x)=0,k=1,2 ... ne

Torna-se valido mencionar a eventual necessidade de normalizagcao das restricbes
visando evitar problemas com mal condicionamento numérico quando comparadas
ordens de grandeza muito diferentes como, por exemplo, quando temos uma
restricio de tensbes em MPa e outra de deslocamentos em centésimos de

milimetro.
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As restricbes podem ainda ser classificadas em locais ou globais, e em ativa ou
inativa. A segunda classificacdo é feita quando, no caso de uma restricdo de
desigualdade possui valor zero (ativa) ou maior que zero (inativa). Assim, as
restricbes que ao final da otimizagdo estejam inativas sdo, a principio,
desnecessarias para o estudo.

Normalmente, a unica forma de garantia da obtengdo de um minimo global em um
problema de otimizagdo seria a confirmacdo de que o mesmo € um problema
convexo. Nos demais casos, € praticamente impossivel classificar o minimo como
global ao invés de local.

Um problema é considerado convexo quando a sua fung&o objetivo e o seu dominio
viavel (a parte do dominio em que as restricbes sdo respeitadas) sdo convexos.
Demonstra-se que uma funcdo € convexa se sua Matriz Hessiana é positiva semi-
definida (os seus auto-valores s&o positivos).

A Matriz Hessiana de uma fungao objetivo f genérica seria:

J°f J°'f d’f
ox,”  Ox0x,  dx9x,
o°f 0’f

-

R | 2
I_E}}:uax._ T 0x

f

b2

n

Os métodos de solucdo podem ser classificados em analiticos, graficos ou
numericos, sendo possivel separar o terceiro tipo em: especificos, quando uma
formulacdo especifica € desenvolvida para cada problema ou genéricos,
normalmente implementados nos softwares comerciais.

Os métodos numéricos de otimizagdo podem ser classificados em métodos de
programagao matematica e métodos probabilisticos.

Os procedimentos do primeiro tipo podem ser encontrados em programacéo linear,
programag¢ao nao linear, programacgao linear sequencial, programacédo quadratica
sequencial, método de Lagrange, penalizagdo, projecdo de gradientes e outros.
Exemplos para métodos probabilisticos seriam os algoritmos genéticos e “Simulated
Annealing”. Maiores detalhes sobre os métodos descritos podem ser encontrados
em literatura especifica’® 32,

Na otimizagdo estrutural do presente trabalho, devido a complexidade da geometria,
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a mesma foi modelada em um CAD 3D paramétrico, Pro/Engineer®,que trabalha em
interface com o software de analise estrutural ANSYS Workbench® cujo algoritmo de
otimizagdo utilizado consistiu no Goal Driven Optimization (GDO). Esta técnica traz
uma relagdo de candidatos a melhor configuragdo de um problema de otimizagao
multi-objetivo com restrigdes a partir de um conjunto de metas pré estabelecidas
para as variaveis de projeto e para a fungédo objetivo. O estudo de sensibilidade
utilizado para encontrar os gradientes pode ser gerado por uma técnica de
amostragem grosseira ou “peneiramento” ou uma opg¢ado avangada. A primeira
abordagem €& um método nao iterativo de amostragem que usa um gerador de
numeros quasi-aleatérios baseado no algoritmo de Hammersley. A abordagem
avancgada traz um algoritmo multi-objetivo genético (Multi-objective Genetic Algorithm
— MOGA), que pode ser usado para otimizar somente problemas com variaveis de
projeto continuas.

Para a otimizagdo da frequéncia natural do componente, foi utilizado o método de
Quasi-Newton.

7.1 Delineamento/Projeto de Experimentos

A industria tem utilizado com frequéncia em problemas de otimizacédo a técnica do
Delineamento ou Projeto de Experimentos (DOE — Design of Experiments) por
vantagens de economia de recursos e precisdo controlada.

Entende-se aqui por experimento: a manipulagdo de fatores controlaveis (variaveis
independentes) em diferentes niveis para analisar o efeito destes através de alguma
resposta (variavel dependente). O DOE nada mais é que uma técnica que se utiliza
de métodos estatisticos como analise de variancia para a experimentacao.
Experimentos sao feitos na pratica ha anos de diversos modos: por tentativa e erro,
alterando-se um fator por vez, efetuando todas as combinagdes possiveis dos
fatores em estudo, no chamado fatorial completo, ou parte delas, num fatorial
fracionado, e outros. Obviamente, para cada combinagdo testada ha um custo de
tempo e dinheiro envolvidos, 0 que deve ser analisado antes da escolha do tipo de
experimento. Ainda assim, as técnicas estatisticas aplicadas no DOE permitem ao
experimentador analisar o erro envolvido nos resultados obtidos e procurar a solugao

otima.
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A utilizacdo de um experimento fracionado com o intuito de redugdo de custos
obviamente traz erros envolvidos na medida em que n&o se poderao separar todos
os efeitos das variaveis de projeto e suas iteragbes sem fazer todas as combinagdes
possiveis. Chamamos de itera¢des as relagdes entre variaveis de projeto, ou seja,
quando o efeito de uma variavel na saida depende do nivel ou valor de outra ou
outras variaveis.

Pode-se calcular com esta ferramenta os efeitos individuais das variaveis de projeto,
das iteragdes, o erro envolvido tanto no experimento em si quanto na utilizacdo de
um experimento fracionado e a significancia estatistica destes efeitos.

No presente trabalho esta ferramenta foi utilizada no estudo de sensibilidade para a
otimizacdo da frequéncia fundamental da arvore de manivelas. Uma equacéo
aproximada foi obtida com o uso desta ferramenta atrelado a um programa
desenvolvido no MATLAB® para a entdo otimizacdo da funcdo objetivo citada, no

mesmo software.

7.2 Método de Quasi-Newton

O método de Quasi-Newton assim como o método de Newton € um dos mais antigos
e classicos algoritmos de segunda ordem, ou seja, métodos que utilizam valores da
funcdo objetivo, suas derivadas e sua matriz Hessiana para a busca do valor 6timo.
Este método foi utilizado no presente trabalho para otimizacdo dindmica do
virabrequim. Ele foi desenvolvido com o propdsito de evitar o calculo da matriz
Hessiana a cada iteragao utilizando informagdes dos gradientes da fung&o para
construir uma aproximagao para a matriz.

Considerando a expans&o em série de Taylor dos gradientes da fungdo objetivo f em

X

vf(xkﬂ)_vf(xk);H(karl_xk):>yk :Ak.pk eBkJrl.yk :pk

Onde pk € o passo, Ak € a aproximacgao da matriz Hessiana H e By+1 a aproximagao
de H™.

A relagdo Bk+1 *Y, = P, échamada relagao da secante ou Quasi-Newton.

Tanto Ax quanto By:1 devem ser positivo-definidas para este método. Uma férmula
de aproximagdo para By.1 bastante utiizada e que garante que a matriz
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permanecera simétrica e positivo-definida € a chamada BFGS:

__pk(ykfr () " px +_pk(pk)T

S R T
(PK) vk (pk) v (pk) ¥

Bkt =1

O algoritmo € iniciado fazendo By.1=I. Assim, primeiramente calcula-se o gradiente
da fungdo objetivo no ponto inicial x,, obtendo a diregdo s para a proxima iteragcéo
como paralela a este gradiente, poréem com sinal oposto. O valor da posi¢céo

seguinte é dado por:

Xk+1 = Xk + O -S

Onde o; € distancia na direcdo s em relacdo ao ponto inicial onde devera ser
calculado o préximo passo. Assim, o problema foi reduzido a chamada busca
unidimensional onde a fungdo objetivo é agora dependente somente de ;. Esta
busca tem solugao simples pela derivada da funcéo f(;)=0.

Com o novo valor de x da equag&o acima, se calcula o novo gradiente e o proximo

passo. A férmula de B+ € utilizada e a nova direcéo s calculada de:

Sk+1 = Bk+1 ) vf(xkﬂ)

Segue-se neste processo iterativo até a solugao otima.
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8. Estudo de Caso

As analises do presente estudo de caso foram executadas com o objetivo de ilustrar
as técnicas e calculos discutidos nas sec¢des anteriores. O foco no conceito e
organizagao das analises dentro de uma metodologia pré-estabelecida justifica uma
abordagem menos profunda do que a esperada para certas analises iterativas como
a analise estrutural ou otimizag&do. Nestes exemplos, outras regides do virabrequim
seriam estudadas para a garantia de obtengc&do da condigao critica de operacgado ou
do valor 6timo objetivado para todo o componente. Estas analises adicionais seriam
repeticoes dos meétodos aqui apresentados e em razdo disso ndo foram executadas.

Para o presente trabalho, a teoria foi aplicada a um motor real, analisado
inicialmente por SCHALCH®*?, que executou andlises de vibragdes torcionais no
mesmo, obtendo a resposta em frequéncia da arvore de manivelas além do
balanceamento dindmico e analise de tensdes do modelo completo do componente.

O calculo da rigidez e inércia equivalente das seg¢des conforme ilustrado no terceiro
capitulo foi executado a partir dos modelos tridimensionais (Figuras 25 e 26) do
mesmo motor estudado. As condi¢des criticas de operacdo do motor foram obtidas
das curvas de pressdo do gas da mesma referéncia®, diferentemente da fonte
citada, que utilizou condicbes de torque maximo do motor, poténcia maxima e
maxima rotagdo para definicho do carregamento aplicado em modelos do

virabrequim completo montado no bloco do motor.
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Figura 36: Modelos tridimensionais utilizados para aquisigcdo de dados

8.1 Dados

Sequéncia de ignigao: 1-3-4-2

Sentido de rotagao: Anti-horario, visto pelo volante.
Massa da biela: 1.705 kg

Massa do conjunto do pistdo: 1,910 kg
Comprimento da biela: 207 mm

Posicéo do centro de gravidade (L2): 61.5 mm
Diametro do pistdo: 105 mm

Meio curso da arvore de manivelas: 68,5 mm
Rotagdo maxima do motor: 3000 rpm

Massas alternativas: 2,417 kg

Inércias [kg.m?]:

1 =0,0340 (Polia)

12 =0,0438 (12 manivela)

I3 =0,0438 (22 manivela)

14 =0,0624 (32 manivela)

15 =0,0448 (42 manivela)
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16 =0,460 (Volante)

Rigidez torcional [N.m/rad]:

Kt1 = 1516000 (polia — moente 1)

Kt2 = 1271000 (moente 1 — moente 2)

Kt3 = 1612000 (moente 2 — moente 3)

Kt4 = 1186000 (moente 3 — moente 4)

Kt5 = 2212000 (moente 4 — volante)
Diametro dos moentes: 63 mm

Diametro dos munhdes: 86 mm

Material da arvore de manivelas: SAE J403 — UNS

8.2 Curvas de Pressao

As curvas da pressao de gas pela posigao angular utilizadas encontram-se na Figura
37, onde podemos notar que a condicdo de maxima pressao neste caso ocorre

quando a velocidade angular € 2200rpm.

Pressdo do Gas

400
T

o

1 | ' | \ ' | ' | | | — 1250
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f\ : S [ R : — 1800

— L I 0l i 1 0 ' ' O T 0 : : :
= / ; ; ! : ' ! ! ! : ! ! —— 1800
S -G 2 B ¢ BBy !
@ 5 !/ ¢ ek S (S (.. : ~
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ﬁngulo [graus]
Figura 37: Curvas da presséo de gas pela posicdo angular do virabrequim em
diferentes velocidades angulares®
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8.3 Carregamento

Conforme os calculos da se¢ao 3.1, é apresentada nas Figuras 38 a 40 a cinematica
do virabrequim. As Figuras 41 e 42 mostram as curvas de gas e de inércia para o
estudo de caso. Finalmente, nas Figuras 43 e 44 observam-se respectivamente, as
forgcas tangencial e radial, resultantes de acordo com os calculos da sec¢&o 3.2. Para

as Figuras 38 a 44 arotagao analisada foi de 2200rpm.

Deslocamento do Pistio
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Figura 38: Deslocamento do pistédo pelo angulo do virabrequim
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Velocidade do Pistao
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Figura 39: Velocidade do pistdo pelo angulo do virabrequim

Aceleragao Total
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Figura 40: Aceleragdo do pistao pelo angulo do virabrequim
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Forca de Gas
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Figura 41: Forcga do gas pelo angulo do virabrequim

Forcas de Inércia
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Figura 42: Forga de inércia pelo angulo do virabrequim
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Forca Tangencial
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Figura 43: Forga total tangencial pelo angulo do virabrequim
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Figura 44: Forcga total radial pelo éngulo do virabrequim

Segundo a ordem de igni¢cdo para este estudo de caso (1-3-4-2), o carregamento

total tangencial para a rotagao especificada tem a forma da Figura 45.

91



w10 Carregamenta do Sistema (forgas tangenciais)
T T I | I T T
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Figura 45: Forcga total tangencial pelo dngulo do virabrequim

8.3.1 Carregamento atuante nos munhoées

Como comentado na secdo 3.5, o calculo do carregamento nos mancais foi
elaborado neste estudo de caso, para ilustrar dados tipicos de analise hidrodinamica
em mancais.

As Figuras 46 e 47 mostram o carregamento nos munhdes nas dire¢des vertical e
horizontal, respectivamente de acordo com a ordem de igni¢do do estudo de caso
(1-3-4-2).
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% 104 Carregarnento do Sisterna (fargas verticais)
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Figura 46: Forgas verticais atuantes nos munhées
Carregamento do Sistema (forgas horizontais)
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Figura 47: Forgas horizontais atuantes nos munhées

As forgas nos mancais do bloco do motor sdo, portanto, definidas conforme

as
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Figuras 48 a 52, que como pode ser verificado, mostram para o primeiro e ultimo
munhodes somente o efeito dos cilindros 1 e 4 respectivamente, ao passo que para
os demais cilindros, a forga resultante € dependente da metade da forga atuante nos
cilindros vizinhos, conforme ilustrado no capitulo 3.5.

w10 Carregamenta Total no fMancal 1
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Figura 48: Forgas totais atuantes no munhéo 1
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Farga [M]
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w10 Carregamento Total no Mancal 2
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Figura 49: Forgas totais atuantes no munhé&o 2
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Figura 50: Forgas totais atuantes no munhé&o 3
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Figura 51: Forgas totais atuantes no munhé&o 4
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Figura 52: Forgas totais atuantes no munhé&o 5
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8.4 Calculo de parametros hidrodindmicos

Apenas para ilustracdo de possiveis resultados obtidos com a analise hidrodinamica,
foi aplicado no presente trabalho um programa ja disponivel na literatura 20 e obtidos
parametros basicos de lubrificagdo dos munhdes a partir do maximo carregamento
deduzido no capitulo 3.

Os dados de entrada para tal analise foram:

e Forcga aplicada ao mancal: 63000 N

Velocidade angular do eixo: 2200 rpm
e Folga radial: 50 um

e Raio do mancal: 35 mm

e Largura do mancal: 36mm

e Rugosidade da superficie: 0,2 um

e Temperatura de entrada do 6leo: 80°C

Os parametros basicos do mancal calculados pelo programa citado foram:
e Fator de Excentricidade: 0,975

Forca hidrodinamica: 63000 N

e Coeficiente de atrito: 0,782*107

e Poténcia de acionamento: 79,5 W

e Vazdo do fluido lubrificante: 0,78 I/m

e Temperatura de saida do d6leo: 103°C

e \Viscosidade média do fluido lubrificante: 10 mPa*s
e Pressao maxima do filme de 6leo: 200,8 atm

e Espessura minima do filme de dleo: 1,25 um
Como a espessura minima de filme de déleo € maior que cinco vezes a rugosidade

das superficies, a lubrificacdo neste exemplo € hidrodinamica, conforme definicoes
apresentadas no Capitulo 3.
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8.5 Balanceamento

Segue na Figura 53, o desbalanceamento residual do componente antes do seu
balanceamento final. Numa situacéo real, um estudo de dispersdo do processo de
fabricacdo seria necessario para este componente. Dadas estas variagdes, o
desbalanceamento residual projetado para o componente deve ser tal que minimize
o tempo e retirada de material necessario durante o balanceamento final de cada
componente fabricado. Esta remog¢ao de material € realizada através da furagcdo dos

contrapesos para que o componente tenha desbalanceamento final préximo ao zero.

A Figura 53 mostra desbalanceamentos residuais com amplitudes de 404gcm a
475gcm e angulo 180° como indicado na Figura 53, quando a arvore de manivelas é

vista pela espiga e o primeiro moente esta posicionado na vertical, para cima.

deshalanceamento no lado da espiga deshalanceamento no lado da flange

5000 B000

4000 4000
2000 2000 |
-2000 | -2000

-4000 -4000

-6000 -6000

i L i L i i i i i
-65000 -4000 -2000 0 2000 4000  BO0O0 -6000 -4000 -2000 0 2000 4000 6000
desb.;474.9075 ang.: 180 desh.;403.7061 ang.:180

Figura 53: Desbalanceamento para o estudo de caso

8.6 Analise Modal

Os resultados para os trés primeiros modos de vibrar do virabrequim, obtidos
conforme programa em MATLAB® detalhado no apéndice B, encontram-se na Figura
54.
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Modos Maturais do Virabreguim (5 graus de liberdade)
5 T T T T T T T T T

— Modo 1=337.2 Hz

4 — Modo 2= 895.2 Hz | |
— Modo 3= 59988 Hz

_3 | 1 | 1 | 1 1 1 1
1] 0.5 1 1.4 2 24 3 3.5 4 4.5 4

distancia a origem

Figura 54: Modos e freqliéncias naturais de tor¢éo

Foi executada a analise modal para torgdo no software AVL® para comparacéo dos
dados obtidos no MATLAB®, obtendo as curvas ilustradas na Figura 55. Neste
software, mais divisbes sao feitas para 0 mesmo modelo tridimensional, separando
munhdes, moentes e bragos, conforme mostra a legenda da Figura 55. Assim, com
um maior numero de graus de liberdade, os resultados sdo um pouco mais precisos
que os encontrados pelo programa desenvolvido para este trabalho.

Como era de se esperar, o0 modelo simplificado do programa desenvolvido sendo
mais rigido, apresenta frequéncias naturais um pouco mais altas. A diferenca entre
os resultados tende a aumentar na medida em que se buscam valores de modos de
ordens maiores.

Altas frequéncias implicam em modos fora da faixa de operacdo do motor, o que
justifica um foco somente nos primeiros modos. Por exemplo, no estudo de caso, a
segunda frequéncia natural ja se encontra fora da faixa de operagdo do motor
escolhido, com rotacdo maxima de 3000rpm, quando comparada com os harmdnicos

principais do carregamento nesta velocidade.
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Modal Analysis Results

2
1 —_
-
.
-2
mode 1: 320 7Hz[-] mode 4; 1679.5Hz ]
— mode 2: 832 BHz[-] mode f; 2064, 1Hz -]
made 3: 13164 Hz[-] modeb: 3202, 1Hz -]
Nodes Elements
1 Flywheel 11 Fulley 1-2 Half_MainJournall
2 Maindournall 2-3 Weh1
3 CrankPin1 34 Weh?
4 Maindournal2 45 Veh3
5§ CrankPin2 56 Webd
6 Maindournal3 6-7 Weha
7 CrankFin3 78 Wehf
8 Maindournald 8-9 \Weh?
9 CrankPing 9-10 WehB
10 MainJournals 10-11 Half_MainJournals

Figura 55: Modos e frequiéncias naturais de tor¢do (A VL/EXCITE®)

Para a analise da presencga de frequéncias naturais dentro da faixa de operacéo do
motor, deve-se avaliar o carregamento expandido em séries de Fourier. Os
harmdnicos da excitagao para diferentes velocidades sdo entdo comparados com as

frequéncias naturais em graficos como os da Figura 56, ou também em curvas de
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resposta em frequéncia.
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Figura 56: Velocidades criticas da arvore de manivelas

Pela Figura 56, pode-se verificar que as chamadas ordens do carregamento maiores
que sete, excitam o primeiro modo de vibrar calculado.

As ordens sao espacgadas de 0,5 a 0,5 pois, como o motor do estudo de caso € de
quatro tempos, a cada ciclo completo de um determinado cilindro, séo realizadas
duas rotagdes da arvore de manivelas e, assim, um periodo completo da excitagao.
Deste modo, as ordens representadas na Figura 56 correspondem a meio harménico
do torque, sendo a ordem 0,5 correspondente ao primeiro harménico, a 1 ao
segundo harménico e assim por diante.

Pode-se ainda executar a analise harménica da resposta dinamica para validar quais

ordens s&o mais significativas.
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8.7 Analise Dindmica

Nas Figuras 57 e 58, os graficos de deslocamento, velocidade, e carregamento em
funcdo do tempo foram obtidos conforme os dois métodos detalhados no capitulo 5
(aceleracao constante e linear) com condigdes de carregamento selecionadas na
condi¢gdo de maxima forga do gas (rotagédo do virabrequim: 2200rpm).

Foi selecionado o n6 correspondente ao da posi¢cao do Volante (n6 6) para visualizar
o deslocamento e velocidade em fungdo do tempo pois nele se concentra a maior
inércia mas todos os nés podem ser estudados numa analise mais aprofundada. O
no 5, no caso, corresponde a posi¢ao do quarto moente.

hetodo Implicito de Aceleracao Constante

L
=
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o
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Figura 57: Resposta Dinamica — Aceleragdo Constante
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hetodo Implicito de Aceleracao Linear
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Figura 58: Resposta Dindmica — Aceleragéo Linear

As Figuras 57 e 58 indicam consisténcia do algoritmo desenvolvido, pois resultam
em velocidade média em regime de =246rad/s proxima a esperada pelo
carregamento, de 230rad/s (ou 2200rpm) e ilustram um comportamento de
carregamento e deslocamento com perfis que nos permitem deduzir a amplitude de
vibragédo torcional. Conforme ilustra a Figura 59, a amplitude pode ser calculada
através da aproximacéo linear, pelo método dos minimos quadrados, da curva de
deslocamento no n6 estudado (n6 6), na regido de regime permanente.

A diferenga maxima da curva de deslocamento em regime para a aproximagao linear
aplicada conforme mostrada na Figura 59, resulta na amplitude de vibragéo.

O valor para a amplitude de vibragdo, encontrado para este caso, foi de 0,00034rad
(0,0195graus). Para o caso de maxima velocidade, obteve-se como saida a
amplitude de vibracdo de 0,00025rad (0,0143graus).
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Aproximagdo para Amplitude de Wibragdo
T T T T T T

r amplitude de vibragio

65

desl. N6 [rad]

66 -

1 1 1 1
0.285 0z9 0295 0z 0.305

ternpo [=]

52 1 1 1
0.265 027 0.275 028

Figura 59: Resposta Dinamica — Aproximagdo (MMQ) na regi&o de regime

permanente
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8.8 Calculo Estrutural

Como ja mencionado, para o dimensionamento de virabrequins, devemos executar
no minimo duas analises simulando as condi¢bes mais criticas de funcionamento:
quando a for¢ga de gas € maxima e, portanto tendo maior compresséo, e quando a
forca de inércia € maxima. Nos dois casos devem ser calculadas as tensdes para F,
maxima e Fp, minima na mesma rotacdo obtendo assim as tensdes alternadas e
médias, conforme ilustrado no capitulo 6.

Os valores para os carregamentos utilizados neste estudo foram obtidos do
carregamento total, forcas de inércia somadas as forgas de gas, calculado conforme
mostrado nas Figuras 43 e 44 para os dados numéricos resumidos no inicio deste
capitulo. Para este caso especifico, a condicdo de maxima forga do gas ocorre,
conforme ja citado, a 2200rpm e a maxima forca de inércia, ocorre a 3000rpm.

Para exemplificar a analise citada com o componente escolhido para o estudo de
caso, as quatro analises descritas no capitulo 6 foram feitas, gerando perfis de
distribuicdo de tensdes como comumente observados na pratica, concentrando seus
valores maximos basicamente nos raios de transicado entre os munhdes e bracos,
entre moentes e bragos e furos de lubrificacao.

As condi¢des de contorno utilizadas sdo mostradas na Figura 60. Foram dispostas
nas Figuras 61 e 62 as condigdes criticas para o caso de F, e forga do gas maximas
(caso 1), e Fp, minima na mesma rotag&o (caso 2).

Os valores de forga utilizados na maxima for¢ga do gas e maxima forga de inércia s&o
resumidos na tabela 6, de onde se pode observar o momento resultante da vibragao
torcional (Mt.i,r) Na segéo estudada (manivela 4, proxima ao volante) e os valores de
momento de torcdo e forga radial nos valores minimos e maximos, para as
condi¢gdes de maxima forga de gas e maxima forga de inércia.

Nesta analise foram utilizados 36656 elementos solidos tetraédricos totalizando
56000 nos.

Amplitude
[rad] [graus]

2200 0,00034 0,0195 1186000 4032 -380,6 30989 -11087 117578
3000 0,00025 00143 1186000 2965 -7333 8264 -21138 40093

ROtaQéO [rpm] kit [Nm"‘rad] r"‘fl”:'v'ihr [NI"I"I] thin thax I:rmin Frmax

Tabela 6: Carregamento utilizado no estudo
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Figura 60: Condigbes de contorno para o exemplo estudado
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Mawximum Principal Stress
MPa

Max: 1.123e4002

Min: -2.090e4+001
200701219 158:49

112,347
B oorsa
|| 82,73
| | 67,929
53,124
B oz
| | 23512
8,707

I -6,099
-20,905

Min %

k

Figura 61: Maxima tenséo principal para F, maxima no caso 1

Equivalent {von-Mises) Stress
MPa

Max: 9,89%e+001
Min: 2,232e-002
200712111 11:02

08,946
l £7,554
Ll 76,963
| 85,871
54,080
! 43,085
L 32,997
22,005

I 11,014
0,022

flin

Figura 62: Tens&o equivalente de Von Mises no caso 1
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Os componentes do tensor de tensdes para o ponto critico mostrado na Figura 61,
com maior valor da tensdo maxima principal, encontram-se na tabela 7. A tabela 8
mostra as tensdes médias e alternadas calculadas. Tabelas como estas devem ser
geradas para outras segbes da arvore de manivelas, em estudos mais
aprofundados. No presente trabalho foram feitos os calculos baseados no ponto
especificado na Figura 61 para ilustrar o calculo dos coeficientes de seguranga de

falha por fadiga.

Maximo Carregamento Maxima Velocidade

Fp max Fp min Fp max Fp min
Oxx [MPa] 20,24 0,11 4,37 0,19
oy, [MPa] 46,49 0,00 9,80 0,00
oz, [MPa] 52,42 -0,08 14,95 -0,16
Ty [MPa] 0,64 0,00 -0,03 0,00
T, [MPa] -38,10 -0,03 -11,75 0,03
Tz  [MPa] -0,62 0,00 -0,02 0,00

Tabela 7: Tensées para os dois casos no ponto critico

Maximo Carregamento Maxima Velocidade
alternada média alternada média
Oxx [MPa] 10,06 10,17 2,09 2,28
oy [MPa] 23,24 23,25 4,90 4,90
o, [MPa] 26,25 26,17 7,56 7,40
Ty [MPa] 0,32 0,32 -0,02 -0,02
T, [MPa] -19,04 -19,07 -5,89 -5,86
Tz [MPa] -0,31 -0,31 -0,01 -0,01

Tabela 8: Tensées alternadas e médias para os dois casos no ponto critico

8.9 Coeficientes de Seguranga

Tendo as tensdes equivalentes calculadas a partir dos dados da tabela 8, pode-se
calcular o coeficiente de seguranga conforme ilustrado no capitulo 6. O diagrama de
Goodman para os dados do estudo de caso e a condicdo critica de maximo
carregamento nos casos 1 e 2 conforme a Tabela 5, encontram-se na Figura 63.

A tensado equivalente de resisténcia a fadiga S, foi calculada para o estudo de caso
seguindo a teoria ilustrada no capitulo 6.

A regido onde se localiza o ponto critico estudado € usinada. Assim, o fator de
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superficie definido pela equacdo 6.1.1 tem coeficientes a e b tabelados®

respectivamente iguais a 4,51 e -0.265 resultando em k, = 0.72.
Kk = a-(S )b (6.1.1)
a ut

Pelo valor do didmetro do munh&o estudado (70mm) o fator de forma utilizado foi:
kp=0.6.

Como o carregamento no virabrequim tem componentes de torgdo e cisalhamento o
fator modificador de carga tem valor: k;=0.577.

Finalmente, para os fatores de temperatura (kq) e efeitos miscelaneos (ke) foi
utilizado valor unitario dado que o componente € estudado em condi¢gdes de
temperatura ambiente e a concentragdo de tensdes ja é tratada na analise via
método dos elementos finitos.

Utilizando todos os fatores multiplicadores ilustrados e a tensao limite de resisténcia
a compressao de 1000MPa, obtemos um valor para a tensdo equivalente S, de
250.3 MPa. Tendo ent&o os valores da tensao limite de resisténcia a ruptura (Sy) e a
tensao limite de fadiga (Se) e a tenséo limite de escoamento (Sy), pode-se construir o
diagrama de Goodman ilustrado nas Figuras 35 e 62.

Finalmente, obtém-se o coeficiente de seguranga pela relacdo de B sobre A (Figura
62).

Maximo Carregamento Maxima Velocidade

alternada media alternada media
Gy [MPAE] 36.20 36.18 T1:25 11.08
=F - 6.38 21.98

Tabela 9: Tensées equivalentes e fatores de seguranga para os dois casos no ponto

critico
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Diagrama de Goodman Modificado
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Figura 63: Diagrama de Goodman mdificado para o estudo de caso
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8.10 Otimizagcao
8.10.1 Otimizagao Estrutural

Foi realizado um estudo de otimizagdo visando minimizar a massa do componente,
mantendo ou reduzindo os niveis de tensdo do projeto corrente. O modelo
tridimensional utilizado na analise estrutural foi simplificado para que o tempo de
cada simulagao necessaria no estudo de sensibilidade fosse reduzido. Este modelo
simplificado encontra-se na Figura 64 tendo seus indices de tens&o variado pouco
com a simulacdo mas o tempo necessario para a obtengao dos resultados reduzido
drasticamente. Na simplificacdao foram utilizadas as propriedades de simetria e
eliminados detalhes que influenciariam muito pouco no resultado final, tais como
raios externos e parte do contrapeso.

Assim, para a condigdo de sobrecarregamento com for¢ca de Fp maxima idéntica a
utilizada no caso 1 da tabela 5 do capitulo 6, a distribuicdo de tensbes para a
maxima principal obtida foi muito semelhante a encontrada anteriormente para o
modelo completo, antes em torno de 130 MPa e no modelo simplificado, em torno de
110MPa.
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Figura 64: Condigbes de contorno para estudo de otimizagéo

Foi feito o estudo de sensibilidade da tensdo maxima principal no raio do munhao
conforme analises anteriores, em fungdo de dois parametros: largura do brago e
disténcia da face do brago adjacente ao moente até o centro do quarto munhao, ou
seja até o centro da arvore de manivelas. Este ultimo parametro foi aqui denominado
de comprimento (Figura 65). Estes dois fatores em questao foram selecionados para
que, numa primeira abordagem, se objetive otimizar o componente sem a
necessidade de alterar outros componentes do motor como ocorreria em caso de
alteracao dos didmetros de moente e munh&o ou dos raios de transigcdo dos mesmos
com o brago do virabrequim por exemplo, o que exigiria a alteragado da biela ou do
bloco do motor.

Neste estudo de sensibilidade, foi inicialmente executada uma analise de influéncia
dos dois fatores atuando simultaneamente (Figura 66) tendo como saidas a tenséo
maxima principal, em sua regido critica no raio do munhao, e a massa do brago.
Graficos de estudos de sensibilidade como este devem ser extensamente

explorados para analise dos efeitos principais dos fatores nas saidas bem como de
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suas interagoes.

~— Llargura —=

)

f

Compr imento

[

Figura 65: Dimensées analisadas na otimizag&o
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Maximum Principal Stress 2 Maximum

2485E+2

246E+2

2. 2BE+2

208E+2

Maximum Principal Stress 2 Maximum

190E+2

Figura 66: Estudo de sensibilidade — oy x comprimento x largura

A Figura 66 confirma a nao linearidade da resposta e uma forte interagdo entre
comprimento e largura. Ou seja, quando o comprimento € maximo, o efeito da
largura na saida é diferente de quando o primeiro fator se encontra no seu nivel
minimo. O parametro que tem maior efeito na saida em questao é o comprimento. Ja
para a massa como saida, observa-se, na Figura 67, um efeito mais pronunciado da

largura.
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BRACO1 Mass

BRACOI Mass

LGBE+D

Figura 67: Estudo de sensibilidade — massa x comprimento x largura

Na Figura 68 segue a busca pelos valores de maximo e minimo executada pelo

software de analise dentro do espaco amostral especificado.
Output Parameter Minimums

BRACO1 Mass  Maximum Principal Stress 2 Maximum
171,03

111 59

236,

Minimum  1,6702
ds_largura 108,
ds_comprl 235,

Output Parameter Maximums

BRACO1 Mass Maximum Principal Stress 2 Maximum
Maximum  1,7203 265,24
ds_largura 111,99 111,89

ds_comprl 235, 235,

Figura 68: Estudo de sensibilidade — massa x comprimento x largura
Utilizando o algoritmo de otimizagdo baseado numa amostragem quase-aleatoria,
obtem-se candidatos a valores 6timos de cada uma das saidas selecionadas,

dependendo do peso e do objetivo proposto para as mesmas. Na Figura 69, prop6s-
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se minimizar a massa do componente sem estabelecer algum obetivo especifico

para a tensao.

Input Parameter Goals
Zlick rows in this table to assign design goals 1o input paramelers.

Hame Lower Bound  Upper Bound  Target  Desired Value  Importance
e larguisa 108, 12, Mo Preference Default
ds_comprl 235, 236, Mo Preference Defaul

Response Parameter Goals
Click rovees in this table fo azsgn design goals 1ooesponse paramaters Dafining a 1argel value iz ophonal

Hame Target  Desired Value Imporance  TradeOf
ERACOT Mass - Mirmum Possble  Higher O
Marimum Prncipal Stress 2 Mavimem - Mo Preference Crefault

Candidate Designs
a' Gensate or update candidate designs based onthe current goats

Parametar o« Candidate A i~ Candidate B  Candidate C
gs_largura 105, - 103 44 - 10557 -
de_comprl 235, . 2351 - EELN -
BRACOT Kazs [ B702 kg ook 15674 ky ¥ 16776 kg o
Maxirmorn Pnncipal Stress 2 Masimem 242 WPa - 2425 MPa -~ 25552 MPa —

Figura 69: Candidatos para o0s valores de minima massa sem restricdo para a tenséo

Input Parameter Goals
Chck rows i this table to assign design goals 10 input parameters

Hame Lower Bound Dpper Bound Target  Desired Value Importance
da_largura 103, 12, M Preferance Crefault
ts_cormprl 235, 233, [ Prefarance Crefauit

Response Parameter Goals
Chck rows 0 this table to assign design goals 1o response parameters Definny a target value 1z aphonal

Name Target  Desired Value Imporance  Trade Off
BRACCT Mass - Rinirmurn Passiale  Higher O
Fagirnurm Prncipal Stress 2 Maximum - - Finirnurn Possiole Lovver on

Candidate Designs

&) Gensrate or update condidate designs based on the current gosls

Parameter = Candidate A ~ Candidate B  Candidate C
ds_larqura 108, - 105, - 108,01 -
ds_corpri 2349, - 2E5 - 235 84 -
BRACOT Mass 16702 kg eded I B779 kg e 1.E544 kq ¥
Maxirmurn Frncipal Stress 2 Maximurm 242 MPa %X X 207 B9 MPa o 179,01 MFa e

Figura 70: Candidatos para o0s valores de minima massa com restricdo para a tenséo

Na figura 70, péde-se observar um estudo de otimizagdo da massa com a tentativa
de minimizar concomitantemente a tensdo, com a diferenga que para a ultima foi
estabelecido um peso menor que o definido para a massa.

Assim, analisando dos candidatos levantados pelo software quais saidas mostram
valores viaveis e as tendéncias mostradas pelos candidatos apontados nota-se que
a influéncia do fator largura na saida é praticamente desprezivel. Numa analise de
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custo e beneficio, verifica-se por exemplo que o candidato A traz um ganho menor
se comparado ao ganho de massa envolvido. Ainda assim, dado o valor grande do
coeficiente de seguranca de falha por fadiga calculado na analise estrutural,
certamente este aumento de tensdao nao traz consequéncias no desempenho do
componente.

Pode-se seguir num processo iterativo ou objetivar um valor especifico de
coeficiente de seguranga minimo para falha por fadiga do componente alcangando
assim valores ideais. Dado que o objetivo do presente trabalho € a ilustracdo da
metodologia envolvida com a otimizagdo do componente, ndo foi executado o

processo iterativo citado.

8.10.2 Otimizacao dinamica

Numa segunda abordagem para ilustrar a utilizagcdo de algoritmos especificos na
resolugdo de problemas de otimizagao, foi feito um estudo visando maximizar a
frequéncia fundamental de vibragéo torcional da arvore de manivelas. Para tanto,
foram utilizadas como variaveis de projeto as larguras segundo mostrado na Figura
65 para todos os bragos com excegao do quinto brago (contado a partir da espiga)
que tem um formato arredondado para comportar um anel sensor, ja explicado, com
funcdo em atuagcédo nos efeitos de segunda ordem na vibragcdo do componente.
Assim, chamando de L1 a L8 as larguras dos bragos e w4 a frequéncia fundamental

de vibragéo, o problema de otimizag&o proposto foi:

Min massa=f(L1 L2 L3 L4 L6 L7 L8)
Tal que ®1>0,99wmax © 108 <Li<112 mm

Onde omax representa a frequéncia fundamental quando todas as larguras s&o

maximas.
Estudo de sensibilidade — fungao objetivo

Para encontrar a fungdo objetivo, foi feito um primeiro estudo de sensibilidade no

CAD Pro/Engineer® alterando-se a largura de um dos bracos em trés niveis (108mm,
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110mm e 112mm) e medindo-se a inércia e a massa. Para estes mesmos valores,
foi calculada a rigidez torcional no software ANSYS®. Na Figura 71 foram dispostos
os graficos das trés saidas citadas pela largura do brago 1 da arvore de manivelas.
Observa-se na faixa selecionada um comportamento linear das saidas em relagao a

entrada escolhida. O mesmo procedimento foi repetido para os demais bracos.

Estudo de sensibilidade (K,M,l)

4,6 2500000

y = 0,0176x + 2,5805
Rr=1
45

o
£
*
2 T
(] i ]
o — - 1500000 £
@ y = 293681x - 3E+07 E |+ Massa
c = = -
= 4,45 / R =1 'n |~ Inercia
— 2 |- Rigidez
= + 1000000 2
= 2
s 44 — 2
0
< . y=0,0169x +2,5172 | 500000
= = R*=10,9999
4 3 T T T T T O

1

107 108 109 110 111 112 113
Espessura [mm]
Figura 71: Estudo de sensibilidade Rigidez,Massa e Inércia x Espessura (largura do
bracgo)

Para cada combinagdo das larguras dos bragos, as curvas dos estudos de
sensibilidade executados anteriormente foram utilizadas obtendo-se a rigidez e
inércia equivalente que seriam entdo empregadas no programa citado (Apéndice C)
para o calculo da frequéncia natural de vibracdo. A massa também foi armazenada
para a analise de otimizagéo.
A ferramenta DOE foi selecionada numa primeira abordagem para definir um
experimento dos sete variaveis (L1, Lo, L3, L4, Ls, L7 € Lg) em dois niveis (108mm e
112mm) que num fatorial completo (todas as combinagbes possiveis testadas)
geraria um estudo com 2’=128 combinagdes. Foi feito um estudo fracionado onde
apenas para 1/8 das rodadas necessarias foi calculada a frequéncia fundamental
pelo programa no Apéndice C. A matriz do experimento esta ilustrada na Figura 72,
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no chamado Cube Plot, onde pode-se verificar os valores que foram calculados para
somente 16 das 128 combinacgdes possiveis. Apenas para ilustrar a interpretacao do
grafico mencionado, por exemplo a frequéncia natural destacada de 328,162Hz é
resultante quando Ly =112, L,=108, L3=108, L4=112, Le=112, L;=112 e Ls=108. Ja a
frequéncia natural destacada de 350,394Hz é a resultante quando L1 =112, L,=112,
L3=108, L4=108, Ls=108, L;=112 e Lg=112.
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Figura 72: Combinag¢bes estudadas na primeira abordagem com DOE

Os efeitos individuais de cada variavel de entrada na saida ®1 aqui chamados de
efeitos principais, e os efeitos das interacbes de segunda ordem, ou seja, Li*L; comi
diferente de j, e das demais interagdes (ABC, ABCD..) s&o ilustrados no diagrama de
Pareto da Figura 73 onde podemos verificar a influéncia ndo uniforme dos efeitos
principais e interagdes especificas na saida.

O diagrama da Figura 73 mostra que os efeitos das larguras dos bragos mais
préximos ao volante sdo mais significativos que os das demais larguras. Estes
efeitos sdo, de fato, os coeficientes que multiplicam cada variavel individual (L;) ou
interagéo (Li Lj, L Lj Lk, ...) . Apesar de simplificado, este estudo pode ser utilizado
com grande valor agregado na otimizagdo ja que mostra onde atuar para obter

resultados maiores com menor aumento de massa do componente.
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Diagrama de Pareto Para os Efeitos
(resposta: wi, Alfa = ,05)
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Figura 73: Diagrama de Pareto na primeira abordagem com DOE

Finalmente, podemos obter a equacio para a frequéncia fundamental:
o1 = 15609,7 —97,40-L; — 337,061y — 11,68-L3 — 71,96-Lg + 0,23-Lg—4,81-17-9,22.1g + s
1 +2,43-L1-Lp+0,11-L1-L3 + 0,013-L;- Ly - 0,18-L1-Lg + 0,14-L1-L7+ 0,13-L;-Lg + »

1+ 2,414 1, —-0,016-L;-Ly-Ly

Os calculos estatisticos envolvidos podem ser mais bem estudados na literatura
especifica®’. Andlises mais profundas relacionadas ao calculo da significancia
estatistica dos efeitos, interagdes e da curvatura, quantificando efetivamente o erro
potencial envolvido em assumir-se um modelo linear para este problema poderiam
ser executadas em caso de custo excessivo para realizagdo de experimentos mais
complexos. Como ndo € este o caso do presente trabalho, onde se pdde executar
com rapidez através do programa desenvolvido, um numero grande de
combinagdes, foi feito um estudo de sensibilidade mais completo.

No novo estudo executado, foram calculadas as frequéncias fundamentais de
vibragdo torcional para todas as combinagdes possiveis das sete larguras estudadas
nos mesmos trés niveis analisados no primeiro estudo de sensibilidade. Assim,

foram calculadas 3'=2187 combinagdes das larguras dos sete bragos nos niveis
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108mm, 110mm e 112mm, resultando nos graficos de efeitos principais e interagdes

mostrados nas Figuras 74 e 75.

Efeitos Principais (médias) para wl
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Figura 75: Interagées na sequnda abordagem com DOE

Novamente, os resultados agora mais completos mostram maior influéncia individual
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das larguras dos bragos préximos ao volante na frequéncia natural. Uma nova
equagao aproximada foi obtida diretamente pelos dados do estudo, objetivo final

desta analise de sensibilidade:
o) = -5236,90 + 15,081~L1 +12, 128-L2 + 10,451~L3 + 0,0962~L4 - 2,694-L6 - 5,656~L7 + 47,11-L8 +1

'+ 0,011~L1-L2 + O,OII-LI-L3 + 0,0434-L1~L6 + 0,0436-L1~L7 + 0,0356-L1~L8 - 0,221~L3-L2 +1

'+ 0,0481-L6-L2 + 0,0483~L2~L7 + 0,0393-L2~L8 + 0,0492-L3~L6 + 0,0494-L3~L7 + 0,401~L3-L

+1

8
1+ 0,0098~L6~L4 + 0,0098~L4~L7 + 0,0079~L4~L8 - 1,834~L7~L6 + 0,356~L6~L8 + 0,355~L7~L

+1

8
' 0, 138~(L1)2 - 0,0153-(L2)2 _ 0,0094-(L3)2 _ 0,0137.(L4)2 ; 0,709.(L6)2 ; 0,708~(L7)2 _ 0,607~(L8)2

Foram calculadas as frequéncias naturais a partir das equacdes obtidas no estudo

fracionado e no estudo completo comparando com o resultado “exato™ obtido pelo
programa em MATLAB®. Para cada uma das freqiiéncias calculadas pelas duas
equacodes, foi calculado o erro percentual em relacdo a freqUéncia previamente
calculada pelo programa do Apéndice C. Para todas as combinagdes possiveis, a
férmula da abordagem fracionada mostrou erro médio de 4,55% enquanto que a
abordagem completa teve 3,90% de erro médio.

Estes resultados mostram que com apenas 16 combinacbes de dimensdes
calculadas foi possivel obter uma equacdo com erro proximo e satisfatorio se
comparado ao erro obtido com uma equacio para a qual foram necessarios 2187

calculos de frequéncia.
Otimizacgao

Tendo disponivel a equacao que relaciona a frequéncia fundamental de vibragao
com as larguras dos bragos, e a equagao da massa pelas mesmas variaveis, foi feito
um estudo de otimizagdo através do programa desenvolvido em MATLAB® descrito
no Apéndice C, que utilizou o método de Quasi-Newton ilustrado na secéo 7.2.

O objetivo neste estudo foi minimizar a massa do componente mantendo a
frequéncia fundamental de vibragdo torcional igual ou superior a 358Hz, sendo que o
valor atual das variaveis L1 a Lg de 110mm traz frequéncia de 337Hz. A massa atual
do componente € de 41,2 kg podendo chegar a 41,446kg com as dimensdes no

nivel maximo estabelecido.

' — Considera-se como exato o resultado da freqiiéncia calculado pelo programa desenvolvido, dado
que as frequéncias calculadas pelas equagdes devem em tese ser semelhantes as obtidas pelo
mesmo. 122



Como mencionado no inicio do capitulo, os limites para as dimensdes se encontram
entre 108 e112mm.

O resultado de saida da otimizagéo proposta foi:

L1 111,26
L2 108,11
L3 112,00
L4 108,00
LG 112,00
LY 112,00
L3 112,00

Tabela 11: Dimensées para solugdo otima

Frequéncia fundamental resultante: 358,00Hz (restricdo ativa)
Massa total resultante: 41,294kg

A matriz Hessiana (H) no ponto 6timo, é dada por:

H=[ 0.6794 0.3914 0.2199 0.2548 -0.0091 -0.0093 -0.0816
0.3914 0.4329 0.4526 0.2549 -0.0138 -0.0141 -0.0853
0.2199 0.4526 0.5833 0.2546 -0.0170 -0.0173 -0.0877
0.2548 0.2549 0.2546 0.2745 0.0146 0.0145 -0.0608
-0.0091 -0.0138 -0.0170 0.0146 0.6862 -0.3137 -0.2782
-0.0093 -0.0141 -0.0173 0.0145 -0.3137 0.6864 -0.2775
-0.0816 -0.0853 -0.0877 -0.0608 -0.2782 -0.2775 1.0692]

Como os auto-valores da matriz H (0.00032, 0.099, 0.1969, 0.4214, 1.0000, 1.1786 e
1.5153) séo positivos, o problema em questédo € considerado convexo e, dentro dos
limites especificados o valor encontrado para a massa € portanto um minimo global.
Assim, para o aumento da frequéncia especificado, foi obtido 0 menor valor possivel
de aumento de massa.

Convém ressaltar que o projeto completo deve ser iterativo. Isto €, as analises:
estrutural, dindmica e de balanceamento devem ser reconsideradas. No caso
apresentado, para a analise estrutural, por exemplo, foi verificado no proprio estudo

executado na sec¢do 8.10.1 que a influéncia da largura nos valores de tensdes nao é
significativa.
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9. Conclusoes

A tecnologia envolvida com o desenvolvimento de componentes tem evoluido com
uma velocidade muito grande, tendo qualidade e quantidade de informagdes obtidas
relacionadas ao desempenho e processo de componente aumentado em proporgao
semelhante. A organizagéo do projeto em torno de uma metodologia suficientemente
bem elaborada auxilia a utilizacdo sensata destas informacdes e de novas
ferramentas. Conhecimentos difundidos na engenharia ha anos podem ser aliados a
softwares e organizados de forma estruturada acelerando o projeto de componentes,
tornando o mesmo mais eficiente e competitivo.

O presente trabalho exemplificou a aplicagdo de tais ferramentas em um estudo de
caso onde foi analisado o desempenho de uma arvore de manivelas de um motor de
quatro cilindros em linha real, com o calculo de propriedades dindmicas e estruturais
do componente.

As analises dos resultados numéricos do estudo de caso foram executadas ao longo
do capitulo 8. Cabe mencionar que na analise de falha por fadiga, os coeficientes de
seguranga calculados mostraram um projeto um tanto conservador, viabilizando uma
potencial reducdo de massa como visto na segéo referente a otimizagéo estrutural
do componente. Por outro lado, ha a presenca da frequéncia natural fundamental na
faixa de operagé&o do motor estudado.

Foi verificada a relagao totalmente interligada dos estudos de desempenho diversos.
Assim, em quaisquer alteragdes executadas em componentes como o do estudo do
presente trabalho, deve-se verificar potenciais efeitos em outros parametros de
comportamento.

Como sugestdes para proximos trabalhos, podem-se desenvolver estudos
especificos sobre cada analise executada, seja modal, dinamica, estrutural ou de
otimizagcdo. Ha ainda a possibilidade de execucdo de analise experimental para

todos os estudos numéricos descritos.
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APENDICE A: PROGRAMA EM MATLAB PARA BALANCEAMENTO

function [x1,x2,yl,y2,Dml,Dm2,Dal,Da2]= fun(ma,aa)

dados=importdata ('dados balanceamento.txt'); $importacdo dos dados
cilindros=4;

contrapesos=8;

desb res=300; % desbalanceamento residual em g*cm

total ptos=length (dados);

m=dados (:,1); % massas concentradas

x=dados (:,2); % posicdo x do centro de gravidade de cada massa
y=dados (:,3); % posicéo y do centro de gravidade de cada massa
z=-abs (dados (:,4)); % posicdo z do centro de gravidade de cada massa
sdx=0;

sdy=0;

smx=0;

smy=0;

for i=l:total ptos
braco (i)=sqgrt(x (i) 2+y(i)"2);
if y(i)>0

ang (i)=atan(x(i)/y(1));
elseif y(1)<0

ang (i)=atan(x(i)/y(i))+pi;
elseif x(1)>0

ang (i)=pi/2;
else

ang (1) =3*pi/2;
end

for i=l:contrapesos
m(total ptos-contrapesos+i)=m(total ptos-contrapesos+i)+ma (i) ;
ang (total ptos-contrapesos+i)=ang(total ptos-contrapesos+i)+aa(i);

end

Dx (i)=m (1) *braco (i) *sin(ang(i)); S%desbalanceamento na dir. x
Dy (i)=m (i) *braco (i) *cos(ang(i)); S%desbalanceamento na dir. vy
Mx (1)=z (1) *Dy (1) ;

My (1) =z (1) *Dx (1) ;
sdx=sdx+Dx (1) ;
sdy=sdy+Dy (1) ;
smx=smx+Mx (i) ;
smy=smy+My (1) ;
end

x1=(smy- (sdx*z (length (dados))))
yl=(smx- (sdy*z (length (dados))))
x2=sdx-x1;
y2=sdy-yl;
Dml=sqrt (x1°2+y172)/10;
Dm2=sqrt (x2°2+y272) /10;
if y1>0

Dal=atan (x1/y1l);
elseif yl1<0

Dal=atan (x1/yl) +pi;
elseif x1>0

Dal=pi/2;
else

Dal=3*pi/2;
end
if y2>0

Da2=atan (x2/y2);
elseif yl1<0

Da2=atan (x2/y2) +pi;
elseif x1>0

Da2=pi/2;
else

Da2=3*pi/2;
end
end

(z (length (dados) -contrapesos+l) -z (length (dados) ) ) ;
(z (length (dados) -contrapesos+l) -z (length (dados) ) ) ;

~ O~

130



APENDICE B: PROGRAMA EM MATLAB PARA CALCULO
CARREGAMENTO, ANALISE MODAL E ANALISE DINAMICA

function vibr torc2
close all
clear all

global N Ncar

global K I C dt nint tint
global £ 1b wb

global vT vQ vP vV teta
global Ftl Ft2 Ft3 Ft4 r

cilindros=4;

calc=0; %0 - somente analise modal l-resp. freq. int. dir. 2-resp.freqg.sup.modl.
N=6; %graus de liberdade

Ncar=5; %g.1l. do ponto observado

nint=50000; $numero de passos

tint=0.4; $tempo de integracao

metodo=1; % 0 - Integ. passo a passo c/ acel. cte / 1 - ..acel. lin.

dt=tint/nint;
teta=1.4;

beta=0.000018; % coeficiente de amortecimento proporcional

% Dados de entrada

Mb=1.705; % Massa biela

Lb=.207; % Comprimento biela

cg=.0615; % Posicdo do cg da biela (L2)
Mpist=1.91; % Massa pistdao

Dcil=.105; % Diametro do cilindro
r=.0685; % Meio-curso

nn=2200; % Rotacgéo

wb=nn*pi/30;

la=r/Lb; % Lambda

mo= (cg/Lb) *Mb; % massas oscilantes
mr=Mb-mo % massas rotativas
mo=mo+Mpist

Ap=pi* (Dcil”2) /4; % area do cilindro

$Valores para a Matriz de Inércia

.0340; % Inércia para a polia
.0438; % Inércia para o lo cilindro
.0438; % Inércia para o 20 cilindro
.0624; % Inércia para o 3o cilindro
.0448; % Inércia para o 4o cilindro
.460; % Inércia para o volante

$Valores para a Matriz de Amortecimento

Ca(2,2)=5.2; % Amortecimento para o lo cilindro
Ca(3,3)=5.2; % Amortecimento para o 20 cilindro
Ca(4,4)=5.2; % Amortecimento para o 30 cilindro
Ca(5,5)=5.2; % Amortecimento para o 4o cilindro
Ca(6,6)=0;
$Valores para a Matriz de Rigidez

=1516000; % Rigidez para polia

lo Kilindro
20 Kilindro
30 Kilindro
40 Kilindro

Kr (1)

Kr(2)=1271000; % Rigidez para
Kr(3)=1612000; % Rigidez para
Kr(4)=1186000; % Rigidez para
Kr(5)=2212000; % Rigidez para

O 0 O O W

)

5 Matriz de conexdo

DO
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$montagem da matriz global de rigidez
K = zeros(N,N);

for n=1:N
for j=1:N
sk=0;

for i=1:N-1
kk=[Kr (i) -Kr (i)
-Kr (i) Kr(i)];
if CX(n,1)~=0 & CX(j,1)~=0
sk=sk+kk (CX (n,i),CX(j,1));
end
end
K(n,j)=sk;
end
end

$montagem da matriz global de amortecimento
C = beta*K;
C=C+Ca;

Ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok Kk Kk ok kK ok ok

% Andlise Modal
[V,D] = eig(K,I);

% autovalores ordenados
db=diag (D) ;
lb=sort (diag (D)) ;

i=1;
while i<=N && lb(i)<inf
$frequencias naturais

w(i)=sqgrt (lb(i)); % em rad/seg
f(i)=w(i)/2/pi; % em Hz
$ordena e seleciona os modos naturais
for j=1:N
if 1b(i)==dD(j)
for jj=1:N
£1i(33,1)=v(3i,J);
end
end
end
i=i+1;
end

% ajuste dos modos de vibrar

for i=1:N
fi(:,i)=£fi(:,1)-£fi(1,1);
end
if calc ==
$plota os modos naturais
nm=4;
x=0:N-1;
x=x";
plot(x,fi(:,2:nm));
title ([ 'Modos Naturais do Virabrequim (',num2str(N),' graus de liberdade)']);

%clear modo
for i=l:nm %
if f(i)<le-4
f£(1)=0;
end
modo (i,:) = sprintf('%18s',['Modo ' int2str(i) '= ' num2str(f(i+l1),'$10.4g'") ' Hz']l);
end
legend (modo, 1)
xlabel ('distancia a origem')
end
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)

% Carregamento no sistema para calculo da FRF

da2=540;
da3=180;
dad=360;
$Excitacéo
% Interpolacdo dos dados

curvas=[1250

1400

1800

1900

2200

2400

2600

2700

3000]; S%curvas de pressdo empiricas disponiveis

3=9;
for i=1:8 % intervalo
if nn>=curvas (i) &&nn<curvas (i+1)
j=1i;
end
end
if 3<9

str=strcat ('carregamento ',num2str(curvas(j)),'.txt");
Fpli=importdata (str); %Gas - cil 1

str=strcat ('carregamento ',num2str (curvas (j+1)),'.txt");
Fplf=importdata (str); %Gas - cil 1

for i=l:length(Fpli)
Fpl(i,1)=i-1;
Fpl(i,2)=Fpli(i,2)+(Fplf(i,2)-Fpli(i,2))* (nn-curvas(j))/ (curvas (j+1)-curvas(j)):;
end
else
str=strcat ('carregamento ',num2str(curvas(j)),'.txt");
Fpl=importdata (str); %
end

Fpl(:,2)=Fpl(:,2)*100000; % transformando a pressdo de bar para Pa
Fpl(:,2)=Fpl(:,2)*Ap;
Fp=Fpl; % armazenando forca no pistdo para calculo via Newton-Euler

% cadlculo usual do carregamento
for i=1:721

a(i)=1i-361; % angulo de rotacdo do virabrequim [graus]
ar(i)=a(i)*pi/180; % angulo de rotacdo do virabrequim [rad]

y(i)=r*sin(ar(i)); % posicdo horizontal do centro do moente
br(i)=asin(y (i) /Lb); % angulo do eixo da biela com a vertical [rad]
b(i)=br(i)*180/pi; % angulo do eixo da biela com a vertical [graus]
s(i)=r*(l-cos(ar(i))+(la/4)* (l-cos(2*ar(i)))); % deslocamento do pistao

v (1)=wb*r* (sin(ar(i))+(la/2)* (sin(2*ar(i)))); % velocidade do pistéao

ac(i)=r* (wb”"2)* (cos(ar(i))+la*cos (2*ar(i))); % acel. do pistéo

Fi(i)=-mo*r* (wb"2)* (cos(ar(i))+la*cos (2*ar(i))); % Forca de inércia oscilante

Ftl(i)=(Fp(i,2)+Fi(i))*(sin(ar(i)+br(i))/cos(br(i)));
Fpl(i,2)=(Fpl(i,2)+Fi(i))*cos(ar(i)+br(i))/cos(br(i))-mr*r* (wb"2);% Forca radial
(desprezando inércia do virabrequim: 2*m braco*cg braco*wb”"2
FAxc (i)=-Fpl(i,2)*sin(ar(i))+Ftl (i) *cos(ar(i));
FAyc (1) =Fpl(i,2) *cos(ar(i))+Ftl (i) *sin(ar(i));
end

for i=1:721
if i+da2<=721
Ft2 (i+da2)=Ftl (1),
else
Ft2(i-721+da2)=Ftl(1);
end
if i+da3<=721
Ft3(i+da3)=Ftl (1),
else
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end

Ft3(i-721+da3)=Ftl(1);
end
if i+dad<=721

Ft4 (i+dad)=Ftl (1),
else

Ftd4 (i-721+dad)=Ftl(1);

end

clear legenda

) 1)

(forcas tangenciais)');

for i=1:4

legenda (i, :)=sprintf(['Cilindro"' int2str (i
end

a=1:721;

figure (1)

plot(a,Fp(:,2))

title('Carregamento do Sistema (forgca do géas)');
legend ('Fp'");

xlabel ('angulo [graus]'");

ylabel ('Forca [N]');

figure (2)

plot(a,Ftl,a,Ft2,a,Ft3,a,Ft4)
title('Carregamento do Sistema

legend (legenda) ;

xlabel ('angulo [graus]'");

ylabel ('Forca [N]');

axis ([0 720 min(Ft1l)

figure (3)

plot(a,Fpl(:,

title ('

2))

Carregamento do Sistema
xlabel ('
ylabel ('

angulo
Forca

[graus]"');

[N]")

axis ([0 720 min(Fpl(:,2))

-5000 max (Fpl(:,

-5000 max (Ft1l)+3000017)

(forca radial)');

2))+500007)

% cédlculo do carregamento pelo método de Newton

ml=1.9335; %Smassa da manivela
Izz=0.0033;% momento de inércia da biela com relagdo ao eixo perpendicular ao plano de
movimento
Rd=0.0; %cg do braco da manivela
h = waitbar (0, 'Cadlculo do Carregamento (Mét. Newton)...');
for i=1:721
a(i)=-(i-361); % angulo de rotacdo do virabrequim [graus]
ar(i)=a(i)*pi/180; % angulo de rotacdo do virabrequim [rad]
y(i)=r* Sln(ar(l)); % posicdo horizontal do centro do moente
br(1)=a51n )/Lb); % angulo do eixo da biela com a vertical
b (i)=br (i) *180/p1, % angulo do eixo da biela com a vertical
bp(i)=la*wb*cos (ar(i))/cos(br(i)); % derivada de beta (br)
bpp (i) =(b (1)A2)*tan(br(1)) la* (wb"2)*sin(ar(i))/cos(br(i));
s(i)=r*(l-cos(ar(i))+(la/4)* (l-cos(2*ar(i)))); % deslocamento do pistao
v (1 )=wb*r*(51n(ar(i))+(la/2)*(sin(2*ar(i)))); % velocidade do pistéo
ac(i)=r* (wb”"2)* (cos(ar(i))+la*cos (2*ar(i))); % acel. do pistéo
oF1(1)=—mo r* (wb”2) * (cos (ar (i) )+la*cos (2*ar(i))); %
% Fp é a forca do gés
% incdégnitas:
% [ Fox,Foy, FAx,FAy,Moz, FBx,FBy,N ] = F
MA=[1 0 -1 0 0 0 0 O
010-10000
0 0 -r*cos(ar(i)) -r*sin(ar(i)) 1 0 0 O
00100-100
000100-10
0 0 cg*cos(br(i)) -cg*sin(br(i)) 0 (Lb-cg) *cos(br(i))
0000O0O01O0
0000O0O0T1T171;
BA=[ml*Rd* (wb"2) *sin (ar(i))
ml*Rd* (wb"2) *cos(ar(i))+ml*9.8
Rd*ml1*9.8*sin(ar (1))
Mb* (- (Lb-cg) * (bpp (1) *cos (br (1)) - (bp (1) *2) *sin (br(i))))
Mb* (9.8-ac (i) + (Lb-cg) * (bpp (i) *sin(br (i) )-(bp (i) "2) *cos (br (1
-Izz*bpp (1)
Mpist* (9.8-ac(i))+Fp (i, 2)

01;

[rad]
[graus]

- (Lb-cg) *sin (br (i

))))

% derivada de bp

))

Forca de inércia atuante

0
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FR ne(i)=-FAy (i) *cos(ar(i))+FAx (i) *sin(ar(i)); %forca radial
FT ne(i)=-FAy(i)*sin(ar(i))-FAx(i)*cos(ar(i)); %forca tangencial
waitbar (i/721)

end

close (h)

a=1:721;

figure (4)

plot(a,Fpl(:,2),a,-FR ne)

title(['Carregamento do Sistema - Forcas Radiais (',num2str(nn),'rpm)']);
legend('Calculo Usual', 'Mét. Newton');

xlabel ('angulo [graus]'");

ylabel ('Forca [N]');

axis ([0 720 min (-FR ne)-5000 max (-FR ne)+30000])

grid on

figure (5)

plot(a,Ftl,a,FT_ne)

title(['Carregamento do Sistema - Forcas Tangencials(',num2str(nn), 'rpm)']);
legend('Calculo Usual', 'Mét. Newton');

xlabel ('angulo [graus]'");

ylabel ('Forca [N]');

axis ([0 720 min (FT_ne)-5000 max (FT ne)+300007])

grid on

figure (6)

plot (a,FAxc,a,FAyc,a, -FAx,a,FAy)

title(['Carregamento do Sistema - Forcas projetadas (',num2str(nn),'rpm)"']);

legend('FAy calculo ususal', 'FAx calculo ususal', 'FAy calculo mét. Newton', 'FAx calculo mét.
Newton') ;

xlabel ('angulo [graus]'");

ylabel ('Forca [N]');

axis ([0 720 min (FAy)-5000 max (FAy)+300001])
grid on

if calc==
$INTEGRACAO PASSO A PASSO
if metodo==
IPPMAC
else
IPPMAL
end

$PLOTA RESULTADOS

figure (5)

subplot (3,1,1);

plot (vT,VvP)

if metodo==

title('Metodo Implicito de Aceleracao Constante');
else

title('Metodo Implicito de Aceleracao Linear');
end

ylabel ('carga N6:5 [N*m]'");

subplot(3,1,2);

plot (vT,vQ)

ylabel ('desl. N6:6 [rad]l');

subplot (3,1,3);

plot (vT,vV)

ylabel('vel. N6:6 [rad/s]');

xlabel ('tempo [s]');

Método dos Minimos Quadrados para calculo da amplitude de vibracdo torcional

j=1;
for i=nint/2:nint
Ax(3,1)=vT(1);
Ax(3,2)=1;
Ay (J)=vQ(1i);
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J=3+1;
end

Ac=( (Ax"*Ax) " (-1)) *Ax"'*Ay'

DeltaQ=max (abs (vQ (nint/2:nint)-Ac (1) *vT (nint/2:nint)-Ac(2))) *cos (atan(Ac(1l)-Ac(2)))

de vibracdo torcional

figure (6)

plot (vT (nint/2:nint),vQ (nint/2:nint),vT (nint/2:nint)
title ('Aproximacgdo para Amplitude de Vibracgdo');

ylabel ('desl. N6:6 [rad]');
xlabel ('tempo [s]'");
end

,Ac (1) *vT (nint/2:nint)+Ac (2))

Ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok k ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok kK ok Kk Kk Kk ok

function IPPMAC

$Metodo Implicito de Aceleracao Constante
global N Ncar

global K I C dt nint tint

global vT vQ vP vV r

$CONDICOES INICIAIS NULAS

Q=zeros (N, 1) ;%Vetor dos deslocamentos
Qp=zeros (N, 1) ;%Vetor das velocidades
Qpp=zeros (N,1);%Vetor das aceleracoes

PP=carga(l);

Qpp=I"(-1)*( PP-C*Qp-K*Q) ;

Qo=0Q; Qpo=Qp; Qppo=Qpp;
vT(1)=0;vQ(1)=0;vV(1l)=0;vP(1l)=PP(Ncar);
dt2=dt"2/2;

$RIGIDEZ EFETIVA

Kef=I+C*dt+K*dt2;
Kefl=Kef" (-1);

h = waitbar (0, 'Método da aceleracdo constante...
%$LOOP DE INTEGRACAO
t=0;
for i=1l:nint
t=t+dt;

PP=carga (t);
Pef=PP-C*Qpo-K* (Qpo*dt+Qo) ;
Opp=Kefl*Pef;
Qp=Qpp*dt+Qpo;
Q=Qpp*dt2+Qpo*dt+Qo;

Qo=0Q; Qpo=Qp; QpPPo=Qpp;

vT (1i+1)=t;

$Carga Efetiva
%Aceleracoes
$Velocidades

%Tempos

vQ (i+1)=Q (Ncar) /r;
vP (i+1)=PP (Ncar) ; sCarga
vV (i+1l)=Qp (Ncar) /r; $velocidade

waitbar (i/nint)
end
media=mean (VV)

close (h)

")

%Deslocamentos de rotacao

$Deslocamento no cilindro Ncil

Ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok kK ok ok kK kK ok ok

function IPPMAL

$Metodo Implicito de Aceleracao Linear
global N Ncar

global K I C dt nint tint

global vT vQ vP Qe teta r

$CONDICOES INICIAIS NULAS

Q=zeros (N, 1) ;%Vetor dos deslocamentos
Qp=zeros (N, 1) ;%Vetor das velocidades
Qpp=zeros (N,1);%Vetor das aceleracoes

PP=carga (1) ;
Qo=0Q; Qpo=Qp; QpPPo=Qpp;

$Amplitude
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vT (1)=0;vQ(1)=0;vP(1l)=PP(Ncar);
dt2=dt"2/2;
dt3=dt"3/6;

$RIGIDEZ EFETIVA

Kef=I*teta*dt+C* (teta”2) *dt2+K* (teta”3) *dt3; $SUBSTITUIR POR MASSAS, AMORTECIMENTOS E

RIGIDEZES GENERICAS!! SUP. MODAL!
Kefl=Kef”" (-1);

h = waitbar (0, 'Método da aceleracdo linear...');
%$LOOP DE INTEGRACAO

t=0;

for i=1l:nint

t=t+teta*dt;

PP=carga (t);

Pef=PP-I*Qppo-C* (Qpo*teta*dt+Qpo) -K* (Qppo* (teta”2) *dt2+Qpo*teta*dt+Qo) ; $Carga Efetiva

QOpp=Kefl*Pef*dt+Qppo; $Aceleracoes
Qp=Kefl*Pef*dt2+Qppo*dt+Qpo; $Velocidades
Q=Kefl*Pef*dt3+Qppo*dt2+Qpo*dt+Qo; %Deslocamentos

Qo=0Q; Qpo=0Qp; Qppo=Qpp;

vT (i+1)=t; %Tempos

vQ (i+1)=Q (Ncar) /r; %Deslocamento no cilindro Ncil
vP (i+1)=PP (Ncar+1l) ; $Carga

vV (i+1l)=Qp (Ncar+l) /r; $velocidade

waitbar (i/nint)
end
close (h)

Ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok ok Kk Kk ok kK ok ok ok ok

function p=carga (t)
global Ftl Ft2 Ft3 Ft4 r wb

$t=floor(t);
ang=ceil (wb*t*180/pi);
$calculo da excitacao no instante t

if ang<721

p=[0 Ftl(ang) Ft2(ang) Ft3(ang) Ft4(ang) 0]';
else

ang2=ang;

while ang2>721

ang2=ang2-720;

end

p=[0 Ftl(ang2) Ft2(ang2) Ft3(ang2) Ft4(ang2) 0]';
end
p=p*r; % Torque atuante no virabrequim
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APENDICE C: PROGRAMA EM MATLAB PARA OTIMIZACAO

$massa total: 41,200kg bracos com espessura de 110mm

> massa maxima: 41,446 bracos com espessura de 112mm
$objetivo: minimizar massa mantendo freq >=358

A=[

O O O o ok o
OO O Ok oo
OO O OoOoOo
OO PP O OoOoOo
O OO OO Oo
P O OO oo o

OO OO0 | OO0 OoOOoOor
o O oo |
o O O o |
o O o |
P O O O
o o |
P O O o o
P O OO oo
P O O oo oo

00
b=[112
112
112
112
112
112
112
-108
-108
-108
-108
-108
-108
-10871;

x0=[110;110;110;110;110;110;110];

Aeqg=[1];
beg=[];
1b=-1000;
ub=1000;

[x,fval,exitflag, output, lambda, grad, hessian] = fmincon (@massa2,x0,A,b,RAeq,beq, 1b,ub, @funcao)
function [wl,wleq,Gwl,Gmeq] = funcao (L)

$restricdes de desigualdade:
wl=-(-5236.8988649+(15.0812467)*L(1)+(12.1282583)*L(2)+(10.4508642)*L(3)+(0.0962150) *L(4)+ (-
2.6935068) *L(5)+(-2.6559737) *L (6)+(47.1097515) *
L(7)+(0.0108899)*L(1)*L(2)+(0.0114267)*L(1)*L(3)+(0.0000598)*L(1)*L(4)+(0.0433981)*L(1)*L(5)+(
0.0435925)*L (1) *L(6)+(0.0356327)*L(1)*L(7)+(-0.2212701)*L(2) *L(3)+ (-

0.0000476)*L(2) *L(4)+(0.0481466) *L(2)*L(5)+(0.0483484) *L(2)*L(6)+(0.0392767)*L(2)*L(7)+ (-
0.0000224)*L(3) *L(4)+(0.0492119) *L(3)*L(5)+(0.0494178) *L(3)*L(6)+(0.0401519)*L(3)*L(7)+(0.0097
872)*L(4) *L(5)+(0.0098272) *L(4) *L(6)+(0.0079483) *L (4) *L(7)+ (-
1.8341342)*L(5)*L(6)+(0.3557570) *L(5) *L(7)+(0.3553861)*L(6)*L(7)+(-0.13855976)*L (1) "2+ (-
0.01531521) *L(2) "2+ (-0.00941531) *L(3) "2+ (-

0.01373069) *L(4)"2+(0.70907085) *L (5) ~2+(0.70882785) *L (6) "2+ (-0.60741752) *L (7)"2-358) ;

)

> freq maior ou igual a 358Hz

~

$restricdes de igualdade:

wleq = 0;
if nargout > 2 % restricoes nao lineares chamadas com quatro saidas
Gwl= -(-5236.8988649+(15.0812467)+(12.1282583)+(10.4508642)+(0.0962150)+(-2.6935068)+ (-
2.6559737)+(47.1097515)); % Gradiente da restr. de desigualdade
Gmeqg = 0; % Gradiente da restr. de 1igualdade
end

function m= massa (L)
m= (27.648 + 0.0176* (L(1)+L(2)+L(3)+L(4)+L(5)+L(6)+L(7)));
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