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Resumo. Este trabalho apresenta uma investigacdo numeérica do comportamento dinamico de uma
alavanca de cdmbio de transmissdo mecanica considerando a presengca de ndo-linearidades na
estrutura. Na simulagdo, curvas de resposta em freqiiéncia ndo lineares de primeira ordem da
alavanca foram levantadas pela utilizagdo do método de continuagdo “arc-length” para a
resolucdo de sistemas ndo-lineares. Efeitos ndo-lineares, modelados por juntas localizadas foram
quantificados por fungoes descritivas, que linearizam o modelo das juntas para definir as fun¢oes
de transferéncia que relacionam os componentes fundamentais de entrada e saida. Para fazer esses
modelos simplificados mais semelhantes ao sistema fisico, varios parametros do modelo foram
determinados experimentalmente, incluindo parametros do modelo de atrito adotado. Curvas
simuladas de fung¢oes de resposta em freqiiéncia ndo-lineares foram também obtidas com modelos
simplificados da alavanca. Estas investigagcoes mostraram a complexidade de modelar uma
estrutura com caracteristicas ndo-lineares e a necessidade de modelos mais completos.

Palavras-chave: Alavanca de Cambio, Nao-Linearidade, Resposta em Freqiiéncia, Modelagem de
sistemas mecdnicos, Vibro-Impacto.



1 INTRODUCAO

O vibro-impacto em transmissdes manuais constitui um problema para os fabricantes de
veiculos no que diz respeito ao ruido, vibracdo e confiabilidade (Gaillard e Singh, 2000).
Ultimamente um dos desafios da industria ¢ alcangar uma qualidade actstica cada vez maior em
seus automoveis.

Os fendmenos de vibragdo em baixa freqiiéncia, tais como vibro-impacto (“rattle”) de marcha
lenta e vibro-impacto de transmissdo, vém sendo estudados na tentativa de se minimizar ruidos
indesejaveis, uma vez que o nivel de ruido ¢ um dos pardmetros de avaliacdo da qualidade de um
automoével (Wang, 1997). O sistema de transmissdao de poténcia de um automovel € altamente nao-
linear e a dindmica do vibro-impacto de seus componentes ¢ afetada por varios parametros de
projeto, incluindo o “backlash”, folgas, freqiiéncia de engrenamento, rigidez e amortecimento da
embreagem, carregamento e inércia da transmissdo (Wang, 1997), que dificultam a analise destes
sistemas.

O problema de vibro-impacto ¢ um problema da dinamica ndo-linear. O modo de se caracterizar
um sistema como linear ou ndo-linear pode ser baseado na presenca ou na auséncia da caracteristica
de superposicdo. Um sistema mostra a caracteristica de superposi¢ao quando dobrando-se a forga de
entrada tem-se como resultado o dobro da resposta de vibracdo ¢ quando a adi¢ao das respostas
devido a duas contribui¢des independentes resulta na mesma resposta da aplicagdo das duas
contribuigdes superpostas. Se a caracteristica de superposi¢cdo ndo estiver presente, o sistema ¢
considerado ndo-linear. Entdo, quando o sistema for classificado como nao-linear, técnicas nao-
lineares devem estar disponiveis para permitir a inclusdo dos fendmenos nao-lineares na descrigao
dindmica do modelo e para a solugdo das equagdes ndo-lineares do movimento.

A primeira técnica para solucdo de equagdes diferenciais nao-lineares foi a solucdo analitica de
equacdes diferenciais (Hayashi, 1964). Embora isto possa dar uma solucdo exata para casos
simples, a maioria dos sistemas ndo-lineares sdo complexos, tornando impossivel a obtengdo de
uma solucdo analitica de forma fechada. Para tanto, métodos foram desenvolvidos para que se
encontrassem solucdes analiticas aproximadas (Hayashi, 1964).

O objetivo do presente trabalho ¢ investigar numericamente o comportamento dindmico de uma
alavanca de transmissdo mecanica, tendo como foco a obtencdo de curvas de resposta em
freqiiéncia nao-lineares. Os modelos desenvolvidos sao simples, porém consideram efeitos nao-
lineares de atrito e de folga mecanica.

2 CONCEITOS DE MODELAGEM DE ESTRUTURAS NAO-LINEARES
2.1 Modelos de Juntas Nao-Lineares

Muitas estruturas sdo compostas por mecanismos de unido que interligam as subestruturas.
Como a modelagem desses mecanismos ¢ complicada, modelos analiticos preditos podem nao
corresponder aos modelos fisicos (Ewins e Imregun, 1986). Estes mecanismos de unido, conhecidos
como juntas, podem ser definidos como qualquer conexdo entre duas subestruturas. As superficies
de contato das juntas sdo definidas como interface (Prado, 2002).

Uma junta pode ser linear ou ndo-linear, dependendo da relacdo forca-resposta. Juntas nao-
lineares sdo juntas onde o efeito ndo-linear ¢ representativo na faixa de resposta de interesse. Estas
juntas sao facilmente encontradas em juntas projetadas para facil montagem e desmontagem de
subestruturas. Seu comportamento dinamico ¢ de dificil predig¢do e sensivel a varios pardmetros. A
caracteristica mais evidenciada de uma junta nao-linear € a sua resposta em freqiiéncia, que quando
excitada numa freqiiéncia responde em vérias freqiiéncias, resultando numa distor¢do da resposta.

No caso de juntas ndo-lineares, o primeiro passo a ser feito ¢ a escolha de uma forca de
excitagdo que permita identificar e caracterizar a junta facilmente (Prado, 2002). Atualmente o
método de excitagdo usado em estudos de vibragcdo para sistemas ndo-lineares ¢ o método de
excitagdo senoidal, devido as suas caracteristicas e precisdo (Storer e Tomlinson, 1993).



2.1.1 Rigidez Anti-Simétrica Linear por Partes

Um elemento confinado em um alojamento com folga 2x.. € uma rigidez constante
(K = cte) pode ter uma relagdo entre for¢a e resposta escrita como:
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como mostra a Figura 1.
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Figura 1. Caracteristica da rigidez anti-simétrica linear por partes
2.1.2 Modelo de Microdeslizamento de Ren

O modelo de microdeslizamento de Ren (Ren, 1992) é um modelo de atrito que usa uma area
pequena da interface como elemento basico em vez de utilizar um elemento em cada aspereza. Cada
area ¢ modelada como um elemento bilinear. Uma rigidez de area 4 ¢ definida com uma rigidez
inicial total com que a area contribui. A rigidez de area total de area /# ¢ a unidade. Definindo a
rigidez de area, o problema ¢ transformado do modelo de junta no dominio do deslocamento em
x[0,0] para o dominio A[0,1], onde x, = x(h,). A relagio forga-deformacio pode ser escrita da

seguinte forma:
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onde a representa a maxima deformacdo elastica, e b representa a diferenca entre o
microdeslizamento e os elementos bilineares.Quando o elemento € sujeito a cargas ciclicas,
dependendo dos valores escolhidos de a e b, diferentes ciclos de histerese podem ser formados.

Quando o valor de b estd proximo de zero, o ciclo de histerese ¢ o parecido com o elemento

bilinear mostrado na Figura 2.



Figura 2. Caracteristica de um elemento bilinear

Quando b comeg¢a a aumentar, o ciclo de histerese tem um mistura de macro ¢
microdeslizamento como mostrado na Figura 3.

Figura 3. Macro e microdeslizamento

2.2 Resposta em Freqiiéncia de Estruturas Nao-Lineares

A andlise no dominio da freqiiéncia de estruturas ndo-lineares € caracterizada por um conjunto
de respostas em freqiiéncia (RFs) que pode ser definido como quantidades dependentes da
freqliéncia calculadas a partir da relagdo entre a resposta e a for¢a de excitacdo harmonica. Para
estruturas ndo-lineares, a resposta em freqliéncia exibe duas diferencas principais quando
comparada a defini¢do para um sistema linear. A primeira diferenca ¢ que a resposta total de um
sistema ndo-linear no dominio do tempo ¢ representada no dominio da freqiiéncia por uma
seqiiéncia de respostas em freqiiéncia ao invés de apenas uma fun¢do como no caso linear. Quanto
mais intensas as nao-linearidades, mais fungdes de resposta em freqiiéncia serdo necessarias para
melhor representar a resposta total. Por outro lado, para uma ampla classe de ndo-linearidades a
maior parte dos efeitos dominantes esta contida nas chamadas respostas em freqiiéncia de primeira,
segunda e terceira ordem e estas sdo freqlientemente suficientes para caracterizar o sistema
precisamente (Sanliturk et al., 1997; Vinh e Liu, 1989). A segunda diferen¢a ¢ que cada resposta em



freqliéncia ¢ fun¢ao de multiplas varidveis, mesmo para um sistema sujeito a uma Unica excitagao.
Esta caracteristica aumenta a dificuldade da andlise de estruturas ndo-lineares.

Conceitualmente, as respostas em freqiiéncia (RF) de primeira ordem sdo uma extensdo das
funcdes de resposta em freqiiéncia (FRF) de estruturas lineares para estruturas nao-lineares. No caso
de uma excitagdo senoidal pura, a resposta em freqiiéncia de primeira ordem de uma estrutura nao-
linear ¢ definida como a relagdo espectral da resposta x, e da forga f, a freqiiéncia de excitagdo,

 , escrita como:
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Neste caso, apenas o componente da freqiiéncia fundamental da resposta x composta de »
harmoénicas ¢ usado e todas as sub-harmonicas, super-harmonicas e combinagdes de ambas sdo

ignoradas.
2.3 O método Arc-Length

O método arc-length de Crisfield (Crisfield, 1997) ¢ um dos mais populares métodos para tracar
caminhos complexos no espago carregamento/deslocamento. Suas curvas apresentam grande
similaridade com curvas de resposta em freqiiéncia nao-lineares.

A matriz da equagdo diferencial de movimento para uma estrutura ndo-linear sujeita a uma forga

externa { /}, pode ser escrita da seguinte forma:
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r

onde [M ] ¢ a matriz de massa, [C ] ¢ a matriz de amortecimento Vviscoso, [K ]é a matriz de

rigidez, {f,,} ¢ a forga ndo-linear e {¥},{i}e{x}sdo respectivamente os vetores de aceleragio,

velocidade e deslocamento.
Assumindo que a excitagdo ¢ harmodnica e que a resposta ¢ dominada pela sua resposta
harmonica, pode-se escrever a matriz da equacao diferencial agora no dominio da freqiiéncia:

(x]-0[M]+io[c]+[0' X" }={F, | (5)

onde ®' ¢é a fungio descritiva de primeira ordem, F, o, ¢ @ for¢a harmoénica aplicada no sistema

e X' éaprimeira componente harmonica da resposta para aquele nivel de forca aplicada.

Para se obter a resposta em freqiiéncia nao-linear € necessario escolher a varidvel a ser
controlada. Essa variavel pode ser a forca aplicada no sistema, que nesse caso depende do nivel do
sinal harmonico mandado ao excitador do sistema e a sua respectiva freqiiéncia.

Uma vez definida a varidvel a ser controlada, uma equagao na forma residual considerando uma
entrada e uma saida, relacionando a forga aplicada no sistema e a forga analitica a ser controlada
pode ser escrita como:

Y(V,ho)=

F,,(V.ho)-F,, (6)

app

onde Ve ® sdo respectivamente a amplitude de deslocamento e o “vetor de carregamento
F,, (V,ho )‘ ¢ o modulo de forca

externo fixo”. O escalar A é um “parametro de nivel de carga”
b

aplicada na estrutura medida e F,, ¢ o nivel de forca analitica para ser controlado (Ferreira, 2002).

na



A equacdo (6) pode ser resolvida por muitos procedimentos incrementais (Newton-Raphson,
Newton-Raphson modificado, Quasi-Newton, etc.) nos quais a for¢a aplicada pode ser aplicada.
Todavia esses métodos ndo sdo apropriados para a solucdo de problemas onde os caminhos de
resposta precisam ser tracados além dos pontos limite. Em vdrias situacdes, tais como em problemas
de instabilidade estrutural onde métodos de continuagdo sdo empregados, o método arc-length
parece ser o mais indicado.

O método arc-length ¢ descrito dentro dos métodos de continuagdo e € aplicado para se obter o
tracado de uma solugdo. Basicamente, o método arc-length considera primeiro um fator de
carregamento A , como uma variavel na equagdo residual (6). Entdo uma nova equacao de restricao
¢ acrescentada a equacgdo de equilibrio residual (6) definindo o préoximo ponto da solugdo em uma
intersec¢do entre as curvas da solug¢do usando técnicas iterativas convencionais para obter o ponto
de equilibrio.

Para resolver diretamente as variaveis do sistema estendido, um de deslocamento V e outro da
variavel de carregamento A, usando métodos iterativos, ¢ necessario primeiro linearizar a equagao
residual, com V e A, junto com a restri¢do relevante do método arc-length pelas séries de Taylor.

Considerando a equacao de restrigao proposta por (Crisfield, 1997) no formato geral:

a=(AV?+ Ay o) - AP (7)

onde Al¢ o raio fixo da equacdo desejada, os escalares AV ,AL e sdo o deslocamento e fator
de carga incrementais.

Estes métodos requerem valores iniciais proximos para que o procedimento iterativo convirja
para pontos de solugdes corretos. Entdo, o procedimento que obtém o proéximo ponto de equilibrio

(V, kco) normalmente consiste em duas fases, uma fase de predi¢do e uma fase de corregdo. Os

procedimentos preditores sao aplicados para estimar a primeira solugdo e determinar a solugao a ser
seguida. Os métodos corretivos iterativos sdo usados para calcular a seqiiéncia de estimagdes e
obter a solucao convergida.

Depois de convergir para a solugdo (V, 7»03) , a aceleracdo e a for¢a sdo medidas para o calculo

de um ponto da RF. Depois o procedimento ¢ repetido até o caminho da solugdo estar concluido até
a taxa de freqiliéncia especificada.

E importante lembrar que no procedimento de linearizagio do método arc-length, ambos termos
n/, e %/ devem ser calculados a partir da equacio residual (4).

3 FORMULACAO DO PROBLEMA

Foi desenvolvido um modelo para a obtengdo da resposta em freqiiéncia da alavanca de
transmissdo mecanica. As equacdes dos modelos apresentam dois termos relativos a funcdes
descritivas: dff que ¢ o termo que representa a fungdo descritiva de folga e dth relativo a funcao
descritiva de atrito ou histerese.

O modelo de atrito que segue ¢ o modelo de macro e microdeslizamento de Ren, apresentado na
secdo 2.1.2, e ¢ descrito pela equacdo (2) , podendo ser representado pelas Figura 2 e Figura 3,
podendo assumir qualquer uma das formas, de acordo com os valores dos parametros a, b, ¢ K, que
foram determinados experimentalmente (Prado, 2002). Este efeito de atrito esta presente na rotula
da alavanca, onde se tem contato entre duas superficies distintas.

O modelo de folga utilizado ¢ o modelo de rigidez anti-simétrica linear por partes apresentado
na sec¢do 2.1.1. O referido efeito se localiza no contato entre a haste da alavanca e seu respectivo
alojamento no conjunto do cambio.

O modelo de 32 graus de liberdade da alavanca de transmissdo mecanica ¢ composto por um
grau de liberdade relativo ao deslocamento da base e os restantes pela viga, que foi modelada pelo
método dos elementos finitos. Para tanto, foi utilizado para a modelagem da alavanca um elemento



do tipo viga. Os movimentos estdo contidos no plano X-Y e a alavanca possui apenas rotagao na
rétula. O modelo completo ¢ descrito pelo sistema de equagdes (8).

Na equacdo (8), os efeitos ndo-lineares de atrito e folga estdo representados pelas fungdes
descritivas df, e df, respectivamente.

X X X F(t)
{mb 0 } x1 _{cb 0 } x.l . k,+df, —df, 5| 9 )
0 [M]31x31 : 0 [C]31x31 : - dff [K]31x31 : :
Xy X3 X3 0
cll dff + kll
[C] _ Cyo +C, ;[K] _ kg +dﬂ1
cnn 31x31 km’ 31x31
Mo —  03kg
k¢ — 111350 [N/m]
K —  2.1.10° [N/m]
Ch —  ky.0,0015 [Ns/m]
Ch — 0,42 [Nms/rad]
folga — 0,5 [mm]
dfe —  Fungdo descritiva da folga — Rigidez anti-simétrica linear por partes
dfy, —  Funcao descritiva do atrito — Modelo de Ren
F(  — 203,541 [N]

Tabela 1. Parametros do modelo
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Figura 4. Modelo da Alavanca de Transmissdo mecanica — 32gdls



As simulagdes foram realizadas com uma excitagdo senoidal F'(¢) com os valores de 2,0N, 3,IN

e 4,IN. O método arc-length foi usado para obter o tragado da equagdo e o raio inicial equivalente
utilizado foi de 0,05 Hz.

4 RESULTADOS

As figuras 5 e 6 mostram as curvas de resposta em freqiiéncia obtidas para o sistema simulado.
Mesmo em se tratando de um sistema com muitos graus de liberdade, o segundo pico da RF
encontra-se num valor muito distante do primeiro, estando fora da faixa de interesse.

Pode-se observar na Figura 5 o efeito ndo-linear causado pelo modelo de junta utilizado para
representar a folga, na qual o pico da RF inclina-se para a direita, indicando um aumento de rigidez.
A rigidez do sistema aumenta pois 0 movimento da massa da base (my) torna-se maior que a folga,
ocasionando um contato entre a ponta da alavanca e a parede do alojamento de rigidez kf (Figura 4).

Quanto maiores foram as forcas de excitacdo, maiores foram os efeitos ndo-lineares nas RFs. O
modelo de atrito usado na transmissao influenciou no amortecimento da estrutura.
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Figura 5. RFs do modelo da alavanca de transmissao mecanica
O grafico da Figura 6 ¢ uma representacdo em trés dimensdes da inertancia do modelo da

alavanca de transmissdo, tendo como eixos a freqiiéncia, a amplitude real e a amplitude imaginaria.
Pode-se ver nesse grafico os diferentes tragados das RFs para distintas forgas de excitacao.
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Figura 6. RFs do modelo da alavanca de transmissdo mecanica — Representagdo em trés dimensdes

5 CONCLUSOES

A simulagdo numérica realizada mostra os efeitos que diversas ndo-linearidades podem causar
nas curvas de resposta em freqiiéncia deste sistema mecanico. Para este modelo um esforco
computacional muito grande foi necessario para o calculo das respostas em freqiiéncia. O raio da
restricdo calculado pelo método arc-length diminuia muito quanto o tracado da curva comegava a
ser alterado devido aos efeitos ndo-lineares, que se iniciavam por volta de 96Hz, para que nao
interceptasse outras solucdes. Estes caminhos podem ser visualizados pelo grafico tridimensional da
Figura 6.

Deve-se salientar também, que para a modelagem representativa do sistema, diversos
parametros foram obtidos experimentalmente, tais como parametros de atrito e rigidez.

Deste modo foi possivel obter o um modelo matematico deste sistema com ndo-linearidades
localizadas e o levantamento das suas respectivas curvas de resposta em freqiiéncia a ser utilizado
na proxima etapa de estudo de sensibilidade dos parametros.
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Abstract. This work presents a numerical investigation of the dynamical behaviour of a gearshift
lever of mechanical transmission considering the presence of nonlinearities in the structure. In the
simulation, first order nonlinear frequency response curves of the lever were computed by using the
arc-length continuation method for solving nonlinear systems. Nonlinear effects, modeled by
localized joints, were quantified by describing functions, which linearized the joints to define
transfer functions that related fundamental components of the input and output. In order to make
these simplified models more closely to the physical system, several parameters of the model were
experimentally determined, including parameters of the adopted friction model. Simulated curves of
first order nonlinear frequency response were also obtained with simplified models of the lever.
These investigations showed the complexity of modeling a structure with nonlinear characteristics
and the need of more complete models.

Keywords: Gearshift Lever, Nonlinearity, Frequency Response, Mechanical Systems Modeling,
Rattle.



