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RESUMO

O objetivo deste trabalho é implementar uma simulacdo em elementos finitos com analise de
sensibilidade de parametros em um freio de motocicleta. O brake squeal é um ruido
decorrente do fendmeno stick-slip que ocorre no momento da frenagem causando um barulho
irritante que faz com que o usuério recorra aos fabricantes e seguradoras, gerando um custo de
manutencdo quando isso acontece. Além do desconforto, esse ruido pode gerar instabilidades
no sistema de freio, acarretando em riscos de seguranca em caso de haver alguma falha
mecanica no sistema. Assim, para que sejam competitivos, é fundamental que os fabricantes
sejam capazes de oferecer sistemas de freios que aliando exceléncia no desempenho e
eliminacdo do ruido de frenagem. O desafio para 0s engenheiros é procurar maneiras de
eliminar o ruido durante a fase de projeto do freio. Para esse tipo de estudo existem alguns
tipos de abordagem, como a analitica, a numérica ou a experimental. Este trabalho tem como
intuito realizar um estudo através da analise modal executado no sistema de freio de
motocicletas, concentrando-se na analise de autovalores e autovetores complexos, que
poderdo ser usados como uma ferramenta para simulagcdes paramétricas, a fim de evitar os
fendmenos de squeal na fase de concepgéo do projeto. Foi feita uma modelagem CAD 3D do
sistema de um freio a disco de motocicleta e, em seguida, realizou-se uma simulacdo por

elementos finitos (MEF) no software Ansys®.

Palavras-chave: Squeal. Simulagéo. Vibracao.



ABSTRACT

This paper intends to implement a finite element simulation with sensibility parameters
analysis aiming to make an analytical assessment of the brake squeal phenomenon in
motorcycle brakes. Brake squeal is a noise rises as a stick-slip phenomenon consequence that
occurs at braking time causing an irritating fuss that makes the users to resort the
manufacturers and the insurers, generating maintenance and guarantee costs. Thus, it's
primordial that the manufacturers be able to offer brake systems with great performance and
no brake noises to be competitive on the market. The challenge to the engineers is to create
tools to detect this problem still at the project stage. There are some ways to approach this
type of problem, like analytical, numeric or experimental. In this article, a modal analysis was
run in a motorcycle’s brake system, focusing on the complex eigenvalue analysis that will

become a tool to parametric simulations at the brake project stage aiming to avoid squeal.

Keywords: Squeal. Simulation. Vibration.
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1 INTRODUCAO

Os sistemas de freios sdo componentes fundamentais de qualquer veiculo e
demandam bastante atencdo dos projetistas. Em motocicletas, 0 momento da frenagem ¢é
bastante critico devido as diversas mudancas dindmicas que ocorrem, como deslocamento do
centro de massa, por exemplo. Essas variacbes podem colocar a seguranga do condutor em
risco e, portanto, € necessario garantir um projeto de freio seguro e confiavel. No mercado de
motocicletas, ha oferta por diferentes tipos de sistemas de freios, que variam de acordo com as
necessidades do cliente. Destaca-se 0s dois mais comuns: o freio a tambor e o freio a disco.
Os freios a tambor séo utilizados em motos de menor cilindrada, enquanto os modelos a disco
tém uso mais geral. Isso se da pela melhor resposta oferecida pelos freios a disco, que podem
desacelerar a uma taxa maior que os freios a tambor.

Os sistemas de freio a disco de motocicletas sdo constituidos por reservatorio,
cilindro mestre, conduites ou mangueira, fluido hidraulico, pinga de freio e disco de freio. As
pingas sdo compostas pelo conjunto de pastilhas de freio (plagueta e material de friccéo),
suporte, pistdo, émbolo, pino guia e outros componentes secundarios. O acionamento se da
quando o condutor aciona a manete (freio dianteiro) ou o pedal (freio traseiro). O fluido
hidraulico contido no sistema é empurrado para os pistdes. Entdo, os pistdes empurram as
pastilhas contra o disco de freio, causando a reducéo de velocidade por meio do atrito.

Ha inimeros fatores que influenciam no desempenho dos sistemas de freios, como
caracteristicas geomeétricas, propriedades mecanicas dos componentes e condi¢cdes ambientais.
Este trabalho analisa os ruidos de freio, que sdo classificados de acordo com as suas
frequéncias de vibracdo e, dentre eles, ressalta-se o Squeal entre 1 kHz e 15 kHz. Uma pessoa
com audicdo saudavel pode ouvir frequéncias entre 20 Hz e 20 kHz, portanto, alguns desses
ruidos sdo sensiveis ao ouvido humano. Dessa forma, os usuarios acabam acionando o0s
fabricantes e seguradoras quando percebem esse fendmeno em seus equipamentos, 0 que gera
prejuizos financeiros aos fabricantes. Segundo Akay (2002) et al. os custos de garantia
causados por ruidos de freios chegam a um bilhdo de ddélares por ano na América do Norte.

Com efeito, € um grande desafio para fabricantes e engenheiros projetar sistemas
de freios eficientes, seguros e com 0 minimo de ruidos de frenagem mesmo apds o0 uso. No
processo de melhoria, acaba-se gastando altos recursos financeiros com protétipos e ensaios.
Assim, hd uma busca por alternativas mais simples que possam garantir a mesma
confiabilidade dos resultados de testes tradicionais.

Esse tipo de analise é comumente feito empiricamente ou numericamente, sendo



15

este trabalho focado na analise numérico utilizando o método dos elementos finitos. Esse
método consiste em dividir uma geometria em diversos elementos menores e resolver céalculos
para cada elemento. E uma ferramenta muito Gtil quando a geometria em quest&o é complexa
e ndo permite o uso de métodos analiticos.
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2 OBJETIVOS
2.1 Objetivo Geral

Realizar simulacdes por elementos finitos, com o software Ansys Workbench®,
para detectar possiveis pontos de instabilidade, ainda na fase de projeto de freio de
motocicletas, utilizando autovalores complexos e analisar a influéncia dos pardmetros na

ocorréncia dos ruidos de freio.

2.2 Objetivos Especificos

Apresentar um modelo de analise de ruidos de freios;

Comparar a confiabilidade da simulagdo variando a malha utilizada;

Analisar a ocorréncia de instabilidades dentro da zona do squeal,

Analisar a influéncia da variacdo da rigidez dos componentes do sistema de freio na
ocorréncia de instabilidades;

¢ Analisar a sensibilidade de parametros, como atrito, rotacdo e pressao aplicada.
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3 FUNDAMENTACAO TEORICA

Nesse topico sdo apresentados alguns conceitos importantes para a compreensao
dos fendbmenos analisados neste trabalho. Inicialmente, uma breve revisdo sobre atrito,
algumas propriedades mecénicas e sistemas de freio. Depois, discorre-se sobre ruidos de
freios, suas causas e caracteristicas. Por fim, um breve apanhado de pontos importantes para a

realizacdo de uma analise utilizando o Método dos Elementos Finitos.

3.1 Atrito

Figura 1 — Atrito Estatico e Dindmico

N

Atrito

Forca Aplicada

Fonte: Nussenzveig (2002) Adaptado.

Ha& dois tipos de atrito: o estatico e o dindmico. Nussenzveig (2002) mostra que
guando um corpo estd em repouso e é submetido a uma forca incrementada gradualmente a
partir de zero, ele tende a permanecer em repouso até que essa forca atinja um determinado
valor, que o permite sair da condigdo estacionaria, de acordo com a Figura 1. Esse valor é
conhecido como forca de atrito maxima. O movimento é impedido pela forga de atrito estatica
Fe, que é proporcional a forca aplicada contra o corpo. Essa forca depende apenas da forca

normal N e do coeficiente de atrito estatico ., conforme descrito na Equagéo 1, a seguir.

F, = ucN 1)
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Apos sair da condigdo estacionaria, 0 corpo passa a estar sujeito a outro tipo de
atrito: o dindmico. H& essa distingdo entre os tipos de atrito devido a intensidade da forca de
atrito, tentando impedir o movimento do corpo, ser bem menor quando esse ja se encontra em
movimento. A forca de atrito dindmico tem formulacgéo similar a Equacédo 1. O que a difere é

seu coeficiente, pg <p., dando origem a Equacéo 2.

Fqg = ugN 2)

Os coeficientes de atrito variam com as condic¢des da zona de contato. Observando
as Equacbes 1 e 2, pode-se notar que as forcas de atrito sdo independentes da area de contato,

dependendo apenas da natureza do contato e da forga normal.

3.2 Comportamento Mecanico

Para compreender os fenémenos abordados neste trabalho, é importante atentar
para a forma com que os diferentes materiais se comportam quando submetidos a
determinados tipos de esforcos. Ao aplicar uma mesma tensdo em materiais de diferentes
rigidezes, obter-se-a diferentes deformacgdes. Alguns materiais respondem da mesma forma
quando sdo submetidos tanto a tragdo quanto a compressao e outros nao.

Com efeito, ensaios mecanicos de tragdo sdo realizados nos materiais para
verificar suas caracteristicas. Os testes consistem em prender um corpo de prova em uma
maquina e aplicar uma tensdo de tracdo a ele, aumentando-a gradativamente até a falha. O
comportamento dos materiais pode ser analisado por meio do diagrama tensdo-deformacéo
obtido dos ensaios. A tensdo o € diretamente proporcional a deformacéo ¢ na regido elastica
da maioria dos materiais. A igualdade entre as duas é garantida por um coeficiente de
proporcionalidade conhecido como Modulo de Young ou Mddulo de Elasticidade. Essa
constante é representada pela letra E e corresponde a rigidez do material.

Na Figura 2, é possivel observar uma reducdo na deformacéo no ponto u quando a
tensdo atinge Syt Isso se da em consequéncia de uma deformacéo transversal no material no

instante que antecede a falha.
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Figura 2 — Diagrama de tens&o-deformacgéo de um aco de baixo carbono

=0
Tensdo © A
u
.
g | . f
pl
E
Regiao -
elistica —~  |-#— Regido pldstica —® Deformagio

especifica €

Fonte: Norton (2013) Adaptado.

A Equacdo 3 é a expressdo que caracteriza a Lei de Hooke e as relacBes entre
tensdo, deformacéo e rigidez na regido plastica do material. Dessa formula, pode-se concluir
gue materiais com altos modulos de Young requerem maiores tensdes para se deformarem.
Quando o corpo de prova sai da zona elastica e passa a ter deformacdes permanentes, a lei de
Hooke j& ndo é mais valida para descrever seu comportamento. Isso ocorre, pois, ao retirar a
tensdo aplicada, o solido ndo voltard a forma original e, consequentemente, ndo tera a mesma

deformacdo para a mesma variacao de tensao.

o= E¢ 3)

Porém, materiais frageis, como o ferro fundido, ndo possuem regido elastica
linear, conforme ocorre com 0s acos. Sua rigidez é determinada por uma linha deslocada
decorrente da inclinacdo média da regido elastica, conforme se pode observar na Figura 3
abaixo. Materiais frageis ndo possuem zona plastica consideravel antes da ruptura, falhando

com pequenas deformacdes.
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Figura 3 — Diagrama Tensdo Deformacéo de um Ferro Fundido

Tensdo o

Deformacao €
Fonte: Norton (2013) Adaptado.

Outro fator importante sobre o comportamento dos materiais é que, ao ser
submetido a uma forca axial de tracdo, o corpo ndo se deforma apenas axialmente, mas
também transversalmente, conforme a Figura 4. O pontilhado faz uma representacédo fora de
escala do comportamento do corpo submetido a tracdo. Ele se elonga na direcdo da carga e se
contrai na direcdo do seu raio. Essas deformacges sdo proporcionais, e cada material tem a sua
constante de proporcionalidade, denominada coeficiente de Poisson. Altos coeficientes de

Poisson significam maiores deformac6es na secdo transversal para um mesmo elongamento.

Figura 4 — Deformacdo durante carga axial de tracéo

Fonte: elaborada pelo autor.
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3.3 Sistemas de Freio

Infantini (2008) define um sistema de freio como um dispositivo que converte a
energia cinética do movimento de rotacdo de uma massa em calor, isto é, um dissipador de
calor cujo objetivo é reduzir a velocidade de um corpo em movimento.

Eriksson (2000) divide os sistemas de freios em trés partes:

e A parte girante: denominada como rotor, esta fixa a roda e normalmente
é fabricada em ferro fundido;

e A parte estacionaria: constituida de um material de friccdo e seus
suportes, tem a funcéo de entrar em contato com o rotor por meio de uma
pressdo, gerando o atrito que converte a energia cinética em térmica;

e O sistema hidraulico: fornece, por meio de um fluido, a forga necessaria
para empurrar a parte estacionaria contra a parte girante.

Em motocicletas, utiliza-se dois tipos de freio: a disco e a tambor. O que
diferencia esses dois modelos é o desenho da parte estacionaria e da parte girante. O sistema
hidraulico de ambos é similar. As caracteristicas desses dois sistemas s&o resumidas no

Quadro 1 abaixo.

Quadro 1 — Caracteristicas de freios a disco e a tambor

Parte girante Parte Forgas de
Modelo . .. ~
(rotor) estacionaria atuagao
Céliper
Freio a Disco Disco Pistao Axiais ao rotor
Pastilha
. Sapata
Freio a .
Tambor Lona Radiais ao rotor
Tambor oA
Pivo

Fonte: Elaborado pelo autor.

O céliper é a estrutura que abriga as pastilhas e o pistdo dos sistemas de freio a
disco. Durante a frenagem, o pistdo transmite a forca hidraulica empurrando as pastilhas
contra o disco forcando a reducdo de sua velocidade. Ja no sistema a tambor, as sapatas,
ancoradas aos pivos, pressionam a lona contra o tambor para reduzir a velocidade.

A Figura 5 ilustra um freio a tambor (a) e um freio a disco (b) de motocicletas.

Normalmente, os freios a disco sdo utilizados quando hd maior demanda de poténcia de
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frenagem, sendo, portanto, preferidos em motocicletas esportivas e de alto desempenho. Em
motos de menor cilindrada, usa-se freio a tambor, por ser um sistema de custo inferior ao
sistema a disco. Outra possibilidade é utilizar freios a disco na roda dianteira e freio a tambor
na traseira, ja que o centro de massa da moto se desloca para frente quando o freio é acionado,

exigindo uma poténcia maior na dianteira.

Figura 5 — llustracao de freio a tambor e a disco de motocicletas

Fonte: elaborada pelo autor.

3.4 Ruidos de Freio

Segundo Akay (2002), os freios convertem a maior parte da energia cinética em
energia térmica. Porém, uma parcela dessa energia cinética € convertida em energia
vibracional no sistema de freios, podendo ser transmitida para a suspensdo do veiculo ou
resultando em radiacdo sonora. Numa situacao ideal, o coeficiente de atrito entre as pastilhas
e o disco deve ser constante. Contudo, essas vibracBes suprimem a uniformidade na
distribuicdo do atrito, gerando instabilidades que causam ruidos de freios. Além disso, ha
modelos de analise de ruidos que mostram que é possivel a ocorréncia de instabilidades no
sistema mesmo com a distribuicdo de atrito constante, (Oehlmeyer 2008). A uniformidade do
material, o paralelismo entre as superficies do disco sdo outros fatores que podem gerar
ruidos. Cada um desses fatores manifesta ruidos em uma determinada frequéncia.

A classificagcdo dos ruidos de freios normalmente é feita ou pela frequéncia em
que ocorre ou pelo seu mecanismo de geracdo. Este trabalho adota a classificacdo pela
frequéncia, que subdivide os ruidos em de baixa, de média e de alta frequéncia. Na Figura 6,
estdo dispostos alguns ruidos de freio de acordo com as frequéncias aproximadas em que
ocorrem. Na parte esquerda da figura, estdo os ruidos de menor frequéncia: Creep Groan,
Crunch, Fog Horn, Groan, Grunt, Hum, Moan, Judder e Roughness. Os ruidos de maiores
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frequéncias estdo no lado direito: Chirp, Squeal de Alta Frequéncia, Squeal de Baixa
Frequéncia, Squelch, Squeak e Wire Brush. Desses, para Kinkaid et al (2003), o Squeal é um
dos mais prevalentes tanto para o usuario quanto para o ambiente, fazendo com que os
fabricantes invistam bastantes esforcos para evita-lo. Os topicos a seguir descrevem as

caracteristicas de alguns desses ruidos.

Figura 6 — Ruidos de freios e seus espectros aproximados

_«— —

Judder H
Fog Horn ™y —

- < Squelch >

< Groan ) \\‘-»—q —
\ :Creep Groan\\ £quea| de Alta
6 ) \\MOED \F(requenc:la

T \ queal Squeak
Grunt Baixa -
/J Hum Qﬁequenc@é(ohlrp
\Cruny*‘ T < ere Brush >
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Fonte: Akay (2002) Adaptado.

3.4.1 Squeal

“O Squeal é um ruido causado por atrito induzido, auto-excitado, e vibra¢do auto-
sustentavel” (OEHLMEYER 2008 apud TAN e CHEN 2005). Esse ruido pode ocorrer tanto
em baixa quanto em alta frequéncia, sendo diferenciados pela ordem de seus diametros
nodais. Sua extensdo varia entre 1 kHz e 15 kHz.

3.4.1.1 Squeal de Baixa Frequéncia

O Squeal de baixa frequéncia ocorre entre 1 kHz e 7 kHz, e possui modos entre
um e quatro didmetros nodais com frequéncias naturais diferentes do rotor, como é descrito no
trecho a seguir retirado do trabalho de AKAY (2002).

“Um squeal de baixa frequéncia envolve modos com 1, 2, 3 ou 4 didmetos nodais,
cada um com espacamento nodal mais largo que o comprimento da pastilha.
Hologramas de discos girando mostram que o squeal ocorre em uma frequéncia
diferente da frequéncia natural do rotor. Além disso, o deslocamento do rotor tem
uma forma fixa, assemelhando-se a um formato de 2,5 didmetros nodais com

respeito as coordenadas de laboratorio.” (AKAY, 2002, p.1535, tradugdo nossa)
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3.4.1.2 Squeal de Alta Frequéncia

Ja o Squeal de alta frequéncia ocorre normalmente entre 5 e 15 kHz, e esta
relacionado a modos de ordens mais elevadas, entre cinco e dez didmetros nodais. (AKAY
2002).

3.4.2 Groan

Esse ruido ocorre em baixas velocidades sob condigdes moderadas de frenagem,
como resultado de instabilidades geométricas das pastilhas, que geram o stick-slip. O espectro
de ocorréncia do groan € entre 10 e 30 Hz com harmdnicos que atingem 500 Hz. (AKAY,
2002)

3.4.3 Judder

Akay (2002) diz que o Judder ocorre em vibracdes de baixa frequéncia, oriundo
de pulsacGes continuas e uniformidades na distribuicdo de forcas de atrito na area de contato,
cujas frequéncias possuem valores multiplos da velocidade de rotacdo da roda.
3.5 Predicédo do Squeal

Figura 7 — Representacédo do efeito stick-slip
l N
e RRARAR:

Disco de Freio

H

Fonte: Oehlmeyer (2008).

Oehlmeyer (2008) afirma que ha duas principais teorias para a predicdo do
Squeal: o acoplamento modal e o stick-slip. Havendo variag¢6es no atrito, ocorre o stick-slip. O

autor explica esse fendmeno modelando a pastilha como um corpo rigido, preso por uma
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mola, que desliza em um disco com velocidade constante, conforme a Figura 7. Nesse
sistema, ocorrera uma variacao entre a forca exercida pela mola e a forca exercida pelo atrito
da pastilha com o disco. Quando a forca elastica é inferior a de atrito, 0 corpo se move
juntamente com o disco: stick. Esse movimento faz com que a mola se elongue, aumentando a
forca elastica. No momento em que a forca el&stica supera o atrito, o corpo desliza no sentido
contrério ao movimento do disco: slip. Como explicado anteriormente, a forca de atrito é
proporcional a forca normal N. Porém, a principal caracteristica do stick-slip é a consideracéo
do atrito variar em fungédo da velocidade de deslizamento das superficies de contato para que
0 sistema seja autoexcitado. J& no acoplamento modal trata-se do surgimento de instabilidades
no sistema de freio quando os modos de seus componentes se acoplam, isto é, vibram em

frequéncias muito préximas.

3.6 Parametros de desempenho importantes

Alguns parametros estdo intrinsecos ao mecanismo de desgaste em sistemas de
freios e devem ser considerados de acordo com seu impacto no desempenho dos sistemas de
freio. Infantini (2008) cita cinco:

e Coeficiente de Atrito: é esse fator que determina o qudo maior sera a
forca da frenagem, ja que a reducdo na velocidade do rotor ocorre pela
forca de atrito no contato com as pastilhas.

e Desgaste: O desgaste do disco e do material de friccdo causa alteracfes
nas propriedades do contato. A rigidez do disco muda, e pode haver a
ocorréncia de ruidos.

e \Velocidade de escorregamento: Essa grandeza esta ligada a analise de
performance, pois o disco esta girando. Porém, segundo Infantini (2008), a
velocidade de escorregamento tem efeito insignificante no desempenho
dos sistemas de freios.

e Pressdo de contato: A pressdo esta relacionada ao atrito. Quanto maior for
a pressdo aplicada nas pastilhas, maior serd a forca normal e,
consequentemente, maior a forga de atrito no contato.

e Temperatura no contato: as tensdes térmicas causam deformacfes que

alteram o contato da pastilha com o disco (Infantini et al 2008)
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3.7 Método dos Elementos Finitos

Em sistemas continuos, é possivel determinar a solucdo dos céalculos de tensdes,
deformacdes e deslocamentos em todos os pontos do sistema por meio de métodos analiticos.
Contudo, esses métodos sdo limitados a poucos casos, dependendo da complexidade da
geometria do sistema. Dai, surge a necessidade de elaborar um procedimento de célculo
aplicavel de forma mais geral, independente da geometria, (Alves Filho 2000). O Método dos
Elementos Finitos (MEF) consiste em dividir um sistema em um determinado ndmero de
elementos, de modo a obter solugdes aproximadas em uma quantidade finita de pontos, a
depender do numero de subdivisdes. Essa discretizacdo é realizada gerando uma malha com
todos os elementos interligados entre si por seus nos.

Quanto menores forem os elementos da malha, maior o tempo gasto para
processar os célculos. J& elementos mais grosseiros reduzem o tempo de processamento. A
definicdo do tamanho dos elementos deve ser feita seguindo alguns critérios. Em locais onde
o0 gradiente de concentracdo de tensfes é pequeno, pode-se utilizar uma malha mais grosseira.
Mas se ha concentracdo de tensdes, a malha deve ter uma maior densidade, para que seja
possivel obter essas variagdes.

Para obter melhores resultados, realiza-se um refinamento, aumentando ou
diminuindo a densidade da malha em certos pontos da estrutura, com o proposito de verificar
se ha convergéncia nos resultados da analise. Se houver diferencas significativas entre uma

malha e outra, significa que a anterior ainda esta muito grosseira.

Figura 8 — Diferenca na densidade da malha no ponto de concentragdo de tenséo

Fonte: elaborada pelo autor.

Na Figura 8 ha dois exemplos da densidade da malha no entalhe. Pode-se observar

a malha com a densidade uniforme em toda a estrutura do sélido (a). Ja em (b) a malha tem a
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densidade reduzida gradualmente até chegar ao ponto em que ha concentracio de tensdes. A
priori, 0 modelo que possui uma menor densidade de malha no entalhe representa melhor a
situacdo, mas s se pode afirmar isso ao realizar um estudo de convergéncia. Outro fator
importante na andlise diz respeito as condi¢cdes de contorno, que sdo restricdes as quais o0
sistema esta sujeito e devem ser imputadas no software utilizado. Essa parte requer bastante
atencdo dos projetistas, por ser onde ocorre a maioria dos equivocos durante a andlise pelo
MEF.

Gracas aos avancos computacionais, as analises dos dias atuais sdo usualmente
realizadas com auxilio de softwares. H& duas classes desses programas que estéo relacionados
as analises por elementos finitos: os utilizados no desenvolvimento de representacGes
geométricas, Computer Aided Design (CAD); e os baseados no método dos elementos finitos,
Computer Aided Engineering (CAE). Nesses softwares é possivel representacdes e modelos

das estruturas e componentes a serem analisados.

3.7.1 Analise de Vibracgtes

Nouby (2011) explica o procedimento matematico da andlise de vibracfes de
sistemas de freio. Estes célculos sdo resolvidos pelos solucionadores dos softwares

disponiveis no mercado.

Mi+Cu+Ku=0 4)

Os sistemas sdo governados pela Equacdo 4, onde M é a matriz de massa, C é a
matriz de amortecimento e K é a matriz assimétrica de rigidez e u é o vetor deslocamento. O
atrito faz com que a matriz de rigidez tenha propriedades especificas, de acordo com a
Equacdo 5, onde K é a rigidez total, Kesruura € @ matriz de rigidez da estrutura, p é o

coeficiente de atrito, e Kayito COrresponde a matriz assimétrica de rigidez de atrito induzida.

K = Kestrutura + UKatrito (%)

Para cada modo de vibragdo, hd um par de autovalor A e autovetor y, sendo o; a
parte real do i-ésimo modal e w; a parte imaginaria do autovetor desse mesmo modal,
conforme exposto na Equacéo 6. A existéncia de autovalores complexos indica a presenca de

instabilidades, e a parte positiva representa a propensdo do sistema a instabilidades.
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Aiz = a; T iw; (6)

A Equacgdo 7 descreve o movimento dos modos de vibragdo como uma onda
senoidal amortecida. Coeficientes de amortecimento positivos causam oscilagdes na

amplitude de vibracao e deixam o sistema de freio instavel.

{u;} = {4;}e%  cosw;t (7

H& duas maneiras de abordar o problema de ruidos de freio pelo MEF: pelo
dominio da frequéncia e pelo dominio do tempo. Budynas e Nisbett (2016) diz que, para
analises de vibracdo, a maioria dos softwares disponiveis no mercado come¢a com uma
analise modal, que fornece os autovalores e autovetores do componente. Esse tipo de analise
se baseia na rigidez e nas deflexdes resultantes. Depois, 0 resultado pode ser transferido para
outros solucionadores para serem feitas outras analises, como a transiente. Esse trabalho

utiliza um solucionador que trabalha no dominio da frequéncia.

Figura 9 — Exemplos de Modos de Flexdo em Discos de Freio

ia)

Fonte: Kang et al (2008) Adaptado.

Na Figura 9 é possivel observar dois exemplos de modos de vibrar de flexdo de
pista. H& quatro e seis diametros nodais respectivamente em (a) e (b). Segundo Oehlmeyer
(2008), esse numero de diametros nodais representa a quantidade de linhas nodais radiais em

determinado modo de vibrar.
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4 METODOLOGIA

Neste topico, sdo descritos os procedimentos realizados para obter 0 modelo de
analise numerica pelo método dos elementos finitos em um freio a disco de motocicleta. O
método consiste em desenhar os componentes e configurar a simula¢do no software Ansys
Workbench® de modo a extrair autovalores e autovetores dos mil primeiros modos de
vibracdo. E feita uma analise da distribuicio de pressdo nas pingas e sobre a convergéncia das
simulacdes. Por fim, sdo apresentados os parametros de projeto e a metodologia para analise

de sensibilidade de cada um deles.
4.1 Elaboracédo do Modelo

O disco e o conjunto de pastilha foram modelados em CAD por meio do software
Autodesk Fusion 360 de acordo com as geometrias e dimensdes de componentes disponiveis
no mercado. Observa-se os desenhos do disco, das plaguetas e material de friccdo, e da

montagem utilizada no estudo na Figura 10.

Figura 10 — Modelos em CAD do disco, das pastilhas e da montagem do disco e pastilhas

Fonte: elaborado pelo autor.

Concluidos os desenhos, esses foram salvos em IGES, que é um formato de
arquivos comum a softwares CAD e CAE. Dessa forma, foi possivel importar as geometrias
no software Ansys Workbench®. Para iniciar uma simulagdo no Ansys Workbench®, é
necessario definir o tipo de simulacdo a ser executada na janela de projeto. Como foi

executada uma andlise modal, definiu-se uma caixa para 0s materiais, uma para a analise
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estrutural e uma para a analise modal.

Figura 11 — Configuracdes iniciais na tela de projeto do Ansys Workbench®

- A - B b C
2 @ EngneeringData + i3 & Engneering Data g1z & EngneeringData d
Materiais 3 @ Geometry 2 &3 (@ Geometry 2,
4 |§@ Model T ,———W4 P Model F .
5 @ Setup e ‘—/-C5 @ Setup )
& |§F Solution F 4 6 g Solution T .
7 @ Results F 7 @ Results T .

Anidlise Estrutural Andlise Modal

Fonte: elaborada pelo autor.

Note que, de acordo com a Figura 11, hd uma ligacdo, em azul, do item
Engineering Data das caixas A, B e C, que significa que todas as definicdes e alteracdes feitas
em A, serdo compartilhadas por B e C. Isso permite a variagdo dos parametros na simulagéo
sem que o0s outros parametros sejam alterados. Da mesma forma, ha ligacdes de B para C
entre os itens Geometry e Model, que também podem ser modificados sem alteracGes de
outros parametros. O item Solution da caixa B € uma entrada do item Setup da caixa C. Isso
ocorre pela necessidade de testes entre os contatos da montagem antes de se iniciar a analise

modal, como serd mais detalhado adiante.

Tabela 1 — Densidade, Mo6dulo de Young e Coeficiente de Poisson dos
materiais de cada componente

Componente Densidasde Mdulo de Young Coeficiente de Poisson
(kg/m”) (GPa)
Disco 7155 125 0,23
Material de Fricgao 2045 2,6 0,34
Plaqueta 7850 210 0,3

Fonte: Oehlmeyer (2008) Adaptado.

Apos a selecdo do tipo de analise, é necessario importar o desenho e definir os
parametros de simulacdo. Os dados dos materiais foram preenchidos de acordo com o0s
valores da Tabela 1 obtidos na literatura. Feito isso, a geometria com a montagem no formato
IGES foi importada e entdo foi dado inicio as configuragdes no Ansys Mechanical.

Primeiramente, todos os contatos sdo revisados e definidos de acordo com o

Quadro 2 a seguir, pois o software cria contatos automaticamente quando uma geometria é
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importada. Os termos Contact, Contact Bodies, Target Bodies, Type, Behavior, Formulation e
Detection Method estdo em inglés por se tratarem de entradas configurdveis no programa.
Suas respectivas traducdes sdo Contato, Corpos Contato, Corpos Alvo, Tipo, Comportamento,
Formulacdo e Método de Deteccdo. As interfaces sdo definidas de acordo com o seu
comportamento. O contato entre as plaquetas e seus respectivos materiais de friccdo sé@o
definidos como Bonded, ja que estdo colados e ndo devem se movimentar entre si. J& 0S
contatos entre o disco e os materiais de friccdo sdo definidos como Frictional, devido ao
deslizamento que ocorre nessas interfaces. O Contato Corpo é a entrada que define a
referéncia do contato e o Contato Alvo é a entrada que usa o Contato Corpo como referéncia
na interface de contato. Isso € uma notacdo para a utilizacdo do software.

A formulacdo utilizada também depende do tipo de contato, sendo
preferencialmente utilizado o método Multi Point Constraint (MPC) para interfaces coladas e
Augmented Lagrange para superficies que irdo se deformar de maneiras distintas entre contato
e alvo. Isso pois 0 método MPC restringe multiplos pontos da geometria, de forma mais
préxima a corpos colados, enquanto o outro método permite distor¢Ges localizadas. O método
de deteccdo se trata da formulacdo utilizada pelo programa para detectar os pontos a serem

restringidos e, por isso, ndo sendo aplicadas a formulagdes que permitem variagGes pontuais.

Quadro 2 — Configuracdes de cada contato imputadas no Ansys Workbench®

Material de | Plaqueta 2 para | Materialde | Plaqueta 1 para
Contact Friccdo 2 o Material de Friccdo 1 o Material de
para o Disco Friccao 2 para o Disco Friccdo 1
. Material de Material de
Contact Bodies . IN Plaqueta 2 . IN Plaqueta 1
Fricgao 2 Friccao 1
. . Material de . Material de
Target Bodies Disco . IN Disco . IN
Fricgao 2 Friccao 1
Type Frictional Bonded Frictional Bonded
Behavior Symetric Symetric Symetric Symetric
Formulation Augmented MPC Augmented MPC
Lagrange Lagrange
Detection N3o se aplica Nodal-Normal N30 se aplica Nodal-Normal
Method P From Contact P From Contact

Fonte: elaborado pelo autor.

Depois, € necessario atribuir as “key options” dos contatos deslizantes. Essas
opcodes sdo atribuidas por meio de uma linguagem propria do Ansys, chamada APDL (Ansys
Parametric Design Language), que significa Linguagem de Desenvolvimento Paramétrico do
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Ansys. Dessa forma, atribui-se o0 comando KEYOPT com elementos do tipo cid e valores 4 e
3, de acordo com a Figura 12, a seguir. Esse comando foi aplicado apenas aos contatos

deslizantes para definir a localizacéo e o tipo de deteccdo do contato.

Figura 12 — Comandos APDL aplicados aos contatos deslizantes
Contacts

] i Bonded - Back_Plate_Right to Pad_Right
EI J l Frictional - Pad_Right To Disc
R & KEYOPT <—

A ! Bonded - Back_Plate_Left to Pad_Left

EI Ji Frictional - Pad_Left To Disc
b [B= KEYOPT

Fonte: elaborada pelo autor.

KEYOPT, cid, 4, 3

Apos as definigBes necessarias nos contatos, é feito um teste para verificar suas
condicdes iniciais por meio da ferramenta Contact Tool dentro do menu Connections. Os
possiveis resultados anormais dessa verificacdo estdo descritos na Tabela 2, a seguir. A cor
vermelha indica que h& algo de errado, pois um contato que deveria estar fechado esté aberto.
A cor amarela destaca a existéncia de um contato aberto, o que pode ser aceitavel,
dependendo do tipo de analise. A cor laranja significa que o contato esta fechado, mas em
uma condicdo ndo usual, com a existéncia de lacunas ou penetracdo na interface. E a cor cinza
indica inatividade no contato, o que pode ser aceitavel, dependendo do tipo de formulagéo

utilizada.

Tabela 2 — Tabela Fornecida pelo Ansys

Cor Descrigao

O contato esta aberto, mas deveria estar fechado. Isso se aplica aos tipos de
contato Bonded e No separation.

Amarelo g contato esta aberto, o que pode ser aceitavel.

O contato esta fechado, mas possui uma grande quantidade de lacunas ou
penetracao.

Laranja

O contato estd inativo. Isso pode ocorrer para as formula¢cdes MPC (Multi-Point
Constraint) e Normal de Lagrange, e no comportamento auto asymmetric.

Cinza

Fonte: Ansys Mechanical® (Adaptado).
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Como o contato entre o disco e os materiais de friccdo devem estar fechados, sem
grandes lacunas ou penetracBes, é desejavel que esses estejam em branco na Figura 13;
enguanto os contatos das plaquetas com os materiais de friccdo devem estar em branco ou
inativos, ja que sdo colados e, dessa forma, utilisa-se a formulacdo MPC. Das informacdes
iniciais dos contatos, pode-se observar que houve apenas duas interfaces com a cor diferente
de branco: o lado do contato do Back_Plate Right To Pad_Right e do Back Plate_Left To
Pad_Left, que se tratam do contato da Plaqueta para o Material de Fricgdo dos lados direito e
esquerdo, respectivamente. Assim, sabendo que 0s contatos estdo em conformidade com o que

se deseja, segue-se para as proximas etapas.

Figura 13 — Informac®es Iniciais sobre os contatos

Bonded - Back_Plate_Right To Pad_Right | Target Bonded Closed 50, 1,7347e-018 0, 2,5e-004 0 1,2502e-003

) f
9,

Target Bonded |Closed 50, 4,3358e-019 3,5671e-011 9,0202e-011 1,2502e-003

Bonded - Back_Plate_Left To Pad_Left

0.
Frictional - Pad_Right To Disc Contact Frictional |Closed 50, 1,3933e-010 0, 1,3933e-010 8,6736e-019 5,0007e-003 ,
Frictional - Pad_Right To Disc Target Frictional Closed 78, 1,891e-010 0, 1,891e-010 8,6736e-019 2,990%e-003 11,
Frictional - Pad_Left To Disc Contact Frictional Closed 50, 1,3435e-010 o, 1,3435e-010 4,3368e-019 5,0006e-003 A
Frictional - Pad_Left To Disc Target Frictional Closed 78, 1,9812e-010 o, 1,981%e-010 4,3368e-019 2,982e-003 13,

Fonte: Ansys Mechanical®.

O proximo passo é definir uma malha para a anélise. A principio, utilisou-se uma
malha gerada automaticamente pelo Ansys, conforme ilustrado na Figura 14. Os detalhes de

refino de malha e estudo de convergéncia serdo abordados mais adiante.

Figura 14 — Malha Automatica

Fonte: elaborada pelo autor.
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Antes de realizar a analise modal, é necessario executar uma andlise estrutural
para verificar se 0 modelo estd sendo capaz de distribuir a pressdo de forma simétrica entre as
pincas. Esse teste se faz necessario devido ao tempo de extracdo dos modos ser alto e exigir
bastante memaria do computador. Na Figura 15 estdo ilustrados os parametros configurados
nessa analise, sendo eles: Fixed Support,que define o suporte da estrutura e é aplicado no furo
destinado aos parafusos do disco; Pressure e Pressure 2, que sdo as pressdes aplicadas as
pincas no momento da frenagem, definidas nas plaquetas esquerda e direita; Remote
Displacement e Remote Displacement 2, que definem em que sentido as pincas estarao livres
para se movimentarem, isto €, seus deslocamentos; e Commands (APDL), que, pelo comando
NROPT, define a utilizagdo de matrizes de elementos assimétricos, por meio do roétulo
UNSYM.

Figura 15 — Configuragdo da Anélise Estatica Estrutural

[# Mamed Selections
....... DiSE

....... ‘J@] Leﬂj:lad
------- /A0 RightPad

A—] static Structural {B5)
------- i1 Analysis Settings
------- B, Fixed Support
....... ﬁ L. Pressure

------- B Pressure 2

------- Remote Displacement
------- .‘,ﬁf}v Remote Displacement 2 NROPT, UNSYM
------- /3 Commands {(APDL)
- Solution (B6)
- @ Solution Information
= Contact Toal
....... Status
------- A Frictional Stress
- Pressure
f ﬁ Sliding Distance

Fonte: elaborada pelo autor.

Apos setar as configuragdes, obtém-se, por meio da ferramenta Contact Tool, a
distribuicdo de pressdo nas duas pingas. Destaca-se que o intuito desta verificagcdo é que haja
distribuicdo de pressdo com simetria. A Figura 16 ilustra a distribuicdo obtida, que esta
relativamente simétrica. A cor vermelha indica os pontos onde houve maior presséo, seguido
por amarelo, verde claro, verde escuro, ciano, azul claro e azul escuro, em ordem decrescente
de pressbes. Os pontos coloridos estdo simetricamente distribuidos entres os pads com

pequenas variagdes em suas formas, o que configura esse resultado como aceitavel
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Figura 16 — Distribuicéo de Pressdo Simétrica

Fonte: elaborada pelo autor.

Ja na Figura 17 ha uma distribuicdo ndo aceitavel, que indicaria algum erro
durante a formulacédo ou execucdo do modelo de simulacdo. Caso fosse obtido um resultado
como esse ou similar, se faria necessario realizar uma investigacdo para detectar qual erro
causou tal problema e corrigi-lo. Ratifica-se a importancia de realizar esse tipo de verificagéo,
ja que alguma inconformidade na distribuicdo de pressdo comprometeria todos os resultados
da simulacdo, fazendo o computador executar calculos cujos resultados ndo teriam utilidade

alguma, desperdicando tempo e recursos computacionais.

Figura 17 — Distribuicéo de Pressdo N&o Conforme

Fonte: elaborada pelo autor.

Passada a verificacdo da distribuicdo de pressao, chega-se a etapa de configuracao
da analise modal. Na Figura 18, pode-se observar os comandos utilizados na analise. O
comando CMROTAT especifica a velocidade de rotacdo de um componente em analises de
brake squeal, sendo, entdo, imputado no menu Pre-Stress para atribuir uma rotacdo de 10
rad/s ao elemento Disc, que € o disco. Depois, dentro do menu Modal, utiliza-se os comandos
MODOPT e MXPAND. O comando MODOPT especifica as opcbes de analise modal, onde
se deseja obter os primeiros mil modos amortecidos. O método QRDAMP utiliza o algoritmo
QR em um sistema amortecido para a extracdo dos modos. A opgdo on indica que o0s
autovalores complexos serdo calculados e retornados no resultado. O comando MXPAND
especifica, nesse caso, 0 nimero de modos a expandir. Por fim, dentro do menu Solution, ha
dois comandos PSOLVE, que tem a funcdo de direcionar o software para realizar uma solugéo

parcial do problema. O comando PSOLVE com o rétulo EIGQRDA calcula os autovalores e
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autovetores e o0 com o rotulo EIGEXP expande a solucéo dos autovetores.

Figura 18 — Configuracdo da Analise Modal
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Fonte: elaborada pelo autor.

4.2 Refino do Modelo

Apdbs a execucdo de todos o0s passos anteriores, € possivel obter resultados sobre
0s pontos de instabilidade dos primeiros mil modos de vibracdo do conjunto modelado.
Porém, para validar a qualidade desses resultados, é necessario realizar um estudo de
convergéncia para assegurar a necessidade ou ndo de refinar a malha. Todas as simulacdes
deste trabalho foram realizadas em um computador com 8 GB de memdria RAM e um
processador AMD A8-7600 Radeon R7, 10 Compote Cores 4C+6G, e essa condicdo foi
fundamentalmente limitante na qualidade da analise, ja que essa configuracdo de hardware €
bastante modesta para 0 nimero de modos extraidos e expandidos nesta analise.

A Figura 19 apresenta as quatro malhas utilizadas para analisar, de forma bem
simplista, a convergéncia entre os modelos. A configuracdo (a) é uma malha gerada
automaticamente pelo Ansys utilizando a geometria original do disco com um ressalto na parte
central, que é mais espessa. Nesse arranjo, o solucionador do programa detectou 102 pontos
de instabilidade, sendo a maxima instabilidade ocorrida na frequéncia de 73,6 kHz com um
valor de 235. Em seguida, fez-se uma malha (b) mais fina, com 29628 nos e 4816 elementos,
que apresentou 121 pontos de instabilidade e a maxima instabilidade em 49,9 kHz com valor
de 208. Depois, removeu-se 0 ressalto do disco e utilizou-se novamente uma malha
automatica, conforme ilustrado em (c), obtendo 105 pontos de instabilidade e maxima
instabilidade de 225 na frequéncia de 73,6 kHz. Por fim, foi feito um rearranjo que resultou na
malha (d), que resultou em 117 pontos de instabilidade, sendo a maxima de 268 em 58,45
kHz.
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Figura 19 — Refino de Malha

29628 nds
4816 elementos

14044 nos
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Fonte: elaborada pelo autor.

Observando a Tabela 3, nota-se que ha desvios superiores a 10% nos resultados
dos pardmetros das malhas da Figura 19. Porém, a diferenca no tempo de calculo entre a
malha (a) e a malha (b) foi bastante alta, sendo essa segunda de 62,83% mais lenta. A demora
quando mais nés e elementos sdo utilizados na malha é decorrente da limitacdo do hardware
disponivel. Entre as malhas (a) e (d) a diferenca de tempo de calculo também foi alta, sendo a
malha (d) mais de 31,71% mais lenta que a (a). Essa diferenca entre os tempos de simulagéo
limitou a escolha por uma malha menos refinada, ja que a diferenca percentual entre o tempo
de célculo chegou a ser quatro vezes maior que a diferenca percentual de pardmetros. Entre os
modelos com e sem ressalto no centro do disco ndo houve diferencas significativas, optando-
se, entdo, pelo modelo (c) para realizar as andlises de sensibilidade de parametros. Esses
valores podem ser melhor observados na Figura 20, que contém a dispersdo de todos os
pontos de instabilidades detectados.
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Tabela 3 — Comparativo dos resultados paramétricos entre modelos de malha

Desvio dos Numero de Maxima Frequéncia Tempo de

resultados Instabilidades Instabilidade Associada Calculo
Entre (a) e (b) 15,70% 12,91% 47,62% 62,83%
Entre (a) e (c) 2,86% 4,63% 0,030% 3,45%
Entre (a) e (d) 12,82% 12,17% 26,06% 31,71%

Fonte: elaborada pelo autor.

Figura 20 — Comparativo entre as malhas e geometrias da Figura 17
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Fonte: elaborada pelo autor.

4.3 Analise de Sensibilidade de Parametros

De posse de um modelo que funciona para a analise numérica do fendbmeno brake
squeal, foi realizada uma anélise de sensibilidade dos pardmetros atrito, pressdo aplicada nas
pincas de freio, rotacdo do disco e rigidez dos elementos. Os valores da coluna Padrdo na
Tabela 3 foram baseado em valores padrGes dos componentes de freio, adaptados de
Oehlmeyer (2008). Extrapolou-se valores inferiores e superiores a esses padrdes para que
fosse possivel verificar a sensibilidade de cada um deles para a ocorréncia de pontos de
instabilidade nos modos de vibragdo do sistema. Ressalta-se que no pardmetro rotagdo ha duas
extrapolacOes superiores, 13 rad/s e 50 rad/s, cuja motivagdo sera explicitada no proximo

topico.



Tabela 4 — Parametros e
dos parametros

extrapolacOes realizadas na andlise de sensibilidade

Grandeza Extrapolagdo Padrio Extrapolagdo
Inferior Superior
Atrito 0,2 0,3 0,4
Pressao (MPa) 4,0 4,5 5,0
Rotagdo (rad/s) 7 10 13 e 50
Rigidez do Disco (GPa) 25 125 225
Rigidez da Plaqueta (GPa) 110 210 310
Rigidez do Material de Fricgdo (GPa) 1,6 2,6 3,6

Fonte: elaborada pelo autor.
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5 RESULTADOS

5.1 Atrito

A Figura 21 mostra a distribuigdo de todos os autovalores e autovetores detectados
pela simulagdo ao variar o parametro atrito. Os triangulos verdes representam resultados para
coeficiente de atrito 0,2; os quadrados vermelhos representam resultados para coeficiente de

atrito 0,3; e os losangos azuis representam resultados para coeficiente de atrito 0,4.

Figura 21 — Efeito do Coeficiente de Atrito na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

Foram detectados 54, 105 e 131 pontos com parte real positiva, sendo as maximas
instabilidades com valores absolutos de 117,993, 224,716 e 336,953; e frequéncias associadas
as maximas instabilidades 64,6 kHz, 73,6 kHz e 73,5 kHz; todos os valores para atrito 0,2, 0,3
e 0,4, respectivamente. Dentro da zona do squeal, foram encontrados 2, 1 e 2 pontos de
instabilidade, com frequéncias maximas em torno de 13 kHz.

A Figura 22 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia o atrito. Percebe-se que, quanto maior o valor do atrito, maior o

numero de instabilidades, principalmente em frequéncias mais altas.
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Figura 22 — Progndstico das Frequéncias Instdveis em funcdo do
Coeficiente de Atrito
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Fonte: elaborada pelo autor.

5.2 Pressao

Figura 23 — Efeito da Press@o de Contato na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

A Figura 23 ilustra a distribuicdo de todos os autovalores e autovetores detectados
pela simulagdo ao variar o pardmetro pressdo. Os quadrados vermelhos representam
resultados para pressdo de 4 MPa; os triangulos verdes representam resultados para pressao de

4,5 MPa; e os losangos azuis representam resultados para pressao de 5 MPa.
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Foram detectados 107, 105 e 109 pontos com parte real positiva, sendo as
maximas instabilidades com valores absolutos de 224,504, 224,716 e 224,895; e frequéncias
associadas as maximas instabilidades 73,6 kHz, 73,6 kHz e 73,6 kHz; todos os valores para
pressdo aplicada de 4,0 MPa, 4,5 MPa e 5,0 MPa, respectivamente. Dentro da zona do squeal,
foram encontrados apenas um ponto em cada uma das simulagdes, com frequéncias maximas
em torno de 13,2 kHz.

Figura 24 — Progndstico das Frequéncias Instaveis em funcdo da

Pressdo de Contato
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Fonte: elaborada pelo autor.

A Figura 24 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia a pressdo. Percebe-se que a pressao influencia pouco na
ocorréncia de instabilidades, tendo apenas um pequeno aumento no numero de ocorréncias

entre a menor e a maior pressao aplicada.

5.3 Rotacéo do Disco

A Figura 25 contém a distribuicdo de todos os autovalores e autovetores
detectados pela simulacdo ao variar o parametro rotacdo. Os losangos roxos representam
resultados para rotacdo de 7 rad/s; os losangos vermelhos representam resultados para rotacéo
de 10 rad/s; losangos verdes representam resultados para rotacdo de 13 rad/s; e os losangos

azuis representam resultados para rotacéo de 50 rad/s.
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Figura 25 — Efeito da Rotac&o do Disco na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

Figura 26 — Progndstico das Frequéncias Instaveis em funcdo da

Rotacdo do Disco
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Fonte: elaborada pelo autor.

Foram detectados 105 pontos com parte real positiva, sendo as maximas
instabilidades com valores absolutos de 224,725; e frequéncias associadas as maximas
instabilidades 73,6 kHz, para todos os valores de rotacdo aplicada. Dentro da zona do squeal,
foi encontrado apenas um ponto em cada uma das simulag¢fes, com frequéncias maximas em
torno de 13,2 kHz.
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A Figura 26 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia a rotacdo. Percebe-se que esse pardmetro ndo influencia a

ocorréncia de instabilidades, tendo sido todos os resultados idénticos.

5.4 Rigidez da Plaqueta

A Figura 27 mostra a distribuicéo de todos os autovalores e autovetores detectados
pela simulacdo ao variar o parametro rigidez da plaqueta. Os quadrados vermelhos
representam resultados para rigidez de 110 GPa; os triangulos verdes representam resultados

para rigidez de 210 GPa; e os losangos azuis representam resultados para rigidez de 310 GPa.

Figura 27 — Efeito da Rigidez da Plaqueta na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

Foram detectados 92, 105 e 97 pontos com parte real positiva, sendo as maximas
instabilidades com valores absolutos de 162,256, 224,716 e 239,562; e frequéncias associadas
as maximas instabilidades 47,5 kHz, 73,6 kHz e 45,3 kHz; todos os valores para rigidez de
110 GPa, 210 GPa e 310 GPa, respectivamente. Dentro da zona do squeal, foram encontrados

um ponto de instabilidade em cada, com frequéncias maximas de 12,7 kHz, 13,2 kHz e 5,5
kHz.
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Figura 28 — Prognostico das Frequéncias Instaveis em fungdo da Rigidez
da Plaqueta
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Fonte: elaborada pelo autor.

A Figura 28 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia a rigidez da plaqueta. Percebe-se que, ha um aumento no
namero de pontos de instabilidades entre a maior e a menor rigidez. Além disso, os valores
absolutos da méaxima instabilidade também aumentam, e ha uma pequena reducdo na

frequéncia maxima.

5.5 Rigidez Disco

A Figura 29 mostra a distribuicdo de todos os autovalores e autovetores detectados
pela simulacdo ao variar o pardmetro rigidez do disco. Os losangos azuis representam
resultados para rigidez de 225 GPa; os triangulos verdes representam resultados para rigidez
de 125 GPa; e os quadrados vermelhos representam resultados para rigidez de 25 GPa.

Foram detectados 44, 105 e 125 pontos com parte real positiva, sendo as maximas
instabilidades com valores absolutos de 142,199, 224,716 e 329,579; e frequéncias associadas
as maximas instabilidades 44,6 kHz, 73,6 kHz e 82,6 kHz; todos os valores para rigidez de 25
GPa, 125 GPa e 225 GPa, respectivamente. Dentro da zona do squeal, foram encontrados 1, 2
e 2, sendo 13,2 kHz a frequéncia maxima para 25 GPa, 12,1 kHz para 125 GPa e 14,0 kHz

para 225 GPa. Diante disso, pode-se afirmar que a rigidez do disco é um fator bastante
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importante para a ocorréncia do fendmeno brake squeal, pois houve o dobro de pontos de

instabilidade entre a menor e a maior rigidez analisadas nas simulagdes.

Figura 29 — Efeito da Rigidez do Disco na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

A Figura 30 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia a rigidez do disco. Percebe-se que, quanto maior o valor da
rigidez, maior o nimero de instabilidades, tanto na analise geral quanto se restringindo a zona
de ocorréncia do brake squeal.

Figura 30 — Prognostico das Frequéncias Instaveis em funcdo da Rigidez do
Disco
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Fonte: elaborada pelo autor.
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5.6 Rigidez do Material de Fricgéo

Figura 31 — Efeito da Rigidez do Material de Friccdo na geracdo do Brake Squeal
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Fonte: elaborada pelo autor.

A Figura 31 contém a distribuicdo de todos os autovalores e autovetores
detectados pela simulacdo ao variar o0 parametro rigidez do material de friccdo. Os losangos
azuis representam resultados para rigidez de 3,6 GPa; os triangulos verdes representam
resultados para rigidez de 2,6 GPa; e os quadrados vermelhos representam resultados para
rigidez de 1,6 GPa.

Figura 32 — Prognostico das Frequéncias Instaveis em funcdo da Rigidez do
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Fonte: elaborada pelo autor.
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A Figura 32 ilustra de forma mais intuitiva a sensibilidade do parametro pontos de
instabilidade quando se varia a rigidez do material de friccdo. Percebe-se que ha uma
diminuicdo do numero de pontos de instabilidade entre a menor e a maior rigidez analisadas,
porém, ha o aparecimento instabilidades em frequéncias mais elevadas. Foram detectados
103, 105 e 75 pontos com parte real positiva, sendo as maximas instabilidades com valores
absolutos de 225,610, 224,716 e 174,728; e frequéncias associadas as maximas instabilidades
43,4 kHz, 73,6 kHz e 85,8 kHz; todos os valores para rigidez de 1,6 GPa, 206 GPa e 3,6 GPa,
respectivamente. Dentro da zona do squeal, foram encontrados um ponto de instabilidade em
cada simulacdo, com frequéncias de 10,4 kHz, 13,2 kHz e 8,2 kHz, para valores

respectivamente crescentes de rigidez.
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6 CONCLUSAO

e As simulagOes se mostraram capazes de detectar pontos com partes reais dos
autovetores positivas, que indicam possiveis instabilidades autoexcitadas no sistema de freio.

e Realizou-se um teste de verificacdo da distribuicdo de presséo nas pingas de
freios e todas se mostraram simétricas.

e O refino da malha foi limitado pelo hardware disponivel, sendo esse fator
passivel de melhorias em trabalhos futuros, o que causou desvios de até 15,7% na ocorréncia
de instabilidades.

e O ressalto na parte central do disco analisado néo teve influéncia significativa
na ocorréncia de ruidos de freio.

e Em todas as simulacbes houve a presenca de a0 menos um ponto com parte
real positiva associado a uma frequéncia dentro da faixa de ocorréncia do fenémeno brake
squeal.

e A0 analisar o atrito, observou-se que hd um aumento no numero e na
intensidade dos pontos de instabilidade quando esse é aumentado, havendo a deteccdo de 54
pontos de instabilidade para coeficiente de atrito 0,2 e 131 pontos para atrito de 0,4.

e Para a pressdo de contato aplicada nas plaquetas, houve um pequeno aumento
no namero de ocorréncias, sendo 107 para uma pressao de 4,0 MPa e 109 para 5,0 MPa.

e A variagdo na intensidade da rotagcdo do disco teve influéncia nula na
ocorréncia e intensidade de instabilidades, ndo havendo diferencas entre nenhuma das
rotac6es simuladas: 7 rad/s, 10 rad/s, 13 rad/s e 50 rad/s.

e O aumento na rigidez da plaqueta causou um aumento moderado no numero de
instabilidades, sendo 92 pontos detectados para 110 GPa de rigidez e 97 pontos para 310 GPa
de rigidez desse componente.

e Arrigidez do disco se mostrou o parametro com maior influéncia na ocorréncia
e intensidade de instabilidades no sistema analisado. Com o aumento da rigidez do disco
houve um aumento nesses valores, sendo 44 ocorréncias para 25 GPa de rigidez e 125
ocorréncias para 225 GPa de rigidez.

e Arigidez do material de friccdo também apresentou influéncia na deteccéo de
pontos de instabilidade. Na menor rigidez (1,6 GPa) houve 103 pontos de instabilidade. Ja
para 3,6 GPa, houve ocorréncia de 75 pontos, que é um indicativo que a rigidez desse

componente e 0 niumero de pontos detectados sdo inversamente proporcionais.
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