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RESUMO

A medida que a qualidade dos veiculos melhora, os clientes exigem freios mais silenciosos. As
reclamacdes de clientes resultam em custos de garantia significativos, motivando a necessidade
de estudar o ruido dos freios nas fases iniciais do projeto. Durante a frenagem, o atrito entre as
pastilhas e o disco de freio pode induzir uma instabilidade dinamica no sistema. Essa
instabilidade pode irradiar ruido, comumente conhecido como squeal. O squeal em freios a
disco tem sido uma questdo desafiadora para muitos engenheiros e pesquisadores devido a sua
imensa complexidade. Essa instabilidade dindmica esta ligada a um modo de vibrar instavel do
sistema. Esse modo pode ser identificado durante a extracdo de autovalores complexos porque
a parte real do autovalor correspondente é positiva. Esse método de elementos finitos (MEF),
conhecido como Anélise de Autovalores Complexos (CEA), também pode ser usado para
interpretar resultados de testes, simular modificacfes na geometria ou nas propriedades dos
materiais além de explorar ideias inovadoras. O objetivo deste trabalho é investigar a correlacdo
desse método numerico com resultados experimentais. Além disso, uma mudanca de geometria
é proposta no modelo para eliminar um modo instavel. No final, a eficicia dessa modificacao é
avaliada com o teste de ruido em dinamdémetro. A maxima variacdo encontrada entre a
frequéncia natural amortecida do autovalor instavel e a frequéncia do squeal foi de 2,4%. Trata-
se de uma boa correlacdo entre 0 modelo de elementos finitos e os testes experimentais,
comprovando que essa abordagem pode ser aplicada ao projeto de sistemas de freio a disco.
Entretanto, a quantidade de modos instaveis previstos no modelo é superestimada e requer ao
menos um teste experimental, em dinamdmetro ou em veiculo, para que se possa confirmar
qual ou quais dos autovalores com parte real positiva serdo de fato excitados nas condic¢des
operacionais do sistema de freio.

Palavras-chave: freio a disco; ruido; squeal; atrito; vibragdo; autovalores complexos.



ABSTRACT

As vehicle quality improves, customers demand quieter brakes. Customer complaints result in
significant warranty costs, motivating the need to study brake noise in the early stages of the
project. During brake operation, the friction between the brake pads and the disc can induce a
dynamic instability in the system. This instability can radiate noise, commonly known as brake
squeal. Automotive disc brake squeal has been a challenging issue for many engineers and
researchers due to its immense complexity. This dynamic instability is linked to an unstable
vibrating mode of the system. This mode can be identified during complex eigenvalue
extraction because the real part of the eigenvalue corresponding to an unstable mode is positive.
This finite element method (FEM), which is known as Complex Eigenvalue Analysis (CEA),
can also be used to interpret test results, simulate changes in geometry or material properties,
and explore innovative ideas. The purpose of this work is to investigate the correlation of this
numerical method with experimental results. In addition to that, a geometry change is proposed
in the model in order to eliminate an unstable mode. At the end, the effectiveness of this
modification is evaluated with a brake noise dynamometer test. The maximum variation
between damped natural frequency of the unstable eigenvalue and the squeal frequency was
2,4%. This result shows a strong correlation between the finite element model and the
experimental tests, proving that this approach can be applied to the design of disc brake systems.
However, the amount of unstable modes predicted in the model is overestimated and requires
at least one experimental test — in dyno or in vehicle — in order to confirm which of the
eigenvalues with positive real part will actually be excited under the operational conditions of

the brake system.

Keywords: disc brake system; noise; squeal; friction; vibration; complex eigenvalue.
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1 INTRODUCAO

1.1 SISTEMA DE FREIO

O primeiro veiculo autopropulsionado do mundo, um veiculo de trés rodas destinado a
transporte de carga, foi desenvolvido e construido por Nicolas Joseph Cugnot, em 1769. Em
seu passeio de apresentacdo, acabou batendo em um muro, pois o inventor, muito preocupado
em fazé-lo andar, acabou esquecendo de fazé-lo parar. Somente em 1898, quando Karl Benz
COmMecou a construir seus carros, surgiu o primeiro sistema de freios: uma alavanca que forgava
um bloco de madeira contra as rodas, as quais eram também de madeira, porém envolvidas por
um aro metalico. No entanto, pouco tempo depois, por volta de 1900, surgiram 0s pneus em
borracha, o0 que tornou este sistema de freio inviavel pois o atrito com o bloco de madeira
provocava um desgaste excessivo dos pneus.

O sistema entdo evoluiu para uma cinta metélica, normalmente revestida em couro, que
envolvia um disco de aco solidario ao eixo das rodas. As extremidades da cinta eram presas a
uma alavanca que, quando acionada, causava o atrito da cinta contra o disco freando assim a
roda. No entanto, devido as pecas ficarem expostas ao ambiente, a baixa vida Util continuava a
ser um problema, principalmente devido a corrosdo dos componentes. Para solucionar esse
problema, em 1902, Louis Renault resolveu instalar a cinta na parte interna de um tambor e
pouco tempo depois substituiu as cintas por sapatas. Era criado entdo o freio a tambor, no qual
0 acionamento continuava a ser por alavanca, exigindo grande esfor¢o para diminuir a
velocidade do veiculo.

Na mesma época, Frederick Lanchester, inventor inglés, patenteou o freio a disco e o
aplicou no eixo traseiro de seu proprio veiculo: um Lanchester 1910 de 20 HP. No entanto, o
sistema a disco comecou a ser utilizado em grande escala somente no final da década de 50,
principalmente em veiculos de competicdo. Seu maior problema: ruido! As pastilhas da época
eram constituidas basicamente por materiais metalicos, com fator de amortecimento muito
baixo. Por esse e outros motivos, no inicio da industria automotiva, o sistema de freio a disco
ndo foi amplamente utilizado.

Em 1930, os freios comecaram a ser acionados por meio de pressdo hidraulica e, em
1950, surgiram os primeiros reguladores automaticos para freio a tambor.

No final da década de 60, outra grande evolugéo do sistema de freios surgia: o ABS (Anti-
lock Braking System). A primeira aplicagédo do sistema na configuragdo computadorizada com
um sensor para cada roda foi no Chrysler Imperial, em 1971, desenvolvido em parceria com a

Bendix. Em 1983, a Toyota introduziu no mercado o primeiro veiculo equipado com ESC
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(Electronic Stability Control) e, a partir de entdo, uma série de outras funcionalidades foram
incorporadas como, por exemplo, o EBD (Electronic Brake Distribution), o TCS (Traction
Control  System), conhecido também como ASR (que vem do alemao:

Antriebsschlupfregelung), o EBA (Emergency Brake Assist) e o EPB (Electric Parking Brake).

1.2 FREIOS ADISCO E ATAMBOR

O freio a tambor (Fig. 1.1) consiste de um par de sapatas acionadas por um cilindro
hidraulico. Esse, por sua vez, recebe a pressao gerada no cilindro mestre quando o motorista
aciona o pedal de freio. As sapatas, constituidas por uma estrutura metélica e pela lona, que é o
material de atrito, sdo entdo empurradas contra o tambor, o qual gira solidario as rodas do
veiculo.

Freios a tambor sd@o mais sensiveis a temperatura, ndo devendo exceder a 400°C. Além
do coeficiente de atrito ser afetado, a dilatacdo do tambor faz com que seu didmetro aumente.
Segundo Limpert (2011), a 380°C o diametro do tambor pode aumentar até 1,5 mm, o que
corresponde a aproximadamente um acréscimo de 30 a 40% no curso do pedal de freio em
relacdo ao curso obtido quando o freio estd em temperatura ambiente. Além disso, a dilatacéo
do tambor gera um contato irregular entre as lonas e o tambor, gerando picos de pressao em
areas mais reduzidas, elevando a temperatura localmente podendo ocasionar variacao de torque
e trepidacao.

Cilindro de roda

Tambor

Sapatas de freio
Figura 1.1: Freio a tambor

O freio a disco (Fig. 1.2) é constituido basicamente por um par de pastilhas, uma pinca
e um disco. O disco gira solidario as rodas e, quando o motorista aciona o pedal de freio, os
pistdes do cilindro mestre sdo acionados gerando pressao hidraulica no sistema de freios. Essa
pressdo movimenta os pistdes das pingas de freio empurrando as pastilhas de freio contra o

disco, reduzindo, assim, a velocidade das rodas.
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Pastilha de freio

Disco de freio
Pinga de freio

Figura 1.2: Freio a disco

A grande vantagem do sistema de freio a disco em relagédo ao sistema de freio a tambor
é a eficiéncia térmica. O freio a disco € mais resistente ao fade ou fadiga térmica, podendo
chegar a 800°C em veiculos de passeio e comerciais. Além de uma melhor dissipagdo do calor
para o ambiente, sua dilatacdo provoca um efeito contrario ao que ocorre em freios a tambor.
A espessura do disco aumenta e a distancia entre ele e as pastilhas diminui, amenizando, assim,
0 impacto gerado pelo fade das pastilhas no consumo volumeétrico do sistema (Limpert 2011).

Ainda segundo Limpert (2011), outra caracteristica importante que diferencia os dois
sistemas € que, no freio a disco, a relacdo entre o torque frenante e o coeficiente de atrito do par
triboldgico é direta. Por exemplo, um aumento de 10% no coeficiente de atrito gera um aumento
de 10% no torque frenante. J& em um freio a tambor, um acréscimo similar do coeficiente de
atrito aumentaria o torque em torno de 35% devido ao efeito auto-energizante gerado pela
geometria e instalacdo das sapatas, tornando-o bastante eficiente como freio de estacionamento.

1.3 RUIDOS DE FREIO

Embora os ruidos gerados pelo sistema de freios ndo influenciem negativamente na
performance do sistema, eles causam desconforto aos passageiros e transeuntes provocando
uma percepcao de baixa qualidade do veiculo (Keshavarz 2017). Ruidos provenientes do motor,
transmissao e carroceria tém sido reduzidos significativamente nos carros atuais, e, dessa forma,
os ruidos provenientes do sistema de freio tém se tornado mais perceptiveis, representando para
as montadoras uma grande parcela dos custos com servicos de garantia. Segundo Trichés
(2004), uma pesquisa realizada pela J.D Power em 2001, mostrou que 60% das reclamagdes
dos donos de veiculo relacionadas ao sistema de freio tinham como causa ruidos gerados
durante a operacdo e 15% de todas as reclamacdes relativas a ocorréncia de ruidos genéricos

em veiculo referiam-se ao sistema de freio.
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Existe uma série de nomenclaturas utilizadas pela industria para ruidos de freio,
classificadas em funcdo da frequéncia e condi¢des operacionais em que ocorrem. Os principais
ruidos sdo descritos na Tabela 1.1, os quais séo identificados por termos de origem inglesa e

ndo apresentam traducdes apropriadas para o0 portugués.

Nomenclatura Velocidade Pressdo Temperatura Freguéncia
Squeal de baixa frequéncia 20 — 0 km/h 5—30 bar Temp. amb. — 300°C |1 a4 kHz
Squeal de alta frequéncia 20 — 0 knvh 5—30 bar Temp. amb. — 300°C |4 a 20 kHz
Hot Judder 150 — 80 km/h 10 — 20 bar 200 — 800°C 10a 100 Hz
Groan 0 -3 kmh 5—10bar Temp. amb. 50 a 500 Hz
Moan 10 — 0 knvh 0— 10 bar Temp. amb. 50 a 1000 Hz
Rattle 40 — 80 km/h 0 bar qualquer temperatura |50 a 1000 Hz
Wire brush 20 — 0 km/h 5—30 bar Temp. amb. — 300°C |50 Hza 16 kHz
Chirp 20 — 0 knvh 5—30 bar Temp. amb. — 300°C |1 a 16 kHz
Creak (frog) Parado 0 — 10 bar Independente 50 a 1000 Hz
Bus 40 — 0 kmh 5—15 bar Temp. amb. — 200°C (400 a 1000 Hz

Tabela 1.1: Classificagdo dos principais ruidos de sistemas de freio

Dentre todos os ruidos, o squeal, tanto de baixa como de alta frequéncia, € o responsavel
pelos maiores indices de reclamac@es por parte dos proprietarios de veiculos, pois, além de ser
mais frequente, normalmente é associado ao desgaste das pastilhas de freio.

H& um consenso geral entre os pesquisadores de ruidos de freio de que ainda ndo existem
métodos para eliminacdo completa do squeal. Uma das grandes dificuldades em se lidar com o
este tipo de ruido é que sua ocorréncia € de natureza aleatéria e intermitente, o que indica uma
dependéncia muito grande de condi¢BGes operacionais especificas e variagdes no processo de
fabricacdo dos componentes que compdem o sistema.

Quanto as teorias formuladas para explicar os mecanismos de geracdo do squeal,
Trichés (2004) afirma, em sua tese, que numerosos estudos tentaram aplica-las a dindmica dos
sistemas de freio, porém, com muito pouco sucesso. Segundo ele, existem basicamente 15
modelos matematicos diferentes que podem ser encontrados na literatura para previsdo das
caracteristicas de geracao de ruido além de estudos experimentais. No entanto, a aplicabilidade
de tais modelos e estudos é limitada, pois, na maioria dos casos, as conclusdes sdo validas para

um sistema de freio em particular e condigdes especificas daquela aplicagéo.

1.4 MOTIVACOES E OBJETIVOS
Desde 1938, quando o fenbmeno de stick-slip - que sera explicado nos préximos
capitulos deste trabalho - foi descoberto de maneira experimental em freios a tambor, muitos

pesquisadores de universidades, de montadoras e de fabricantes de componentes de freio tém
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unido esforcos para modelar de forma analitica e experimental a dindmica de um sistema de
freio. Com a evolucdo dos softwares de simulacdo, os modelos em elementos finitos (MEF)
tém surgido como um caminho mais apropriado. Um exemplo é a Analise de Autovalores
Complexos (CEA - Complex Eigenvalue Analysis) para predicdo de ruidos de freio do tipo
squeal. Desde entdo, varios modelos tém sido criados na tentativa de prever as instabilidades
dindmicas do sistema de freio que geram esse tipo de ruido nas fases de projeto. Desde modelos
simplificados, que incluem somente o disco e as pastilhas, até modelos mais sofisticados, que
incluem a suspensdo completa do veiculo, podem ser encontrados na literatura. Estes tltimos,
no entanto, envolvem um custo computacional bastante elevado. Por fim, é de entendimento
geral entre os pesquisadores de que ainda ndo existe um método de prevencdo, mas sim,
métodos que indicam modos de vibrar propensos a instabilidades que s6 serdo confirmados
apos os tradicionais ensaios experimentais em dinamdmetro e no préprio veiculo.

Por mais que a analise de autovalores complexos ainda néo tenha se consolidado como
uma ferramenta de prevencéo, se houver correlagédo de um modelo com as respostas dinamicas
do sistema de freio em condicdes reais de funcionamento, esse modelo passa a ser uma
ferramenta importante para avaliar diferentes propostas antes da fabricacdo de prototipos. Nao
havendo uma ferramenta computacional como essa, as solu¢Ges acabam passando pelo método
da tentativa e erro, elevando expressivamente os custos do projeto e consumindo um tempo que
pode comprometer os prazos do projeto.

Em vista disso, o objetivo deste trabalho € criar um modelo em elementos finitos para
identificacdo dos modos de vibrar instaveis de um sistema de freio, o qual é conhecido e
aplicado em veiculos da Fiat Chrysler Automéveis (FCA). Os resultados numéricos serdo
comparados com resultados experimentais obtidos de testes de ruido normalizados por normas
internacionais e pela prépria montadora. Havendo uma boa correlacdo dos resultados se espera
gue o modelo possa ser utilizado no projeto de sistemas de freio, permitindo uma abordagem

mais eficaz para o problema de ruidos no sistema.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Como citado anteriormente, sistemas de freio ruidosos causam desconforto ao
motorista, passageiros e transeuntes, além de uma percepcéo de baixa qualidade do veiculo. A
evolugdo de isoladores acusticos da carroceria tem reduzido outros tipos de ruido, tornando
ruidos de freio mais perceptiveis e cada vez menos tolerados pelos clientes, gerando para as
montadoras elevados custos com garantia. Esse problema tem confrontado a industria
automobilistica ha décadas. Ao longo dos anos, numerosos esforcos tém sido feitos para
modelar, analitica e experimentalmente a dindmica de um sistema de freio de modo a permitir
a prevencao de ruidos durante a fase de projeto. Entretanto, grande parte dos modelos criados
sdo de origem empirica, sendo que a predicdo de instabilidades que geram ruidos ainda ndo é
eficaz a ponto de se evitar retrabalhos apds a realizacao de testes experimentais em veiculo.

Existem muitas formas de induzir instabilidade ao sistema. Tan et al. (2005) as
classificam em cinco categorias:

(1) diferenca entre atrito estatico e dindmico (stick-slip);

(2) amortecimento negativo devido a diminuicdo do coeficiente de atrito com o
aumento da velocidade de escorregamento;

(3) deformagdes elasticas do sistema (sprag-slip com coeficiente de atrito
constante);

(4) acoplamentos modais (flutter);

(5) martelamento, excitacao gerada por irregularidades da superficie do disco de
freio.

Segundo os autores, nenhuma dessas cinco categorias, isoladamente, seriam capazes de
tornar o sistema instavel. Ou seja, duas ou mais destas categorias estariam envolvidas na
geracgdo de ruidos em sistemas de freio.

Segundo Ouyang et al. (2005), os ruidos de freio podem ser classificados em trés tipos,
em funcdo do mecanismo de geracdo. O primeiro é chamado de creep-groan, o qual é causado
pelo efeito stick-slip entre o material de atrito e o disco ou tambor. O creep-groan ocorre em
velocidades proximas a zero. O segundo tipo de ruido é classificado como judder, que é causado
por pequenas imperfeicdes periddicas na superficie do disco e ou tambor, as quais acabam
gerando variacOes ciclicas de torque no sistema de freio (brake torque variation - BTV). A
frequéncia desse ruido é sempre um mdltiplo da velocidade angular do disco de freio ou tambor.
O terceiro tipo de ruido € caracterizado por ocorrer com a participagdo dos modos no plano e/ou
fora do plano do disco de freio em frequéncias mais elevadas e independentes da velocidade



23

angular do disco. Esse tipo de ruido é chamado de squeal, com frequéncia dominante acima de
1kHz ou acima do primeiro modo fora do plano do disco.

Foco desta dissertacdo, o squeal é um dos ruidos mais dificeis de serem eliminados
devido a complexidade dos mecanismos envolvidos em sua origem (Tan et al. 2005), além de

ser um dos principais fatores de insatisfagdo por parte dos clientes.

2.1 MECANISMOS DE GERAC}AO DE RUIDOS EM SISTEMAS DE FREIO

E possivel encontrar na literatura um grande nimero de modelos que procuram explicar
o fenbmeno de ruido em sistemas de freio veicular, principalmente no que se refere a ruidos do
tipo squeal. No entanto, fica claro que ndo existe um Gnico mecanismo dominante capaz de
prover uma completa explicacdo para o fendbmeno, sendo que, para cada sistema ou aplicacéo,
um mecanismo especifico ou as vezes a combinagdo de dois ou mais podem estar gerando o
ruido.

Segundo Tan et al. (2005), um sistema de freio que apresenta uma tendéncia a se tornar
instavel (condicdo em que a amplitude da oscilacdo vibracional cresce com o tempo) apresenta
elevada capacidade de acumular energia vibracional e, quando um ou mais mecanismos de
excitacdo estdo presentes, o squeal serd gerado. O sistema sera propenso a instabilidades em
certas frequéncias devido a presenca de perturbacGes. No entanto, o squeal podera ndo ocorrer
se tais excitacdes ndo estiverem presentes durante as condi¢cdes operacionais do sistema no
veiculo. Por outro lado, mesmo em um sistema de freio relativamente estavel em determinadas
frequéncias, o squeal pode ainda ocorrer se houver uma forte excitacdo nessas frequéncias
durante as condi¢Oes operacionais.

O principio de funcionamento dos sistemas de freio automotivos se baseia na geracéo
de forcas de atrito para diminuir a velocidade de escorregamento entre os elementos em contato,
neste caso, pastilhas e disco (Limpert, 2011). A presenca dessas forcas, no entanto, proporciona
uma excitacao para o sistema introduzindo energia que se manifesta sob forma de vibracéo e
ruido. Segundo Nack et al. (2005), numa condicédo de deslizamento constante entre as pastilhas
e o disco, o trabalho gerado pelo atrito é acumulado até se tornar maior do que a energia de
deformacéo do sistema. A partir de entéo, o sistema libera esta energia em forma de vibracéo
com elevadas amplitudes.

A seguir sdo descritos os principais mecanismos de geracdo de ruidos em sistemas de

freio a disco encontrados na literatura.
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2.1.1 Teoriado Stick-Slip

Segundo Trichés (2004), esta teoria teve origem em 1938, quando Mills verificou, de
maneira experimental, em freios a tambor, que o coeficiente de atrito decaia com o0 aumento da
velocidade de escorregamento entre a lona, material de atrito, e o tambor.

Conceitualmente, sistemas onde o coeficiente de atrito dindmico decresce com a
velocidade podem apresentar um coeficiente de amortecimento negativo, e, como
consequéncia, podem possuir uma vibracdo instavel (Trichés, 2004). Para ilustrar esse
principio, muitos autores utilizam um sistema massa-mola-amortecedor montado sobre a
superficie de uma esteira em movimento (Figura 2.1), sendo que o par tribolégico é formado

pela massa e pela esteira.
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Figura 2.1: Sistema utilizado para ilustrar o fenémeno stick-slip. (Fonte: Suetti 2011)

Em um dado instante inicial, a forca de rigidez é nula e cresce a medida que a massa se
desloca solidaria a esteira. A forca gerada pelo coeficiente de atrito estatico, por sua vez, cresce
no sentido inverso ao deslocamento até atingir seu valor maximo. A partir desse instante, inicia-
se 0 escorregamento entre a massa e a esteira e 0 sistema passa, entdo, a ser governado pelo
atrito dindmico, diminuindo a forga gerada pelo atrito. A forga gerada pela mola (rigidez) tende
a trazer a massa para a posicao inicial, e quando esta é alcancada a forca de atrito estatico atua
novamente sobre a massa, iniciando novamente todo o ciclo, o qual se repete continuamente
(Suetti 2011).

Esse tipo de excitagdo € definido como processo instantdneo de cola-descola, que é
causado pela deformacdo ou deslocamento de detritos provenientes da estrada, particulados de
pastilha, umidade, vapor d’adgua e outros agentes estranhos entre as superficies de contato (Tan
et al. 2005). Em rela¢do a umidade e vapor d’agua, os autores citam que, na presenca desses
agentes na interface da pastilha com o disco, o coeficiente de atrito apresenta uma maior
amplitude de variagdo durante o inicio do escorregamento fazendo com que a forga para gerar
0 descolamento seja maior. Em consequéncia disso, a forca impulsiva de excitacdo também é

maior tornando o sistema mais propenso a geragdo de squeal.
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2.1.2 Teoria do Sprag-Slip

Este conceito foi introduzido por Spurr (1962 apud Trichés, 2004), o qual pode ser
aplicado em sistemas mesmo onde o coeficiente de atrito dindmico é independente da
velocidade. Nessa teoria, a excitacdo é associada a oscilagdes instaveis do sistema decorrente
da variacdo da forca normal em funcdo do angulo formado entre as superficies em contato
(Figura 2.2). Essa teoria diz que o ruido de squeal em freios ocorre devido a um contato com
posicdo tal do material de friccdo que, devido as caracteristicas da montagem do sistema de
freio, faz com que a forca de friccdo seja aumentada acima do valor que a mesma teria para
uma condicgdo perfeitamente rigida do sistema. O sistema, entdo, deforma-se elasticamente,
reduzindo a forca de fric¢do e retornando ao estagio inicial para que o ciclo se repita novamente.
Ou seja, o fenbmeno sprag slip se origina das deformacdes elasticas do sistema de freio quando

0 mesmo é acionado.
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Figura 2.2: Diagrama de representacdo do fendmeno sprag-slip. (Fonte: Triches 2004)

Nesse conceito, a variacdo da forca de atrito ocorre devido a variagdo da forca normal,
mesmo quando o coeficiente de atrito dindmico é constante. Isso se torna possivel uma vez que
um dos elementos em escorregamento é orientado com relacao ao outro de tal forma que a forga
normal e consequentemente a forca de atrito aumentem, criando um movimento instavel e
retroativo, ou seja, autoexcitado. Esse modelo é representado pelas equacdes 2.1 e 2.2 (Suetti
2011).

L
N = d =z tan(e))
@2.1)
Fr = Hal
(L= g tan(8))
2.2)

Segundo essas relagdes, quando 0 for igual a tan’(1/ug), Fr tende ao infinito e a

instabilidade surge, sendo esta condi¢do conhecida como spragging.
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Para relacdo do spragging com o squeal em freios a disco, 0 autor sugere um modelo
no qual a area de contato da pastilha com o disco é deslocada para préximo da borda de ataque,
conforme ilustrado na Figura 2.3. O angulo 6 ¢ formado pela linha que conecta o centro da area
de contato da pastilha com o disco e o centro de apoio da pastilha. Assim como no modelo
rigido mencionado anteriormente, esse sistema também pode alcancar altas forgas de contato,
porém, a flexibilidade dos componentes permite que eles saiam da condicéo de spragging por
meio do escorregamento apds terem sido suficientemente deformados pelas elevadas forcas
normais e de friccdo na interface de contato. Havendo interrupgéo na condicéo de spragging e
0 restabelecimento da situacdo original de contato, as forcas tendem a crescer novamente,
fazendo com que o processo se torne ciclico. A esse processo, 0s pesquisadores deram o nome
de sprag-slip, adicionando o fato de que o contato variavel entre o pistdo da pinca e a plaqueta
das pastilhas de freio e entre o material de atrito e o disco de freio pode explicar a condicao
intermitente de ruido. Tais variagdes sdo provocadas por mudancas na geometria de contato a
medida que esses componentes sofrem desgaste e também por efeito das elevadas temperaturas

a que estdo expostos.

Area de contato

Disco
Pastilha

Figura 2.3: Sistema usado para explicar a teoria do sprag-slip. (Fonte: Trichés 2004)

De acordo com Trichés (2004), a teoria do sprag-slip sugere que ruidos de freio podem
ser gerados em funcdo da geometria do sistema de freio, quando esta permite um ponto
instantaneo de contato entre o material de atrito e o disco localizado na regido critica para o
sprag-slip.

Em sua dissertacédo, Suetti (2011) cita outros estudos mais recentes do fendmeno sprag-
slip que podem ser encontrados na literatura. Entre eles o estudo de Kang et al. (2010), que
avaliou as condicOes para uma vibragdo excitada por sprag-slip utilizando um modelo de
coeficiente de atrito que varia em funcéo da velocidade e o estudo de Fieldhouse et al. (2003),
em gue o contato pastilha-disco foi avaliado experimentalmente variando a posicao de aplicacédo
da forca normal com condicbes especificas de temperatura e pressdo. Basicamente, as
conclusdes desses autores foi de que a temperatura e a for¢ca normal influenciam na estabilidade

do sistema e os suportes das pastilhas estdo muito relacionados com a ocorréncia do sprag-slip.
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Combinando a teoria do sprag-slip com a teoria do stick-slip, Murakami (1984 apud
Oehlmeyer, 2008) propds a hipdtese de que o squeal era gerado por um mecanismo onde 0
coeficiente de atrito decaia com a velocidade combinado com a teoria sprag-slip. O squeal era
entdo considerado pelo autor como uma vibracao auto excitada dos componentes do sistema de
freio, sugerindo que o ruido depende de uma correta combinacao entre a resposta do atrito,
propriedades geométricas e dos materiais do sistema do freio. Resultados experimentais desse
trabalho indicaram que disco, pastilhas e pinca de freio sdo os elementos com maior
contribuicdo na geracao do ruido, enquanto que as vibracGes do sistema de suspensao e eixos

poderiam ser desprezadas.

2.1.3 Mecanismos de acoplamento e instabilidade dinamica

Tan et al. (2005) analisaram os modos de vibrar e os mecanismos de acoplamento
durante eventos de squeal. Segundo eles, o processo de fric¢do entre as pastilhas e o disco pode
introduzir uma condicdo instantanea de carga dindmica a partir da qual um modo é formado. A
este modo, os autores chamaram de modo instantaneo de squeal, o qual frequentemente esta
localizado em modos acoplados de ressonancia ou seus harménicos devido a eficiente
transferéncia e acimulo de energia vibracional. Em suas analises, os autores compararam 0s
modos axiais (fora do plano) e tangenciais (no plano) de um disco de freio entre a condigédo
instantanea de atrito com squeal e a condi¢ao de atrito sem squeal. O experimento foi conduzido
com um disco real e, como elemento de atrito, foi utilizado um pequeno bloco de aco em vez
de pastilhas. O bloco foi dimensionado para que ndo apresentasse modos de vibrar nas
frequéncias de interesse, a fim de avaliar exclusivamente a participacao do disco na geracéo de
squeal. O disco foi posicionado sobre uma espuma para simular a condicao livre-livre e a
excitacdo foi realizada atritando o bloco de a¢o sobre o disco. Foram instalados acelerdmetros
na pista frenante e na circunferéncia externa do disco para registrar os modos instantaneos de
vibragdo do mesmo e, por meio de um microfone, os eventos de squeal foram registrados.

O primeiro evento de squeal foi registrado na frequéncia de um modo de vibrar axial
natural do disco em 5584 Hz, ndo se pronunciando nenhum modo instantaneo. O segundo
evento de squeal foi registrado na frequéncia de um modo tangencial natural do disco em 7100
Hz. No entanto, neste caso, além do modo tangencial natural do disco, surgiu também um modo
instantaneo axial de baixa amplitude na mesma frequéncia. Proximo desta frequéncia, em torno
de 6800 Hz, o disco apresenta um modo axial natural com amplitude mais elevada. Segundo os

autores, este fendbmeno indica que, quando o squeal ocorre na frequéncia de um modo
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tangencial, 0 modo axial mais proximo daquela frequéncia se expande para a frequéncia
daquele.

Outros quatro eventos foram registrados entre 6440 Hz e 7272 Hz, sendo que nessa
banda de frequéncia o disco apresentava uma série de modos naturais axiais e tangenciais com
frequéncias muito proximas umas das outras.

O disco de freio utilizado no experimento foi submetido ao teste de ruidos em um
dinamo6metro inercial seguindo o procedimento da norma internacional SAE J2521. Os eventos
de squeal com maior amplitude sonora foram registrados entre 6,4 kHz e 7,1 kHz. Segundo 0s
pesquisadores, essa flutuagcdo ocorre devido as diferentes condi¢cbes operacionais de
temperatura, pressdo e velocidade a que o sistema é submetido durante o ensaio e esse resultado
sustenta os resultados obtidos no experimento com o bloco metalico.

Trichés (2004) cita também o trabalho de Chen, o qual fez experimentos com oito
sistemas de freios diferentes, para os quais as frequéncias de ruido eram conhecidas. Por meio
de procedimentos de analise modal experimental para o disco na condicdo livre-livre, o
pesquisador definiu uma regido de possivel acoplamento entre os modos tangenciais e axiais
do disco de freio concluindo que, se um modo tangencial estiver localizado a menos de um
terco da diferenca de frequéncia entre dois modos axiais, ocorrera um acoplamento entre esses
modos. No entanto, existem controvérsias quanto a relacdo desses acoplamentos e a ocorréncia
de squeal. Ainda segundo Trichés (2004), um trabalho publicado por Yang em 2003, relatava
gue ndo existia nenhuma evidéncia experimental concreta que relacionasse o alinhamento entre
0s modos de vibracdo no plano e fora do plano do disco com o ruido de squeal.

H& um consenso entre os autores de que o0 squeal pode também ter origem no
acoplamento de modos de vibragdo das pastilhas com os modos axiais (fora do plano) do disco
de freio. Os modos fora do plano das pastilhas excitam os modos fora do plano do disco de freio
gerando instabilidade no sistema. Uma das teorias que explica por que os modos de vibragédo
das pastilhas excitam os modos do disco é o acoplamento modal entre os modos do disco e da
pastilha devido a um alinhamento geométrico, onde o arco formado pela deformagéo de um
determinado modo fora do plano do disco coincide com o comprimento do arco formado por

um modo de vibragéo fora do plano da pastilha conforme Figura 2.4.
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Figura 2.4: Acoplamento modal entre disco e pastilha de freio. (Fonte: Trichés 2004)

O acoplamento geométrico permite que a transferéncia de energia da pastilha para o
disco seja maxima para um dado par de modos acoplados, sendo que a frequéncia de
coincidéncia varia em funcdo das condicGes operacionais do sistema de freio, tais como
temperatura e pressdo de frenagem.

Existe ainda uma segunda teoria também aceita entre os pesquisadores de ruido de freio,
a qual afirma que quanto maior o comprimento excedente da pastilha de freio que fica fora da
area de acdo do pistdo e das garras (fingers) da pinca de freio, maior seré a tendéncia do sistema
em gerar ruido devido ao fendmeno de acoplamento entre disco e pastilha.

Alguns ruidos podem tambéem ser induzidos por vibra¢fes do suporte da pinca de freio,
0s quais manifestam-se em torno de 1 a 5,5 kHz (Trichés, 2004). No entanto, ndo existem
evidéncias de que os modos de vibragdo da pinga se acoplam com os modos de outros elementos
do freio. Isso pode explicar o fato de que os pesquisadores Fieldhouse e Newcomb, em 1996,
encontraram em um sistema de freio a disco eventos de squeal com frequéncia distante das

frequéncias do disco de freio (Ouyang, 2005).

2.1.4 Martelamento

Segundo Trichés (2004) este mecanismo foi proposto Rhee et al. em um trabalho
intitulado Friction-induced and vibration of disc brakes, publicado em 1989. A partir da
observacdo de que as frequéncias de ruido de squeal normalmente coincidem com as
frequéncias naturais dos componentes do sistema de freio, os pesquisadores propuseram Varios
mecanismos de martelamento originados a partir das imperfeicdes do disco de freio e do
fendmeno de sprag slip ja discutido anteriormente.

O fendbmeno de martelamento devido as imperfei¢cdes do disco consiste de balancos da
pastilha de freio gerado por oscilagdo ou DTV (Disc Thickness Variation) do disco de freio.
Tais balangos causam repetitivos impactos no disco podendo excitar uma vibragédo. Os autores
assumiram que sua teoria era compativel com as instabilidades de sprag-slip, pois as interacdes

instaveis entre os varios elementos do sistema durante o spragging podem causar martelamento.
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Além disso, eles afirmam que o stick-slip gera ondas de desprendimento que também podem
gerar uma série de impulsos agindo na interface de contato, o que acabaria levando ao

martelamento, excitando, assim, as frequéncias naturais dos elementos que compdem o freio.

2.2 MECANISMOS DE RADIACAO SONORA

E frequentemente assumido pelos pesquisadores de ruidos em sistemas de freio veicular
de que os discos sdo os geradores dominantes das ondas sonoras do squeal. Pela Forma de
Deflexdo Operacional (ODS — Operational Deflection Shape) obtido por interferometria
holografica, Tan et al. (2005) captaram ondas estacionarias (fixas em relagdo ao centro inercial),
geradas em um disco durante a ocorréncia de squeal (Figuras 2.5a e 2.5b). Além disso, por meio
de holografia acustica, eles verificaram que 0 mapa de intensidade sonora apresentava 0 mesmo

formato do modo de vibracdo do disco (Figura 2.5c).

w\i {7

Figura 2.5: a) modo de vibrar do disco; b) ODS durante o evento de squeal; c) intensidade sonora

Segundo Tan et al. (2005), se a frequéncia do squeal coincidir com um dos modos de
vibrar radial (no plano) do disco, a intensidade sonora sera maior.

O squeal pode também ser resultado dos modos tangenciais de vibracdo do disco de
freio (Ouyang, 2005). A presenca dos modos tangenciais (no plano) em eventos de squeal gerou
uma nova classificacdo para este ruido. Dunlap et al. (1999) o separaram em duas subclasses:
squeal de baixa frequéncia e squeal de alta frequéncia. O squeal de baixa frequéncia abrange
frequéncias entre 1 kHz até a frequéncia do primeiro modo tangencial do disco de freio. O
squeal de alta frequéncia abrange ruidos com frequéncia acima do primeiro modo tangencial

do disco de freio.

2.3 ANALISE DE AUTOVALORES COMPLEXOS

A analise de ruido de freio via autovalores complexos permite revelar quais modos de
vibrar do sistema tém propensdo a se tornarem instaveis. Muitos modelos analiticos ja foram
propostos para a analise de squeal, no entanto, os componentes do sistema de freio sdo meios
continuos de infinitos graus de liberdade, e, devido a suas formas complexas de geometria,

métodos de elementos finitos sdo mais recomendados. Segundo Antunes (2016) os métodos
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analiticos se baseiam na simplificacdo da rigidez e da massa de um sistema continuo para um
unico parametro concentrado, o que torna dificil a representacdo de geometrias complexas.

Os primeiros trabalhos para anélise de instabilidades dinamicas do sistema de freio
foram realizados por meio de métodos analiticos, sendo o primeiro deles desenvolvido por
Jarvis e Mills em 1963 (Oehlmeyer, 2008). Em seguida, veio o modelo Earles e co-autores,
entre 1971 e 1987, que, assim como o0 modelo de Jarvis e Mills, levava em consideragéo a teoria
sprag-slip. Nesse periodo, destaca-se também os modelos de parametros concentrados de North
(1972) e Millner (1978). Segundo Ouyang et al. (2005), esses modelos foram capazes de revelar
que mesmo com coeficiente de atrito constante, 0 modelo pode se tornar instavel se a forca de
atrito acoplar dois graus de liberdade juntos. Estudos mais sofisticados em elementos finitos
realizados posteriormente vieram a confirmar que a instabilidade é formada quando dois modos
se unem sob influéncia do atrito.

Segundo Oehlmeyer (2008), Murakami, Tsunada e Kitamura apresentaram, em 1984,
um modelo de sete graus de liberdade em que a combinacdo de stick-slip e sprag-slip foi
considerada. Em 1989, Liles apresentou o primeiro modelo em elementos finitos. Novos
modelos de parametro concentrados com maior nimero de graus de liberdade surgiram mais
tarde, sendo eles: modelo de trés graus de liberdade de Matsui, Murakami et al em 1992, e 0
modelo de doze graus de liberdade de Brooks, Crolla, Lang e Shafer, em 1993. Em seguida,
surgiram ainda o0 modelo de Nishiwaki (1993), modelo de Hulten e Flint (1999), modelo de
Chowdhary, Bajaj e Krousgrill (2001), modelo de trés graus de liberdade de McDDaniel, Li
Moore e Chen (2001) e o modelo de quatorze graus de liberdade de Rudolph e Popp (2001).
Entre os modelos de elementos finitos, destacam-se o modelo de Chargin, Dunne e Herting
(1997) e 0 modelo de Ouyang, Mottershead et al. (1999-2000).

A maioria dos modelos analiticos de parametros concentrados consideram o coeficiente
de atrito entre as pastilhas e o disco constante. As excecbes sdo 0os modelos de Muramami,
Sherif, Yuan e Rudolph e Popp (Trichés 2004).

Diante do grande nimero de modelos, serdo apresentados, neste trabalho, principios

basicos dos principais modelos encontrados na literatura.

2.3.1 Modelo analitico de trés graus de liberdade
Este foi o primeiro modelo apresentado para analise de squeal, sendo constituido de trés
graus de liberdade. O modelo é baseado na teoria sprag-slip e, como ilustrado na Figura 2.6, é

composto por um disco e uma viga em contato.
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Figura 2.6: Modelo de trés graus de liberdade. (Fonte: Oehlmeyer, 2008).

Por meio desse modelo, aliado a resultados experimentais, os autores concluiram que,
na pratica, ndo existem nds verdadeiros e, se a vibracao for medida ao longo do disco, verifica-
se que a amplitude varia em torno de um valor médio e a fase muda constantemente. Esse
comportamento € possivel assumindo-se a ocorréncia de pelo menos duas vibragdes de modos
de mesma ordem existindo simultaneamente com fases diferentes no tempo e no espaco
(Oehlmeyer, 2008).

Como resultados dos estudos com este modelo, os pesquisadores verificaram que a
vibracdo do disco de um sistema de freio durante o ruido pode ser considerada como a
superposicao de duas ondas estacionarias relativas a um observador fixo (Trichés, 2004).

2.3.2 Modelo analitico de pino-disco

Este modelo surgiu a partir da investigacdo de como o amortecimento e o fendbmeno
sprag-slip influenciam no ruido de squeal. Consiste no contato de um pino sustentado por uma
viga engastada flexivel com o disco em rotacdo (Oehlmeyer, 2008).

Uma analise de estabilidade linear foi feita a partir destes trabalhos com modelos de
parametros concentrados dos sistemas pino-disco com o objetivo de encontrar os limites de
estabilidade em funcéo dos parametros analisados. Segundo Trichés (2004), os resultados desta
analise indicaram que a instabilidade do modelo era controlada pelo coeficiente de atrito e pelo
angulo caracteristico da geometria do contato. Por fim, os pesquisadores também concluiram
que o amortecimento do pino, o qual corresponde ao amortecimento da pastilha em um sistema
de freio a disco real, poderia aumentar as regides de instabilidade, ao passo que o

amortecimento do disco sempre reduzia tais regides.

2.3.3 Modelo analitico de oito graus de liberdade

Este modelo tem oito graus de liberdade, sendo composto por quatro corpos rigidos
(pastilha interna, pastilha externa, pinga e disco de freio) com dois graus de liberdade para cada
um, y e 8 (Oehlmeyer, 2008).
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Figura 2.7: Modelo de oito graus de liberdade. (Fonte: Trichés 2004)

Nesse modelo o coeficiente de atrito entre as pastilhas e o disco é considerado constante
e as forcas normais agindo no disco sao linearmente dependentes do pré-carregamento estético,
dos deslocamentos y,, y; € y,, bem como de suas velocidades. As forcas de atrito foram
incorporadas como forcas circulatorias e o sistema foi representado por uma matriz de rigidez
ndo simétrica. Segundo Oehlmeyer (2008), a estabilidade do sistema era determinada utilizando
como critério a parte real do autovalor a partir da variagcdo dos parametros do sistema. O modelo
permitiu correlacionar o aumento do amortecimento com a diminuicdo da tendéncia a geracéo
de ruido de squeal.

Segundo Oehlmeyer (2008), esse modelo foi desenvolvido por North por volta de 1972,
guando ja se tinha o conhecimento de que as pastilhas de freio ndo eram linearmente elasticas,
no entanto, estas ndo linearidades do material ainda ndo foram completamente incorporadas ao

modelo.

2.3.4 Métodos numéricos para analise de ruido de freio

O método de elementos finitos (MEF) é o mais utilizado atualmente para analise de
ruidos de freio, pois tem a capacidade de representar as complexidades geométricas do sistema
e das condicdes de contorno do problema.

O conjunto de freio € tratado como um sistema massa-mola-amortecedor e a solugdo da
equacdo do movimento permite a extracdo dos autovalores. Devido & introducdo das ndo
linearidades provocadas pelo atrito, a matriz de rigidez se torna assimeétrica, resultando em
autovalores complexos. Dessa forma, séo determinados os modos e as frequéncias naturais do
sistema e, por fim, a estabilidade é evidenciada pelo surgimento de um autovalor ndo dissipativo
(Trichés 2004), o que esté associado com a tendéncia do sistema a geragdo de squeal.

Segundo Trichés (2004), um dos primeiros trabalhos envolvendo MEF para analise de
ruido de freio foi desenvolvido por Liles, em 1989, o qual considerava que o ruido do tipo
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squeal poderia ser previsto por meio da analise de autovalores complexos, sendo assumido
como medida de propensdo ao ruido a parte real do autovalor. Os termos de atrito foram
adicionados com acoplamento geométrico na interface entre o disco e as pastilhas, tornando a
matriz de rigidez assimétrica. Dessa forma, a condicdo para que os autovalores se tornem
complexos conjugados foi alcangada. A andlise dos autovalores era realizada por meio de um
sistema de plano complexo, real e imaginario, plotado de forma que o eixo das abcissas
representava a parte real e o eixo das ordenadas representando a parte imaginaria dos
autovalores. Com esse modelo, estudos de sensibilidade foram realizados para o sistema de
freio a disco pela variagdo de parametros como: coeficiente de atrito, geometria da pastilha,
rigidez da pinga e amortecimento estrutural. A conclusao desse trabalho, assim como no modelo
de North, foi de que o aumento do coeficiente de atrito aumentava a instabilidade do sistema,
enquanto que o amortecimento estrutural devolvia a estabilidade. Além disso, foi verificado
que a quantidade de modos instaveis aumentava a medida que as pastilhas eram desgastadas.

Liles (1989 apud Ouyang et al, 2005), verificou também que, embora um autovalor com
parte real positiva indique que a amplitude da oscilacdo tenda a aumentar com o tempo, isso
ndo significa necessariamente uma maior intensidade do ruido. A andlise de autovalores
complexos (CEA) indica apenas a tendéncia de um determinado modo se tornar instavel, mas
ndo a sua real magnitude de movimento.

Esse trabalho serviu de base para os modelos de elementos finitos subsequentes. Trichés
(2004) destaca, em sua tese, os estudos de Nack entre 1995 e 2000, o qual construiu modelos
em larga escala sob condi¢des de coeficiente de atrito constante. Nack (1995 apud Ouyang,
2005), apresentou um método detalhado de como construir a rigidez de contato por atrito. A
partir de sinais sonoros durante eventos de squeal, ele também observou que a amplitude
aumenta exponencialmente no inicio (parte real positiva do autovalor complexo) e entdo se
estabiliza (ciclo limite). Esse fenbmeno p6de ser observado também em simulacbes. O
movimento se torna divergente para um modelo linear, mas cresce até certa magnitude para um
modelo ndo linear correspondente. Se 0 modo tem uma parte real negativa no autovalor, a
amplitude do deslocamento nédo tera chance de crescer em um ciclo limite e, assim, o ruido
sessa.

Desde entéo, a forma mais comum de incorporar atrito em modelos de elementos finitos
tem sido por meio de um acoplamento geométrico, o que € representado por molas que
conectam pares nodais entre a superficie do disco de freio e a superficie das pastilhas em contato

(Ouyang, 2005). Essa representacédo sera aprofundada no préximo capitulo.
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Segundo Ouyang (2005), outra formulacdo para o contato envolvendo o atrito entre as
partes pode ser adotada aplicando restricdes para o contato na direcdo normal ao invés de molas,
resultando em uma matriz menor e otimizando a solucdo por autovalores complexos. Nesse
modelo, o atrito é incorporado como uma funcéo linear do deslizamento relativo e da pressao
de contato.

Oehlmeyer (2008) demonstrou que a andlise de autovalor complexo (CEA) do par
tribologico disco e pastilhas é capaz de identificar modos instaveis do sistema com custo
computacional relativamente baixo. O autor criou um modelo utilizando o software de
elementos finitos ANSYS e uma anélise modal experimental (EMA) foi utilizada para ajuste
de modelo.

A modelagem do material de atrito exige um pouco mais de trabalho, pois ele é
constituido de uma série de ingredientes organicos e metalicos além de aglomerantes, que lhe
conferem caracteristicas anisotropicas. Dessa forma, o autor caracterizou o material da
plaqueta, o qual é constituido de uma liga de aco, porém para o material de atrito utilizou
propriedades com valores referenciados na bibliografia que ele utilizou. A modelagem do atrito
na interface de contato entre o disco e as pastilhas foi realizada por meio do acoplamento
geométrico onde uma mola foi utilizada para ligar pares de nos correspondentes na superficie
do disco e do material de atrito em contato, como sugerido por Ouyang (2005), citado
anteriormente. Fez-se necessario, entdo, um elemento de atrito entre os nos correspondentes do
disco e pastilha, considerando-se as forcas e o coeficiente de atrito entre as faces.

Keshavarz (2017) também prop0s a utilizacdo do CEA para detec¢cdo de modos instaveis
em um sistema de freio a disco. Neste caso, 0 autor optou por utilizar o ABAQUS para a criacdo
do modelo em elementos finitos. Segundo ele, este software possui recursos desenvolvidos
especificamente para a analise de ruidos de freio que permitem a inclusdo do coeficiente de
atrito no modelo sem a necessidade de acoplamento geométrico. Isso é possivel pois o software
é capaz de detectar automaticamente nos em contato que apresentam movimento relativo entre
si. Nestes nds, os graus de liberdade tangenciais nédo séo restringidos e os efeitos do coeficiente
de atrito séo entdo reconhecidos resultando na assimetria da matriz de rigidez. Segundo Liu et
al. (2007), a ndo uniformidade de contato e outros efeitos ndo lineares podem ser incorporados
e uma analise sistematica pode ser feita para investigar a participacdo de diferentes parametros
do sistema, como pressdo hidraulica, velocidade angular do disco, o proprio coeficiente de

atritoe a rigidez do disco e das pastilhas na geracdo de squeal.
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2.4 COMENTARIOS GERAIS

Foi visto ao longo do capitulo que a busca por uma formulacdo matematica para o
problema de ruido de freio néo € recente. Desde os primeiros modelos analiticos até os modelos
em elementos finitos atuais, ja se passaram mais de 80 anos. Avancos importantes foram
obtidos, principalmente no que diz respeito ao auxilio computacional, proporcionando maior
confiabilidade e menores prazos na obtencao de resultados. Um exemplo disso séo 0s recursos
desenvolvidos pelo ABAQUS para a modelagem do atrito e também para a forma como os
autovalores complexos séo extraidos, reduzindo consideravelmente os custos computacionais.

A andlise de autovalores complexos (CEA) revelara um grande nimero de modos
instaveis, normalmente superior ao encontrado em condicGes praticas. 1sso é explicado pelo
fato de que a ocorréncia de squeal depende de mecanismos de excitagdo que nem sempre estdo
presentes nas condi¢fes operacionais do sistema de freio. Por isso, esse tipo de anélise ndo
exclui a necessidade dos métodos experimentais, mas se torna uma importante ferramenta de
projeto quando um ou mais desses modos instaveis se pronuncia em condi¢fes operacionais e
modificagdes no sistema precisam ser realizadas para elimina-los.

Foi visto que o disco de freio e as pastilhas séo os principais componentes envolvidos
nas vibracgdes instaveis e que alguns autores obtiveram bons resultados modelando apenas esses
dois componentes para 0 CEA. Tais modelos sdo ditos simplificados por ndo incluirem as
pincas de freio e nem componentes de suspensdo. Apresentam a grande vantagem de um baixo
custo computacional, porém ndo fica claro o quanto se correlacionam com resultados
experimentais, ndo apenas com testes em dinamémetros, mas principalmente com as condicdes
reais de utilizacdo em veiculo. Portanto, no proximo capitulo, serd criado um modelo
“simplificado”, constituido das pastilhas e do disco de freio. Os resultados numericos serdo
entdo comparados com testes experimentais, incluindo aplicacéo pratica em veiculo. Espera-se,
com isso, contribuir para o entendimento da relevancia desta metodologia no projeto de

sistemas de freio a disco.
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3 MODELO NUMERICO

Na andlise de ruido de freio, o atrito entre o disco e as pastilhas representa a maior fonte
de ndo linearidade para o modelo. Tanto os termos de rigidez como de amortecimento, sdo
afetados pelo atrito entre esses dois componentes. Na revisdo bibliogréfica, foi visto que o
ABAQUS permite especificar a superficie de contato e as propriedades desta interface séo
incorporadas na analise de autovalores complexos na presenca de uma velocidade angular do
disco de freio.

A formulacdo matemaética utilizada pelo software de elementos finitos para a extracao
dos autovalores complexos consiste no célculo das frequéncias obtidas por meio da equacéo
linearizada do movimento, a qual pode ser escrita como:

[M]% + [C]lx + [K]x = F
31)
onde as matrizes [M], [C] e [K], massa, amortecimento e rigidez, respectivamente e x = x(t)
é o vetor de deslocamento generalizado do sistema (Trichés 2004). Para vibragdes induzidas
por atrito, a principal parcela que compde a forca F é oriunda da forca de atrito variavel na
interface entre o disco e as pastilhas (Nouby et al. 2009).

A matriz de massa e a matriz de rigidez da grande maioria de estruturas da engenharia
podem ser consideradas simétricas e positivas e apresentam estabilidade dinamica. Existem, no
entanto, problemas em que a matriz de rigidez € assimétrica, sendo gque essa assimetria ndo é
gerada pela estrutura em si, mas por forcas externas que interagem com ela (Nouby et al., 2009).
Na analise de instabilidades de um sistema de freio, esse fendmeno estd presente devido as
forcas geradas pelo atrito entre as pastilhas e o disco de freio. Essa varidvel pode ser incorporada
ao modelo numérico com a utilizacdo de molas para ligar pares de nés correspondentes entre a
superficie do disco e da pastilha (Ouyang 2005). As forcas externas induzidas pelo atrito F,
interagem com a estrutura, tornando a matriz de rigidez assimétrica.

A Figura 3.1 mostra a representacédo desse elemento de interface.

pastilha

IJUJ Iu Iu:ulu:ulul —
=

disco

Figura 3.1: Elemento de interface de contato. (Fonte: Ouyang 2005)
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As forcgas atuantes nessa mola séo representadas na Figura 3.2:

X1

X2

¥z

Figura 3.2: Forcas atuantes na interface de contato

As forcas normais Fy e de atrito F, podem entdo ser escritas na forma:
Fy = ku()’2 — Y1)
3.2)
E = llku(J’Z - Y1)
(3.3)
A forca de atrito depende da for¢a normal, que, por sua vez, depende da rigidez de
contato k, e da diferenca dos deslocamentos normais da pastilha (y;) e do disco (y,),
satisfazendo o atrito de Coulomb (atrito seco). Quando a pista do disco oscila, ocorre uma
reducdo e um aumento alternados da forca normal e consequentemente, a forca de atrito também
ird variar introduzindo energia vibratoria no sistema, caracteristica esta de mecanismos auto
excitados e que pode tornar o sistema instavel.

A representacdo matricial das Equacdes 3.2 e 3.3 é escrita da seguinte forma:

[Fﬂl] [0 —,leu 0 ,leu —| X4
Fyi| (0 kw0 —ky ()3
lFM‘ - {0 pk, 0 —,uku‘ X2
Fyd 10k, 0 Kk, 1\V2

(3.4)
A interface de atrito é entdo modelada como uma matriz de molas e o vetor de forca F

se torna linear conforme Equagdo 3.5:

(3.5)
onde a matriz K,,, formada pelas for¢as normais e de atrito, representa a rigidez do elemento de

interface.
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A equacdo do movimento é entdo rearranjada combinando as Equagdes 3.4 e 3.5

movendo a matriz do atrito para o lado esquerdo:
[M]% + [C]x + ([K] — [K.Dx=F
(3.6)

Conforme ja citado anteriormente, a modelagem do atrito no ABAQUS nao requer a
introducgdo desse acoplamento geométrico, pois ele detecta automaticamente os nés em contato
que apresentam movimento relativo entre si. Nesses nds, os graus de liberdade tangenciais ndo
sdo restringidos e os efeitos do coeficiente de atrito sdo entdo incorporados na analise,
resultando na matriz de rigidez da interface K,. Esse processo & gerado quando o comando
“Motion — rotation option” € utilizado atribuindo uma velocidade angular ao disco de freio.

Outra matriz presente no problema de autovalores complexos que é afetada pela
presenca do atrito € a matriz de amortecimento. Termos de amortecimento sdo gerados na
presenca do atrito entre dois n6s onde existe um diferencial de velocidade. Essa forma de
amortecimento € comumente conhecida como Coulomb friction damping (Denys 2005),
envolvendo a conversdo da energia vibracional em calor por meio das forcas geradas pelo atrito.
Existem dois tipos de efeitos de amortecimento induzidos por friccdo. O primeiro efeito é
causado pelas forcas de atrito que estabilizam as vibragdes na direcéo perpendicular a direcao
de deslizamento. O segundo efeito é causado por um coeficiente de atrito dependente da
velocidade. Se o coeficiente de atrito diminui com a velocidade o efeito é desestabilizador e
também é conhecido como amortecimento negativo. Tais contribuicdes a matriz de
amortecimento sdo introduzidas no modelo quando a opcéo “Friction Damping ” é selecionada
para 0 processo de extracdo de autovalores complexos. Para o segundo efeito, em que o
coeficiente de atrito é afetado pela velocidade de deslizamento, insere-se a op¢do “Change
Friction” com o atrito inicial, correspondente a velocidades mais altas, e o atrito final,
correspondente a velocidade em que se estd rodando a andlise e que se deseja avaliar as
instabilidades dindmicas. O ABAQUS permite a modelagem com um coeficiente de atrito
dependente da velocidade relativa, da temperatura e também da pressdo de contato.

A matriz [C] desse modelo sera entdo formada pelo amortecimento induzido pelo atrito
entre o disco e as pastilhas. Segundo ABAQUS (2012), amortecimentos estruturais nao séo
suportados no procedimento de extracdo dos autovalores complexos, e, portanto, ndo serdo
considerados no modelo.

Dando continuidade a resolugdo da equacdo do movimento, para resolver o problema

de autovalores, a solucdo da Equacao 3.6 é do tipo:
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x(t) = pe™t
(3.7)
Considerando o ponto de equilibrio, onde F =0 e aplicando as diferenciagdes
apropriadas se encontra o problema de autovalores complexos:
([M]2% + [C]A + [K]Dp = 0
(3.8)
onde [M] é a matriz de massa, a qual € simétrica e positiva; [C] e [K] sd0 as matrizes de
amortecimento e rigidez respectivamente, as quais incluem as contribui¢des induzidas pelo
atrito; A é o autovalor complexo e ¢ é o autovetor correspondente ou constante de amplitude
que define o modo de vibragdo de cada autovalor.

Antes da extracdo dos autovalores complexos, o ABAQUS simetriza o sistema
ignorando a matriz de amortecimento [C] e as contribuigdes assimétricas geradas pela interface
de atrito na matriz de rigidez [K], dando origem a uma matriz de "n" autovetores reais
[¢1 - ®a] que constituirdo o subespaco. Todos os autovalores extraidos nessa etapa sdo
também reais e representam as frequéncias naturais ndo amortecidas do conjunto.

Finalmente, para a extracdo dos autovalores complexos, as matrizes originais, as quais

incluem os termos de amortecimento e rigidez gerados pelo atrito, sdo entdo projetadas neste

subespaco:
[Mi]=[®1 o @u]T[M][P1 - O]
(3.9)
[C]=[®1 - @u]"[C][P1 - n]
(3.10)
[K:] = [#1 Pn]"[K][91 Pnl
(3.11)

onde [M, ], [C;] e [K,] s&o chamadas de matriz de massa modal, matriz de amortecimento modal
e matriz de rigidez modal respectivamente.
O problema de autovalores complexos projetado no subespaco é entdo definido como:
([M12% + [G ]2 + [K, Doy = 0
(3.12)
E, finalmente, os autovetores do sistema original podem ser obtidos por:
p=[¢1 -~ on]"o,
(3.13)
Os autovalores sdo expressos no formato « + jw,, onde « € a parte real do autovalor

complexo, denominado também como Re(A) e w, € a parte imaginaria do complexo conjugado,
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denominado também como Im(A), que representa a frequéncia natural amortecida do modo. A
fase transiente ndo é considerada na extracdo de autovalores complexos para analise de
instabilidade dindmica do sistema de freio, sendo considerada apenas a fase de regime
permanente durante o escorregamento do disco entre as pastilhas. Finalmente, a solucao geral
para a equagdo do movimento do sistema tem a forma (Liu et. al. 2006):
x(t) = e x (4, cos((wyt) + A, sen((wgyt))

(3.14)
onde A; e A, séo constantes que dependem do deslocamento inicial e da velocidade.

De acordo com a Eq. 3.14, se a (Re(A)) for negativo, x(t) diminuira exponencialmente
com o tempo e o sistema sera considerado estavel. Por outro lado, se @ (Re(4)) for positivo,
x(t) aumentara exponencialmente com o tempo e o sistema sera considerado instavel.

Essas solucbes sdo normalmente expressas em torno da origem de um plano complexo,
conforme ilustrado na Figura 3.3. As soluc@es caracteristicas na metade real positiva do plano
complexo indicam solugdes com crescimento exponencial de amplitude, ou seja, solucdes
instaveis. A metade real negativa indica uma solucdo exponencial decrescente, ou seja, uma

solucdo estavel.

“fm(zl)
Solugties Solugbes
estaveis instaveis
—a + jwg a—+ jwg
Re(d)
—a — jwg a — jwgq

Figura 3.3: Plano de autovalores complexos
Segundo Keshavarz, 2017, um ultimo termo pode ainda ser analisado para detecgédo de
modos instaveis, conhecido como Negative Damping Ratio (NDR). Segundo esta anélise,
apenas quando a parte real positiva do autovalor atingisse certo valor, o sistema estaria mais
propenso ageracdo de squeal. Seguindo tal observacdo, o potencial de um sistema de freio

tornar-se instavel poderia ser avaliado pelo NDR ou fator de amortecimento negativo, definido
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pela Equacdo 3.15, que relaciona a parte real com a parte imaginaria dos autovalores da seguinte

forma:

(3.15)
Essa mesma Equagdo é também mencionada no ABAQUS documentation, mas sua
origem ndo é abordada. Segundo Keshavarz, 2017, modos com maior tendéncia a se tornarem
instaveis apresentariam um NDR menor que -0,01, ou seja, quanto maior fosse o valor da parte
real do autovalor, maior seria a capacidade do sistema ser excitado naquela frequéncia.
Entretanto, ele conclui seu trabalhno mostrando que, mesmo para um modo com fator de
amortecimento negativo maior que -0,01, porém ndo igual ou maior a zero, o squeal pode ser
gerado se houver a presenca de acoplamentos modais entre as pastilhas e o disco.
Liu et al. (2007) também utilizaram o NDR em seus trabalhos. Para eles, se esse fator
for negativo, independentemente do seu valor, o sistema apresentara uma instabilidade naquela
frequéncia. Mas consideraram também que a propensdo ao squeal € maior quanto maior for o

valor absoluto do fator de amortecimento negativo.

3.1 MODELAGEM DO PROBLEMA

A seguir seré criado o modelo em elementos finitos para o sistema de freio a disco em
estudo, o qual € aplicado em veiculos da Fiat Automdveis. A Figura 3.4 ilustra este sistema,
onde é possivel ver como é a montagem do conjunto completo no montante da suspensao
dianteira e os componentes que de fato serdo modelados — sistema simplificado — para a analise
de autovalores complexos.

Este conjunto de freio € constituido de um disco ventilado com 228 mm de diametro e
28 mm de espessura (pista frenante). As pastilhas de freio sdo classificadas como “low met”,
termo utilizado na indastria de freios para designar uma pastilha com uma peguena
concentracdo de componentes metalicos. Segundo Limpert (2011), esse tipo de pastilha
apresenta uma boa resisténcia mecanica, eficiéncia em temperaturas mais elevadas de
funcionamento e consequentemente maior resisténcia ao “fade”. As pingas de freio séo do tipo
flutuante, com um Unico pistdo de didmetro 54 mm, e fabricadas em ferro fundido nodular. A
pressdo hidraulica transmitida por meio do liquido de freio provoca o deslocamento do pistéo
da pinca, o qual empurra a pastilha interna contra o disco de freio. Por reacédo, a carcaca da
pinga desliza sobre os pinos guias movendo a pastilha externa contra o disco de freio. Dessa

forma, as forgas de atrito gerada por cada pastilha (interna e externa) se igualam (Figura 3.5).



Sistema de freio a disco simplificado
utilizado no modelo em elementos finitos

Back Plate
plaqueta)

Disco

Isolador
(shim)
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Sistema de freio a disco

Disco de freio
ventilado

Montante (knucle) da
suspensao dianteira

Pinca de freio
flutuante FN 54

Reparo

Fixacdo da pinca de freio

Carcaga
flutuante da
pinga de freio

Liquido
de freio

Pistdo

Anel de vedacéo
e retorno do
pistdo

Pastilhas:
Interna (lado do pistdo) e
Externa

Disco

b 48 4B 4B 4B 4B JdB i dEE A 2B 2 EE AR |

Figura 3.5: Principais componentes do sistema de freio a disco. (Fonte: adaptado de Anwana 2003)
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3.1.1 Caracterizagio dos materiais dos componentes do sistema de freios

Dentre as propriedades mecanicas dos materiais utilizados na fabricagdo dos
componentes de freio necessarias para a modelagem numérica do sistema, destacam-se as
constantes elasticas do disco e pastilhas e o coeficiente de atrito na interface entre eles. A forma
como esses parametros foram definidos é descrita nos Apéndices A e B deste trabalho.

3.1.2 Analise experimental de resposta em frequéncia

A medicdo das FRFs é comumente realizada por meio de acelerdmetros colados na
superficie do componente onde se deseja obter a resposta em frequéncia. No entanto, segundo
Fieldhouse et al. (2005), os componentes de freio sdo sensiveis a variacfes de massa e a adi¢éo
de uma massa concentrada possivelmente afetaria as caracteristicas dinamicas do sistema. Por
isso, ele recomenda que sejam utilizadas técnicas de medi¢do sem contato, como, por exemplo,
a analise modal por meio de um vibrémetro a laser. Por isso, esta caracterizagdo foi realizada e
por meio de um vibrémetro a laser, em que todos os modos do disco até 10 kHz foram
identificados na condicdo livre-livre, utilizando-se do mesmo recurso para as pastilhas de freio.

Esta técnica se baseia no Efeito Doppler, onde a frequéncia da luz emitida pelo emissor
laser ¢ alterada quando refletida por um objeto em movimento. Essa mudanca de frequéncia é
proporcional ao valor instantaneo da velocidade de vibracdo e, por meio de um interferdmetro
instalado no interior do vibrémetro, a frequéncia da luz refletida é comparada com um feixe de

referéncia, conforme esquema representado na Figura 3.6 (Fieldhouse et al., 2005).

Espelho
—_—

Objeto vibrante

/ Interferdmetro
H

Feixe de luz

L refletido

pelo objeto

- — — — — e

LASER

Feixe de luz
de referéncia

Detactor de
fotons

Figura 3.6: Representagdo esquematica do procedimento experimental adotado para AME
Uma vez que as caracteristicas vibracionais séo tridimensionais, trés diferentes pontos

de excitacdo foram utilizados (Figura 3.7) permitindo identificar os modos de vibrar no plano
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e fora do plano do disco de freio. A Figura 3.8 mostra como o vibrémetro € posicionado em
relagdo a peca para a realizagdo da medicdo das FRFs. Para o escaneamento dos modos fora do
plano, o emissor de laser é posicionado em uma direcdo normal a face do disco de freio. Para o
escaneamento dos modos no plano, o emissor é posicionado de forma que o feixe de laser colida

na superficie do disco de freio com uma inclinacdo, o que permite detectar a projecdo desses
modos.

S —
al

1-
.

[Ioe s =T e T

e S e TR T T

o S S S P R e

Excitagdo axial (fora do plano) Excitacio tangencial (no plano) Excitacdo radial (no plano)

Figura 3.7: Posi¢do das impactacdes realizadas no disco de freio para medicdo de FRF

ra do plan®
Fo S

——t

— ‘7|“|i(:l
———

no plan®

——

Disco de freio

Vibrometro a laser
Figura 3.8: Medicdo da FRF do disco utilizando vibrometro a laser (Fonte: adaptado de Marschner et al 2008)

No caso das pastilhas de freio, modos no plano ocorrem em frequéncias muito acima
daquelas encontradas em problemas de instabilidade do sistema de freio, portanto, apenas os
modos de flexdo e torcdo foram analisados.

As frequéncias naturais até 10 kHz obtidas por meio do vibrémetro sdo mostradas na

Tabelas 3.1 e 3.2, para as pastilhas e para o disco de freio respectivamente.

Frequéncias naturais das pastilhas [Hz]

INTERNA EXTERNA
Modo 1 2250 2190
Modo 2 3590 3340
Modo 3 4790 4980
Modo 4 6230 5990
Modo 5 8200 7680

Tabela 3.1: Frequéncias naturais das pastilhas de freio



Frequéncias naturais [Hz] Dire¢do do modo

Modo 1 980 axial
Modo 2 1645 axial
Modo 3 2348 axial
Modo 4 3081 radial
Modo 5 4003 axial
Modo 6 5297 axial
Modo 7 5429 radial
Modo 8 5795 axial
Modo 9 6367 axial e radial
Modo 10 7446 axial
Modo 11 7656 axial
Modo 12 7960 tangencial
Modo 13 8164 axial
Modo 14 8657 axial
Modo 15 9516 axial
Modo 16 9829 radial

Tabela 3.2: Frequéncias naturais do disco de freio

3.1.3 Modelo em elementos finitos
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O procedimento de analise de ruido de freio utilizando o ABAQUS consiste em aplicar

forca sobre as pastilhas de freio, extrair as frequéncias naturais, e computar os autovalores

complexos. O processo € dividido em quatro etapas:

Etapa 1: Nesta etapa, as condi¢des de montagem do sistema sao definidas, como forcas
geradas pelas fixacdes e condi¢des de contorno. O contato entre 0 material de atrito e 0
disco é definido e a pressdo sobre as pastilhas de freio é aplicada.

Etapa 2: E inserida uma velocidade angular no disco de freio, promovendo ao modelo
um estado constante de escorregamento entre o disco e as pastilhas.

Etapa 3: Analise modal para extrair as frequéncias naturais do sistema e respectivos
autovetores, desprezando os efeitos ndo lineares gerados pelo atrito;

Etapa 4: Andlise de autovalores e autovetores complexos, onde os efeitos do coeficiente

de atrito sdo incorporados.
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As condicdes de contorno foram impostas com base no sistema de coordenadas indicado

na Figura 3.9.

Figura 3.9: Modelo FEM do sistema de freio para analise CEA
As condigdes de contorno sdo ilustradas na Figura 3.10. Restrigdes ao deslocamento nas
direcdes X e Z foram aplicadas nos pontos Al e A2, representando a ancoragem das pastilhas

na pinca de freio. Em Y, assim como ocorre no sistema real, as pastilhas devem ter um

movimento de aproximacao e afastamento do disco e, por isso, ndo foram impostas restricoes
nessa direcdo. No disco de freio, os quatro pontos de restricdo indicados por A3 simulam os

parafusos da junta composta por roda, disco de freio e cubo de roda e, portanto, as trés direcoes

devem ser restringidas para 0 movimento de translacao.

A Tabela 3.3 mostra as condi¢6es de contorno descritas no paragrafo anterior. O numero

zero para cada direcdo representa o deslocamento respectivo, ou seja, nulo. E desta forma que

0 ABAQUS reconhece as restricdes de movimento do modelo.

Pontos

Condigdes de contorno

Al, A2

X=0;,Z2=0

A3

X=0,Y=0;Z2=0

Tabela 3.3: CondicGes de contorno



A Tabela 3.4 mostra as propriedades dos materiais do disco, do material de atrito da

pastilha, do back plate e do isolador. A forma como essas propriedades foram obtidas é

Figura 3.10: Restri¢Ges de deslocamento

detalhada nos Apéndices A e B deste trabalho.

. Modulo de
. . . Densidade L.
Componente Material Tipo de material 3 elasticidade
[kg/m?]
[GPa]
F fundi
0 erro fundido Isotrépico 7311 E =120,9
cinzento
Disco
C1111 = 9,296
C2222 = 9,296
C3333 = 1,001
C1212 = 3,400
) . Material : -
Material de atrito L. Anisotropico 2700 Ci313 = 3,300
compdsito
Cz323 = 3,300
C1122 = 0,932
C1133 = 0,056
Cz233 = 0,932
” Aco Isotrépico 7830 E =210
Plagueta
Aco Isotrépico 7820 E =207
Isolador

Tabela 3.4: Propriedades dos materiais utilizados no modelo
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O modelo FEM criado no ABAQUS consiste de uma malha com um total de 107641
elementos de primeira ordem, com um tamanho médio de 4 mm. A escolha dos tipos de
elementos utilizados na malha foi baseada nas recomendacfes disponibilizadas na pagina
oficial do ABAQUS Documentation 6.14, cujo endereco eletrénico encontra-se nas referéncias
bibliograficas do trabalho.

A Tabela 3.5 mostra os elementos utilizados para cada componente do sistema de freio

modelado.
Componente Tipo de elemento utilizado
Elemento Hexaedro Elemento Triangular
C3D8 C3D6 I I
Disco

Elemento Hexaédrico Elemento Triangular

‘ h -

Material de atrito

Elementode casca
% F S3e S4R
Back plate
Elementode casca
f S3e S4R

<

Yy

Isolador
Tabela 3.5: Tipo de elementos utilizados na malha do modelo FEM

Para os contatos entre os isoladores e as plaquetas e entre as plaquetas e o material de
atrito foi utilizada a opgdo “tie contact”, que cola os nds das superficies em contato. Para
modelar o atrito na interface entre o disco e as pastilhas foi adotada a opgao “contact pair”, a
qual permite a introducéo dos efeitos ndo lineares gerados pela fricgdo entre esses componentes

qguando uma velocidade angular no disco de freio € imposta.
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tie contact

contact pair
(small sliding)

,,,,,,
.......

'''''

Figura 3.11: Interagdes de contato utilizadas no modelo FEM

A exemplo do modelo de Keshavarz (2017), a simulacdo da pressdo hidraulica do sistema
de freio foi distribuida sobre os isoladores das pastilhas de freio, conforme ilustrado na Figura 3.12.
Assim como ocorre nas condicdes reais de funcionamento, a presséo dobre as pastilhas interna e

externa é exatamente a mesma.

Figura 3.12: Aplicacdo da presséo simbolizada pelas setas laranjadas

O valor da pressédo para 0 modelo MEF foi definido a partir de dados experimentais
coletados de condic@es reais de utilizacdo de um veiculo. Trata-se de um teste realizado para
avaliar ruido e desgaste do sistema de freio, o qual sera detalhado no proximo capitulo deste
trabalho. O gréfico da Figura 3.13 apresenta um histograma com as pressdes utilizadas no
sistema de freio durante esse teste, que corresponde a um percurso total de aproximadamente
5000 km divididos entre trecho urbano, serras e autoestradas na regido metropolitana de Belo
Horizonte. Como se pode ver, aproximadamente 80% da utilizacdo do sistema de freio ocorre

em pressdes baixas, abaixo de 15 bar.
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100,00%

80,00%

Percentual de uso

60,00%
40,00%
20,00% 17,60%
I 2,65%  0,73% 0,26% 0,05% 0,01% 0,00% 0,02%
0,00% - —

2

Pressao [bar]

Figura 3.13: Histograma de pressdo aplicada nos freios em um percurso total de 5.000km divididos entre trecho
urbano, serra e autoestrada

Com relacédo a velocidade angular do disco de freio a ser utilizada para a extracdo dos
autovalores complexos, Luo (2005) escreveu que, em testes de ruido de freio realizados no
percurso Los Angeles City Trafic (LACT), que compreende aproximadamente 8.000 km,
aproximadamente 54% dos eventos de ruido ocorrem em velocidades abaixo de 30km/h. O
autor cita também que ruidos do tipo squeal séo tipicamente encontrados pouco antes da
imobilizacéo total do veiculo, em velocidades proximas a 6 km/h.

Agora ja é possivel determinar o valor do coeficiente de atrito a ser utilizado para o
modelo. No teste de eficiéncia do material de atrito, descrito no Apéndice B (Fig. B.4), tem-se
a referéncia de atrito para diferentes combinacdes de velocidade e pressdo. Com base nas
referéncias citadas nos paragrafos anteriores para essas varidveis, a condicdo tipica para
ocorréncia de ruido é velocidade e pressdo mais baixas.

Finalmente, as condi¢des operacionais definidas para o modelo sdo apresentadas Tabela
3.6.

Variavel Valor Observagées

Pressao [bar] 11 -

Equivale a uma velocidade

Velocidad lar do disco de frei 5,57
elocidade angular do disco de freio [rps] 3 6 km/h do veiculo

Coeficiente de atrito 0,55 -

Tabela 3.6: CondicGes operacionais de frenagem utilizadas no modelo MEF
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3.1.4 Resultados da andlise de autovalores complexos

Dos 55 autovalores complexos extraidos, quatro apresentaram a parte real positiva,
indicando possiveis instabilidades do sistema de freio em suas respectivas frequéncias naturais.
No ambiente de visualizacdo do ABAQUS, é possivel identificar qual dos componentes
apresenta maior amplitude de deformagao e também a sua forma modal. Essas particularidades

de cada um dos modos instaveis sdo chamadas de “caracteristica do modo” na Tabela 3.7.

Autovalores complexos - modos instaveis

Modo Parte real do Parte imaginaria do -

. Caracteristica do modo
instavel [n°] autovalor - o autovalor - o4 [Hz]

1 22,50 955,97 flexdo axial do disco (fora do plano)

2 117,35 2980,60 deformacéo radial do disco (no plano)

3 1352.80 5701.80 ﬂexgo da plaqueta (back plate) das

pastilhas
4 14,25 7593.60 acoplamento de um modo axial com um

modo tangencial do disco
Tabela 3.7: Modos instaveis identificados na analise CEA

No 1° modo percebe-se a predominancia de um modo de flexdo disco de freio (Figura
3.14). Na revisao bibliografica, foi visto que esses modos sdo 0s grandes responsaveis por
fendmenos de acoplamento geométrico com modos de vibracdo das pastilhas de freio. No
entanto, isto ndo foi identificado para este modo e também néo era esperado que ocorresse, pois,

o0 primeiro modo de vibrar das pastilhas aparece somente acima de 2 kHz (ver Tabela 3.1).

wg =955.97 Hz

=2250

Figura 3.14: 1° modo instavel identificado no CEA
Assim como no 1° modo instavel, 0 2° modo é governado apenas pela vibracéo do disco

de freio, s6 que neste caso apresentando uma forma modal radial, no plano (Figura 3.15). Néo
foram encontradas na literatura evidéncias de que modos puramente radiais pudessem induzir
algum tipo de ruido no sistema. Além disso, ndo sdo esperados acoplamentos geométricos com

as pastilhas, uma vez que nesta faixa de frequéncia elas apresentam apenas modos de flexdo.
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w4 =2980.6 Hz
Re(2) =11735

Figura 3.15: 2° modo instavel identificado no CEA

O 3° modo instavel é governado por movimentos fora do plano das pastilhas de freio
(Figura 3.16). Segundo Trichés (2004), o squeal pode ser induzido pelas pastilhas de freio
guando seus movimentos fora do plano, modos de flexdo, excitam os modos de flex&o do disco
de freio, promovendo o ja citado fendmeno de acoplamento geométrico entre os modos dos dois
componentes. De acordo com o autor, 0 acoplamento geométrico permite que a transferéncia
de energia da pastilha para o disco seja méaxima para um dado par de modos acoplados.
Fieldhouse (2005) acrescenta que a frequéncia em que esse acoplamento ocorre muda em
funcéo das condic¢des operacionais de utilizagédo do sistema de freio, como temperatura, pressao
e velocidade. Isso pode explicar o fato de que nenhuma forma modal do disco de freio foi
encontrada neste modo. Ou seja, para este sistema, 0 movimento das pastilhas nao foi capaz de
excitar um modo axial do disco de freio nas condigdes operacionais impostas, e, portanto,
novamente, ndo temos a ocorréncia do fenémeno de acoplamento geométrico entre os dois

componentes.

wg =5701,8 Hz
Re(2) = 1352.80

Figura 3.16: 3° modo instavel identificado no CEA
No 4° modo instavel, sdo encontrados modos de flexdo das pastilhas e o disco de freio
apresenta um acoplamento de duas formas modais, tangencial e axial, vibrando na mesma

frequéncia (Figura 3.17). Na literatura, foi visto que o squeal de alta frequéncia é devido a
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excitacdo dos modos tangenciais do disco de freio e que, quando estes modos estdo pouco
espacados em relagdo aos modos fora do plano, pode ocorrer o acoplamento entre eles,
facilitando a irradiacdo de ruido. Na medicdo das FRFs do disco, condicdo livre-livre, o
primeiro modo tangencial foi detectado em 7,96 kHz e, muito préximo a essa frequéncia,
existem dois modos axiais, um a 7,65 kHz e outro a 8,16 kHz, favorecendo o acoplamento entre
eles. A frequéncia do 4° modo instavel encontrada no modelo € mais baixa, 7,59 kHz, o que
pode ser explicado pelo fato de que, no modelo, estamos tratando da frequéncia natural

amortecida devido aos termos de amortecimento gerados pelo atrito entre as pastilhas e o disco.

Modos acoplados
wy=7593.6 Hz
Re(2)=14.25

Modo tangencial (no plano) do disco
Modo axial do disco (fora do plano)

Figura 3.17: Analise do 4° modo instavel do sistema de freio
A presenca de um modo de flexdo da pastilha de freio na mesma frequéncia, como
mostrado na Figura 3.18, pode contribuir para a excitacdo desse modo em condigdes
operacionais. E interessante notar também que, na medicdo das FRFs em condicéo livre-livre,
a pastilha interna apresenta um modo a 8,20 kHz e a pastilha externa a 7,68 kHz, frequéncias

também muito préximas dessa instabilidade.

wq =7593,6 Hz Modos de flex3o das pastilhas
Re()=1425

Figura 3.18: Presenca de modos de flexao das pastilhas na mesma na mesma frequéncia dos modos do disco de
freio
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Analisando as formas modais quanto a presenca de acoplamentos, conclui-se que dos
quatro modos que apresentam autovalores com parte real positiva, 0 4° modo tem caracteristicas
que o tornam mais propenso a instabilidades.

Por outro lado, existem autores que preferem adotar o fator de amortecimento negativo
(Negative Damping Ratio — NDR) como critério para determinar a propensdo de um modo
instavel ser de fato excitado nas condicGes operacionais de utilizacdo. Os fatores de
amortecimento de cada um dos quatro autovalores com partes reais positivas sdo mostrados na
Tabela 3.8.

Autovalores complexos - modos instaveis
Modo Parte real do Parte imaginaria do NDR
instavel [n°] autovalor - a autovalor - o4 [HZ]
1 22,50 955,97 -0,00749
2 117,35 2980,60 -0,01250
3 1352,80 5701,80 -0,07552
4 14,25 7593,60 -0,00059

Tabela 3.8: Anélise do fator de amortecimento negativo (NDR)

Essa abordagem sugere que os modos com NDR menor que -0,01 estariam mais
propensos a geracdo de squeal. Segundo este critério, 0 2° e 0 3° modos com Re(4) > 0
extraidos da analise de autovalores complexos seriam considerados 0s mais propensos a geracao
de squeal.

Voltando a definicdo de autovalores complexos,

A=0ctjw
(3.16)
Sendo que o critério para que um sistema seja estavel é definido por:
A=—Cwy £ jwg
(3.17)
onde ¢ é o fator de amortecimento e,
Wy = wWp1— 72
(3.18)

Assim, para falar da parte real positiva seria 0 equivalente de assumir um fator de

amortecimento negativo para tornar um autovalor instavel.
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4 TESTES EXPERIMENTAIS PARA DETECCAO DE SQUEAL

Neste capitulo, serdo descritos os resultados experimentais com o sistema de freio em
estudo, bem como as metodologias utilizadas. No capitulo seguinte, esses resultados serdo
comparados com os resultados numéricos, a fim de validar a anélise de instabilidades dos
sistemas de freio por meio de autovalores complexos.

Existem dois métodos experimentais utilizados pelas montadoras de veiculos para
avaliacdo de instabilidades dindmicas do sistema de freio. O primeiro € o teste em dinambémetro
inercial, capaz de comportar o sistema de freio real e identificar ruidos do tipo squeal durante
a simulacéo de frenagens (Matozo 2012). O segundo é o teste no proprio veiculo, dotado de
uma instrumentacao capaz de registrar as frenagens do veiculo e indicar as que apresentam
ruido. A seguir, cada um dos métodos é descrito, bem como os resultados obtidos para o sistema

de freio em estudo.

4.1 CARACTERIZA(;AO DE RUIDOS DE FREIO EM DINAMOMETRO

Os dinamodmetros inerciais para caracterizacdo de ruidos de freio veicular tém a
finalidade de quantificar ocorréncias de ruidos em funcédo da quantidade total de frenagens, bem
como permitir a analise das condi¢des operacionais em que ocorreram. Estes equipamentos sdo
dotados de uma camara acustica semi-anecoica com uma unidade de resfriamento e controle de
umidade do ar de arrefecimento do sistema de freio. Um exemplo de dinambmetro para

deteccdo de ruido de freio é ilustrado na Figura 4.1.

Figura 4.1: Dinamdmetro inercial para freio veicular. (Fonte: www.linkeng.com)

O funcionamento é a partir de um motor elétrico ligado a um eixo onde volantes inerciais
sdo acoplados para simular o momento de inércia do veiculo. Um segundo eixo liga os volantes
a uma célula de carga que mede o torque gerado em cada frenagem. Por meio de um eixo
homocinético, a célula de carga é ligada ao cubo de rodas que integra o sistema de freio a ser
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avaliado. A temperatura do disco de freio é constantemente monitorada por um termopar tipo
K instalado a 2 mm de profundidade da superficie da pista frenante. Dessa forma, os eventos
de frenagem sdo simulados a partir da aceleracdo das massas de inércia pelo motor elétrico até
que a velocidade angular desejada seja atingida e, entdo, a partir de um sistema hidraulico de
comando, o sistema de freio é acionado.

Conforme citado anteriormente, o dinamometro comporta o conjunto de freio real e
também o conjunto de suspensdo (massa nao suspensa) do veiculo, tornando as condicdes
operacionais bastante representativas. A pressao sonora e o espectro de frequéncias dos ruidos
no interior da camara semi-anecoica sao registrados por um microfone instalado préximo ao
freio (Figura 4.2), o qual € ligado a um sistema de processamento que realiza o calculo dos

espectros de frequéncia em tempo real.

POSICAO DO MICROFONE

Microfone ’

Sistema de
Freio

Figura 4.2: Instalac&o do sistema de freio e posicionamento do microfone no interior do dinamémetro. (Fonte:
adaptado das normas: FCA 7H2000 e SAE J2521)

O procedimento SAE J2521 foi desenvolvido por US Working Group on Brake NVH,
tornando-se o primeiro procedimento de testes de ruido de freio reconhecido
internacionalmente (Thompson 2005). Ele estabelece uma sequéncia de frenagens a serem
reproduzidas no dinamémetro de modo a expor o sistema de freio a condi¢bes usualmente
associadas a geracdo de ruidos do tipo squeal. A exposicdo a estas condi¢Bes se da de forma
intensiva, muito mais frequente do que em condi¢cBes normais de uso do veiculo. O
procedimento é dividido em trés ciclos — A, B e C — chamados de schedule pela norma.

O schedule A incorpora a fase inicial de assentamento do freio, com 32 aplicag0es no
sistema partindo de uma velocidade inicial de 80 km/h até uma velocidade final de 30 km/h,
com pressdes variando de 15 bar a 51 bar e temperatura inicial de 100°C. Apds o assentamento,
sdo realizadas frenagens para caracterizacdo do coeficiente de atrito. Logo em seguida inicia-
se 0 que a norma chama de drag module. Trata-se de um bloco com 266 aplica¢des no sistema

de freio com velocidades baixas — 3 e 10 km/h — mas constante, com temperaturas iniciais
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variando entre 50 e 300°C, e pressao de 5 a 30 bar. Apds as frenagens em drag, um novo bloco
de frenagens é iniciado, chamado pela norma de warm-up module, composto de 24 aplicacGes
no sistema de freio, com pressdes de 5 a 30 bar e temperatura inicial de 100°C e 150°C. As
frenagens séo aplicadas com uma velocidade inicial de 50 km/h e velocidade final de 0,5 km/h.
Em seguida, um novo moédulo em drag € iniciado, s6 que desta vez intercalando com frenagens
no sentido reverso (marcha a ré), totalizando 50 aplicacdes. A este bloco de frenagens a SAE
J2521 chama de backward/forward module, em que pressdes de 5 a 20 bar sdo aplicadas com
velocidade constante de 3 km/h (marcha a frente) e -3 km/h (marcha a ré), com temperaturas
iniciais variando entre 50 e 150°C. Inicia-se entdo o Gltimo bloco, chamado de deceleration
stops module, constituido de 100 aplicagdes, com uma velocidade inicial de 50 km/h e
velocidade final de 0,5 km/h, com press@es variando entre 5 e 30 bar e temperaturas iniciais
entre 50 e 250°C. Para concluir, sdo realizadas 6 frenagens para caracterizacdo do coeficiente
de atrito com velocidade inicial de 80 km/h e final de 30 km/h, pressdo de 30 bar e temperatura
inicial de 100°C. Com excecdo do bloco de assentamento, todos os outros séo repetidos na
mesma ordem por trés vezes, totalizando 1430 eventos de frenagem e encerrando o schedule A
0 procedimento SAE J2521 para testes de ruido de freio.

O schedule B € destinado a verificagdes em baixas temperaturas, entre 0 e 50°C. Neste
trabalho, optou-se por ndo executar essa parte do procedimento, tendo em vista que seria uma
condigdo impossivel de reproduzir no teste em veiculo, pois, com a temperatura ambiente em
torno de 25°C, basta uma frenagem para ultrapassar os 50°C do teste em dinambémetro. No
inverno da regido sul do Brasil, essa condicdo poderia ser avaliada.

O schedule C foi criado para avaliar a ocorréncia de squeal ap6s a fadiga térmica do
freio, também chamada de fade. O fade é realizado por meio de 15 aplica¢Bes no sistema de
freio com temperatura inicial de 100°C a 450°C, com velocidade inicial de 100 km/h e
velocidade final de 0,5 km/h com uma desaceleracio de 3,92 m/s2. E aguardada a temperatura
do sistema retornar a 100°C e é iniciado o modulo de recuperacédo, ou recovery stubs module,
constituido de 10 aplicacdes com velocidade de 80 a 30 km/h com 50 bar de pressdo. Apés 0
fade e a recuperacdo, sdo iniciados novos blocos de frenagem que se assemelham as condigdes

do schedule A totalizando mais 487 frenagens.

4.1.1 Resultados do teste em dinamdmetro
O sistema de freio em estudo foi submetido ao teste de ruido em dinamdmetro nos
laboratdrios da TMD Friction. Foram realizados os procedimentos prescritos no schedule A e

schedule C da norma SAE J2521, totalizando 1917 aplicacdes no sistema de freio. Conforme
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citado anteriormente, optou-se por ndo realizar o schedule B da norma por ser uma condic¢éo
que ndo seria facilmente reproduzida no teste de ruido em veiculo, o que poderia comprometer
a correlacdo final dos resultados.

A Figura 4.3 ilustra a matriz do teste, onde a linha cheia representa a temperatura do
disco de freio ao longo do teste, indicada no eixo esquerdo das ordenadas do gréafico. Pequenos
circulos em lilas indicam a ocorréncia de um ruido do tipo squeal registrado pelo microfone,
sendo que a frequéncia deste ruido é indicada no eixo direito das ordenadas. Foram registrados
12 eventos de squeal numa frequéncia de 7678 Hz durante o schedule A do procedimento.
Todos eles ocorreram durante o drag module, apds o sistema ter passado pela temperatura mais
elevada da secdo. Isso poderia indicar alguma sensibilidade da pastilha a temperaturas mais
elevadas; no entanto, se assim fosse, o problema se intensificaria no schedule C, onde o sistema

atinge uma temperatura préxima a 500°C. No entanto, isso ndao acontece.
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Figura 4.3: Matriz do teste de ruido de freio realizado em dinamdmetro pela TMD Friction — Caracterizagdo da
frequéncia dos ruidos do tipo squeal registrados pelo microfone

A Figura 4.4 permite a identificacdo da intensidade sonora de cada evento de ruido,
sendo que picos de até 84dB foram registrados.
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Figura 4.4: Figura 4.3: Matriz do teste de ruido de freio realizado em dinamémetro pela TMD Friction —
Intensidade sonora dos eventos de squeal

Segundo Fieldhouse (2005), em ruidos de freio em frequéncias superiores a 3 kHz, 0s

principais componentes envolvidos na instabilidade sé&o as pastilhas e o disco de freio. Abaixo
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de 3 kHz, a pinca de freio e 0 montante possuem uma participagdo mais significativa na
instabilidade e em alguns casos os elementos de suspensdo do veiculo (massa ndo suspensa)
podem também influenciar no ruido.

Outros dois dados interessantes obtidos deste teste (Figura 4.5), sdo 0s percentuais de

ocorréncia de ruido em funcdo da temperatura e pressao aplicada no sistema de freio.
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Figura 4.5: Percentual de ocorréncias de squeal em funcéo da pressdo (grafico superior) e temperatura (grafico
inferior)

Este teste revelou entdo uma propensao deste conjunto de freio de apresentar squeal em
uma frequéncia média de 7,68kHz, bem como as principais condi¢gdes operacionais para a
ocorréncia dos eventos de ruido. A seguir, serdo avaliados os resultados do teste veicular que

permitirdo confirmar a presenca desta instabilidade.

4.1.2 Resultados do teste em veiculo

Por mais que o teste de ruido em dinambmetro seja bastante representativo, um teste
final em veiculo instrumentado onde condi¢des cotidianas como um congestionamento em
centros urbano, mudancas climaticas, impurezas provenientes da estrada, etc., precisam ser
avaliadas.

E importante salientar que o teste em veiculo fica sujeito a diferentes condicdes de

transito, fatores ambientais e a influéncia humana (motorista). Tais influéncias tém participagdo
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direta no resultado final do teste e, portanto, precisam ser minimizadas ao maximo. Para isso,
as montadoras de veiculos, juntamente com fornecedores de sistemas de freio, estabelecem
rotas a serem percorridas e a quilometragem total a ser atingida. Essas rotas incluem percursos
urbanos, descidas de serra e autoestrada, totalizando entre cinco e oito mil quilémetros. Para
atingir essa quilometragem, cada percurso é repetido varias vazes e em diferentes condicoes de
carga no veiculo (vazio e carregado). O teste completo leva em torno de trinta dias para ser
concluido e serve também para determinar a vida Gtil de pastilhas e discos de freio. A condugéo
do veiculo é realizada conforme uso de cliente e respeitando as velocidades de cada via. Tudo
isso € inserido em uma norma especifica para cada montadora.

As rotas sdo conhecidas por um nome de cidade ou regido geogréafica como por exemplo:
Los Angeles City Traffic (USA), Majocar e Barcelona (Europa), Yellow Mountain e Shanghai
(China).

No Brasil, a FCA (Fiat Chrysler Automoveis) utiliza a regido de Belo Horizonte-MG.
O teste € constituido de trés trajetos: urbano, serra e autoestrada (extraurbano), ilustrados nas
Figuras 4.6, 4.7 e 4.8 respectivamente. O objetivo € abranger todas as possiveis condicdes de
rodagem a que um veiculo pode ser exposto pelos clientes; por isso, trechos de estradas de terra

também fazem parte de alguns trajetos.

Figura 4.6: Percurso urbano para teste de ruido de freio em veiculo
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Figura 4.8: Percurso extraurbano para teste de ruido de freio em veiculo
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Para completar um teste, o ciclo urbano é repetido por dez vezes e os ciclos de serra e

extraurbano sdo repetidos cinco vezes cada um, totalizando uma quilometragem de

aproximadamente 5000 km.

Antes de iniciar o teste, 0 veiculo é equipado com a seguinte instrumentacao:



63

Termopares tipo K instalados a 4 mm de profundidade no material de atrito das
pastilhas;

Acelerdmetros mono axiais instalados no back plate das pastilhas ou suporte das pincas;
Sensor de umidade relativa do ar;

Microfone no interior do habitaculo do veiculo (préximo ao ouvido do passageiro);
Sensor GPS e de velocidade;

Acelerémetro

Transdutores de presséo para freio dianteiro e traseiro;

Madulo para processamento dos sinais — Link Engineering;

Comando para sinalizacdo subjetiva de ruido (Q-term).

As frenagens realizadas durante todo o teste sdo registradas e, quando o microfone no

interior do veiculo capta um som na mesma frequéncia do acelerémetro instalado nas pastilhas

(ou pin¢a) simultaneamente, o sinal é processado como um evento de ruido. Caso o piloto de

testes escute este ruido ele podera registrar este evento no comando Q-term.

O conjunto de freio em estudo foi entdo submetido ao teste em veiculo. A foto 4.9 mostra

a instrumentacéo no conjunto de freio em estudo.

i

»

A &
- | Acelerometro
Y

-~
Termopar tipo K
i ‘\.- 7N

Figura 4.9: Instrumentacdo no freio dianteiro para teste de ruido em veiculo
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Foram percorridos aproximadamente 5000 km, conforme rotas descritas anteriormente,
totalizando 17316 frenagens, completando o ciclo para teste de ruido em veiculo normalizado
pela FCA.

O resultado é mostrado na Figura 4.10, sendo que no eixo das abcissas estdo as
frequéncias em Hertz, no eixo das ordenadas € indicada a intensidade sonora (Sound Pressure
Level — SPL) em dB de cada evento de ruido. A linha preta continua (Mic Avg) é o ruido de
fundo captado pelo microfone e cada ponto no grafico indica um evento de ruido sendo que:
LF - left front, em azul, indicam ruidos gerados no freio dianteiro esquerdo, RF — right front,
em vermelho, indicam ruidos gerados no freio da roda dianteira direita.

No total, foram registrados 18 eventos de squeal do lado esquerdo e 21 eventos de squeal
do lado direito numa frequéncia média de 7780 Hz. Os demais eventos registrados ocorreram
de forma isolada em diferentes frequéncias, possivelmente nao tratando-se de uma instabilidade
do sistema. No entanto, os ruidos na frequéncia de =7,78 kHz caracterizam, sim, uma
instabilidade deste sistema nesta frequéncia, pela quantidade de eventos e por terem ocorrido

em ambos os lados, lado direito e lado esquerdo.
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Figura 4.10: Matriz de ruido - teste veicular

Assim como no teste de ruido realizado em dinamometro, as condi¢Bes operacionais em
que o0s eventos ocorreram no teste realizado em veiculo podem ser analisados. No grafico da
Figura 4.11, é possivel identificar a pressao hidraulica no sistema de freio durante os eventos

de squeal relacionada com as frequéncias.
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Figura 4.11: Relagdo dos eventos de ruido com a presséo hidraulica no sistema de freio

Outro dado importante, a temperatura na interface disco/pastilha durante cada evento de
ruido, pode ser analisado no grafico da Figura 4.12:
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Figura 4.12: Correlac&o dos eventos de ruido com a temperatura na interface disco/pastilhas
No gréafico da Figura 4.13, um dado interessante pode ser observado também: 0s eventos
de squeal em meio ao universo de todas as frenagens realizadas durante o teste. Este grafico
relaciona a velocidade do inicio da frenagem com a desaceleracdo atingida, permitindo uma
andlise das condigdes dindmicas em que a instabilidade surge. Quando necessério, € possivel

tentar reproduzir tais eventos em dinamdmetro quando uma solugdo esta sendo desenvolvida.
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Figura 4.13: Mapeamento de todas as frenagens realizadas durante o teste em veiculo

Por fim, a correlacdo dos eventos ruidos da frequéncia com a velocidade pode ser

visualizada no gréfico da figura 4.14.
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Figura 4.14: Correlag8o dos eventos ruidosos com frequéncia e velocidade

A frequéncia média do squeal encontrada no teste em veiculo é bastante proxima da
encontrada no dinamometro, 7,78 kHz e 7,68 kHz respectivamente, confirmando tratar-se de
um modo instavel deste sistema de freio. Além disso, é possivel afirmar que houve uma boa
correlacdo entre o teste realizado no dinamémetro e o teste realizado no veiculo, tendo sido

encontrada uma variacao de apenas 1,28% no valor da frequéncia.



67

5 AVALIACAO E DISCUSSAO DOS RESULTADOS

A analise de autovalores complexos revelou quatro modos potencialmente instaveis para
o0 sistema modelado, segundo o critério de que autovalores com a parte real positiva indicam
que a amplitude da oscilagdo do modo tenderd a crescer com o tempo. Essa abordagem tem se
consolidado como o ponto de partida para qualquer analise de ruido de freio veicular desde o0s
primeiros modelos analiticos até os atuais modelos em elementos finitos. No entanto, o grande
numero de modos instaveis que normalmente sdo extraidos dessas analises fez com que 0s
pesquisadores buscassem critérios adicionais que os auxiliassem a determinar com mais
assertividade qual ou quais dos modos com Re(A) > 0 sdo mais propensos a ocorréncia de
squeal. Exemplo disso é o negative damping ratio (NDR), o indicador criado a partir da
suposicao de que ndo basta a parte real do autovalor ser positiva para haver uma condicao
instavel, mas que somente quando ela atinge determinado valor haveria energia suficiente para
que aquele modo fosse excitado. Outro exemplo é a presenca de fendmenos de acoplamento
entre pastilhas e disco ou entre diferentes modos do disco de freio que se unem e vibram na
mesma frequéncia. Na Figura 5.1, os modos instaveis segundo esses critérios de avaliacdo séo

apresentados graficamente em comparagdo com dados experimentais.
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Figura 5.1: Modos instaveis - Comparacao entre dados tedricos e experimentais

Nesta analise, pode-se observar que, se considerarmos o NDR como critério para

predicdo de squeal, ndo se encontrara uma correlagcdo com os resultados experimentais.
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Por outro lado, observando a presenca de fendmenos de acoplamentos modais, tem-se
uma boa correlagéo para o quarto modo identificado com parte real positiva em seu autovalor.
Na Tabela 5.1, é mostrada a diferenca em termos percentuais entre as frequéncias de squeal
encontradas nos testes experimentais e a frequéncia do modo instavel identificado no modelo
CEA.

Previsto no CEA [Hz] 7594

Encontrado no teste em dinamémetro [Hz] 7680
Encontrado no teste em veiculo [Hz] 7780

Variacdo entre CEA e Teste em dinamometro [%] 1,13%
Variacdo entre CEA e Teste em veiculo [%] 2,40%

Tabela 5.1: Comparacdo resultados tedricos e experimentais

Dessa forma, ndo € possivel comprovar a efetividade da utilizacdo do fator de
amortecimento negativo (NDR) como critério para julgar a propensdo do sistema a geracao de
squeal. No caso avaliado, essa abordagem teria induzido a predi¢cdo de modos instaveis nao
identificados nas condicdes reais de utilizacdo do freio.

No entanto, a analise dos autovalores complexos com Re(4) > 0, somada a anélise das
formas modais e participacdo de acoplamentos, permitiu prever corretamente qual modo seria
instavel nas condi¢Oes praticas de uso do sistema de freio. A baixa variacdo entre as frequéncias
dos modos instaveis obtidas dos testes experimentais e a frequéncia prevista no modelo
numerico mostra também que as propriedades dos materiais e as condigdes operacionais
utilizadas no CEA s&o coerentes.

Finalmente, a metodologia é considerada valida e apresenta grande importancia em
projetos de sistemas de freio. Uma vez confirmado um ou mais modos instaveis, alteracdes na
geometria ou nas constantes elasticas dos materiais podem ser validadas no CEA antes dos
testes experimentais, reduzindo consideravelmente os custos e 0s prazos de desenvolvimento.
Para comprovar isso, no capitulo seguinte, é realizada uma modificacdo geométrica no disco de

freio com o objetivo de eliminar o modo instavel detectado nesse sistema de freio.
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6 APLICACAO DO CEA PARA ELIMINACAO DO SQUEAL

Neste capitulo, a analise de autovalores complexos sera aplicada para tentar eliminar a
ruido de squeal presente no sistema de freio em estudo. O resultado numeérico sera validado
com o teste de ruido em dinambmetro, tendo em vista que esse teste apresentou uma boa
correlacdo com os testes em veiculo.

A instabilidade estd presente em uma frequéncia do conjunto de freio onde se
pronunciam dois modos do disco de freio (tangencial e axial) e também modos de flexdo das
pastilhas de freio. Dessa forma, existem varias possibilidades que poderiam ser exploradas,
como, por exemplo: modificacbes geométricas nas pastilhas de freio com a adocéo de chanfros
ou canais (slots) no material de atrito, aumento de rigidez do back plate das pastilhas,
modificacdo geométrica no disco para aumentar o espacamento entre as frequéncias dos modos
tangencial e axiais ou ainda alteracfes nas propriedades elasticas do material de fricgdo ou
também do material do disco de freio. No entanto, para atender ao prazo de conclusdo deste
trabalho e aos limites de custos disponiveis, optou-se por realizar uma modificacdo geométrica
no disco de freio que envolvesse apenas pequenas mudancas nos parametros de usinagem
originais.

A modificacdo possivel de ser realizada em tais condicdes foi a reducdo da espessura da
pista frenante do disco. Obviamente ndo se trata de uma modificacdo possivel de ser
implementada, uma vez que a vida Gtil do disco seria significativamente comprometida. No
entanto, a proposta é valida para o estudo em questdo para comprovar a efetividade da aplicacdo
do CEA na anélise de solucgdes para o squeal.

6.1 ELIMINACAO DO MODO INSTAVEL POR MEIO DO CEA
O modelo original foi modificado aplicando uma reducao de 2 mm na espessura da pista
frenante do disco de freio como ilustrado na Figura 6.1. Todas as demais propriedades dos

materiais, condi¢des de contorno e condi¢Oes operacionais foram preservadas.

Disco de freio original Disco de freio modificado

| 284 mm | | 28B4 mm |

Figura 6.1: modificacdo da espessura do disco de freio
A extracdo de autovalores complexos nessas condic¢des indica uma pequena redugéo na

frequéncia natural do 4° modo instavel do sistema, saindo de 7,59 kHz para 7,41 kHz, e o
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acoplamento dos modos axial e tangencial ainda est& presente, conforme ilustrado na Figura
6.2.

wg =T412 Hz
Re(2)=1426

Figura 6.2: Avaliacdo do 4° modo instavel com a redugdo de 2 mm na espessura do disco de freio

Pelo comportamento dinamico do disco de freio, ndo se esperaria grandes mudangas no
resultado. No entanto, ao observar o comportamento das pastilhas, verifica-se que estas nao
apresentam os modos de flexdo existentes no modelo original. A Figura 6.3 mostra essa
diferenca da forma modal do conjunto original em relagdo ao conjunto com o disco modificado.

Modelo original Presenca de modos de flexdo das
pastilhas além dos modos do disco

wg =7593,6 Hz
Re(2) = 1425

N&o existem modos das pastilhas,

Lisco modiRcadn apenas do disco de freio

wg=T4125Hz
Re(2) = 1426

Figura 6.3: Comparativo entre os modos instaveis do conjunto original e do conjunto modificado

Na revisao bibliografica, foi visto que Chen relacionou a ocorréncia de squeal de alta
frequéncia com o acoplamento entre modos do proprio disco de freio devido a proximidade
entre as frequéncias naturais no plano e fora do plano, sem, no entanto, deixar claro a
participacdo das pastilhas nessas instabilidades. Outro pesquisador, Yang, relatou que ndo havia
provas concretas de que esses acoplamentos por si s6 eram suficientes para gerar squeal.

Neste trabalho, serd possivel dar uma contribuicdo a essa questdo, pois, no conjunto

original, tem-se um modo instavel previsto pelo CEA em que existe 0 acoplamento entre modos
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no plano e fora do plano do disco com resultados experimentais comprovando a ocorréncia de
squeal em uma frequéncia muito préxima. Mas, além disso, tem-se também uma participagédo
das pastilhas nessa frequéncia, que vibram em um modo de flexdo. E possivel que a ressonancia
das pastilhas seja a condi¢éo necessaria para que, em condi¢cdes operacionais, esse modo seja
excitado. Isso podera ser comprovado se o squeal ndo ocorrer no conjunto em que o disco foi
modificado, pois, nesse caso, 0 acoplamento entre modos tangenciais e axiais do disco ainda
estd presente, porém em uma frequéncia mais baixa e desta vez sem a presenca de modos de

vibracdo das pastilhas.

6.1.1 Teste em dinamdmetro
Foram produzidos discos de freio com as novas especificacbes e 0 mesmo teste em
dinamo6metro, descrito no capitulo 4 deste trabalho, foi repetido. A Figura 6.4 mostra o resultado

comparativo entre os resultados obtidos para o conjunto original e o conjunto modificado.

1on

Conjunto original ; T — ' S 105,0
. ) \
(disco de freio 284x22 mm) 100,0
-
080 =
A A A ! ,J"H ! A A =
A A s y A b o™ o ! A 00,0 =
Hﬂn"\lr... '1'III1.1,1|'\|.-' " \T.-J'\.-.-J'./ ._"h I'T.‘f'f'l"r* wlﬁ_r\"i \"'N\-\.--q-\‘. et \“i,,h.w '-f-’l' #
850 &
X :'E,' Ocorréncias de squeal 0.0 =
Freguéncia predominante i,
) 0
g Total de eventos: 12
. : = T0,00
FEFEFEFEFERESEFEEEEEEEFE EEE
= A &8 A mF 37 A on e R ~® ® & 8 0 dfF a2 F 28 o4
Freguency [Hz]
110.0
|  Conjunto modificado ~ e e — 105,0
(disco de freio 284x20 mm) R - - i 00,0
pPLy YT A ALY | Jes, o e, =
l_lr_w_n}ll,‘h"'h.#. .r'wu. i ra.\*./_:.r-.,n- '-IJ-\“- Ay .A..l:_..‘.__,_l..q...l_- J\'I'\\'L'.I’hh-m -T“J"»_ltl-'.k-‘-l-' o é
90,0 ;
~ . A
Ocorréncias de squeal 850 2
_____-___.“‘—'—-—_._- ndo ha frequéncia predominante £
‘________._._-—-—-—'—'_'_'_'_-_-_ Total de eventos: & 80,0
750
70,0
- I - - T - T - - T T - - - B N T - - T e = = = = > o =
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Frequency [Hz]
Figura 6.4: Comparativo entre os resultados do teste de ruido em dinamémetro obtidos para o conjunto original e
0 conjunto modificado

O sistema com disco de freio modificado apresenta um resultado com 50% a menos de
ocorréncias de squeal em relacéo ao conjunto original. Mas o mais importante para este trabalho

especificamente é que o 4° modo instavel do conjunto original ndo apresentou squeal no
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conjunto modificado. Mesmo com a modificacdo do disco de freio, baseando-se no valor da
parte real dos autovalores complexos, o CEA continuou revelando uma instabilidade para esse
modo numa frequéncia ligeiramente inferior, porém, ainda com o acoplamento entre modos no
plano e fora do plano. Como mencionado anteriormente, a principal diferenca fica por conta
das pastilhas de freio, as quais deixaram de vibrar nessa nova condicéo.

E possivel concluir, a partir desse resultado, que o alinhamento entre frequéncias de
modos tangenciais e axiais do disco de freio por si s6 ndo € suficiente para provocar a ocorréncia
de squeal. Embora a analise de autovalores complexos sempre revelara a ocorréncia desse
fendmeno pela precipitacdo de autovalores acoplados e com partes reais positivas, é necessario
haver uma fonte de excitacdo. Para esse caso em especifico, a fonte de excitacdo pode estar
ligada a presenca de frequéncias naturais das pastilhas com valores muito préximos a frequéncia

em que ocorre o acoplamento dos modos do disco.
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7 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA PROXIMOS TRABALHOS

Neste capitulo, sdo apresentadas as principais conclusdes da dissertacdo e sugestdes para

trabalhos futuros.

7.1 CONCLUSOES

Mais de um seculo ja se passou desde que o primeiro freio a disco foi patenteado, mas
uma solucéo definitiva para o problema de ruido do tipo squeal continua sendo um grande
desafio para os pesquisadores.

Desde que os primeiros modelos analiticos para a analise de squeal foram criados, houve
um grande progresso no entendimento dos fenémenos envolvidos nessa instabilidade dindmica
do sistema, principalmente no que se refere aos efeitos do atrito entre as pastilhas e o disco.
Estudos experimentais, ndo menos importantes, tém permitido o acimulo de uma grande
quantidade de informacdes acerca da natureza do ruido, principalmente quanto aos mecanismos
de radiacdo sonora. Mais recentemente, modelos em elementos finitos tém contribuido de forma
substancial para a incorporacao das complexidades geométricas do sistema na analise.

Este trabalho teve por objetivo avaliar a correlacdo da Anéalise de Autovalores
Complexos (CEA) com resultados de testes experimentais de ruidos em um sistema de freio a
disco. Sua motivacao nasce da necessidade de aprimorar a abordagem desse tema durante o
projeto, viabilizando a utilizacdo do CEA para interpretar resultados de testes, simular
modificacbes na geometria ou nas propriedades dos materiais, além de explorar ideias
inovadoras.

Analises experimentais conduzidas em dinamémetro e também em veiculo, revelaram
a presenca de squeal numa frequéncia muito proxima a do 4° modo instavel previsto no modelo.
A avaliacdo dos autovalores com partes reais positivas, aliada a uma analise das formas modais
envolvidas, permitiu identificar corretamente 0 modo instavel do sistema de freio. Correlacdes
de 98,87% e 97,60% foram obtidas entre 0 modelo numérico e o teste em dinamdmetro e entre
0 modelo numérico e o teste em veiculo respectivamente.

Uma atencdo especial foi dada as técnicas de caracterizacdo das propriedades dos
materiais. As condigdes operacionais como pressao e velocidade foram determinadas a partir
de dados experimentais estatisticos. Considerando que ndo foram feitos ajustes de modelo, a
boa correlagdo atingida permite concluir que a metodologia utilizada para definigdo desses
parametros é adequada. No Apéndice C, é proposto um fluxograma para a introducéo do CEA
no projeto de freio a disco.
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Na revisdo bibliografica, foi visto que muitos modelos se ocupam de incluir todos o0s
componentes do sistema de freio, além dos componentes de suspensdo. Neste trabalho, apenas
o disco e as pastilhas foram modelados e, mesmo assim, o resultado foi satisfatorio. Isso
comprova o que alguns autores relatam em seus trabalhos, afirmando que o disco e as pastilhas
sdo os principais componentes envolvidos em ruidos de squeal. Obviamente isso ndo diminui
a importancia de incorporar mais componentes no modelo para identificar a participacao de
cada um deles nas instabilidades dinamicas do conjunto. No entanto, modelos simplificados,
como o que foi adotado neste trabalho, reduzem expressivamente 0s custos computacionais e
dao maior agilidade na obtencéo de resultados. Para comprovar isso, uma proposta virtual foi
avaliada alterando a frequéncia do modo instavel por meio da reducéo da espessura do disco de
freio. Segundo a andalise CEA, o deslocamento da frequéncia em que ocorria 0 acoplamento de
modos tangenciais e axiais do disco de freio foi suficiente para eliminar a participacdo das
pastilhas de freio naquele modo. Em um novo teste de ruido realizado no dinambémetro,
utilizando o disco de freio com as modifica¢cdes propostas no modelo, foi possivel comprovar
que os eventos de squeal naguela frequéncia haviam sido eliminados.

Infelizmente, ndo é possivel considerar a analise de autovalores complexos como um
método de predi¢do de squeal. Contudo, a partir da confirmacdo experimental, sua utilizacdo
passa a ser de grande valor para o projeto, pois solugdes virtuais podem ser exploradas com um
espaco de tempo e custos muito inferiores ao que se gastaria com a construcao de prot6tipos e

extensivos ensaios.

7.2 SUGESTOES PARA PROXIMOS TRABALHOS

Como o foco deste trabalho foi a correlagio do modelo numérico com dados
experimentais, variacfes nas propriedades dos materiais ou em condicGes operacionais de
frenagem ndo foram avaliadas. Sugere-se, portanto, uma analise paramétrica, considerando as
variagdes naturais de um processo de fabricacdo do disco e das pastilhas de freio. Um dado
importante é fornecido no Apéndice A quanto a variagdo do modulo de elasticidade do ferro
fundido cinzento, material do disco de freio. Além disso, dados estatisticos das condigdes
operacionais do sistema de freio em condi¢Oes reais de uso foram fornecidos e podem

enriquecer a analise.
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APENDICE A — caracterizagio das propriedades do material do disco

O disco de freio utilizado neste trabalho é produzido em uma liga de ferro fundido
cinzento denominada GH 190, nomenclatura esta utilizada internamente pela FCA.

Para este trabalho, optou-se por realizar a caracterizagdo do modulo de elasticidade por
meio da andlise da frequéncia natural dos corpos de prova (Figura A.1) ao invés da utilizacdo
de ensaios de tracdo. 1sso porque a parte eléstica da curva tensdo x deformacao do ferro fundido
cinzento é nao linear, o que dificulta bastante a determinag@o do modulo de elasticidade, e como
consequéncia, gera uma incerteza significativa no resultado final. A caracterizagdo via
vibracGes foi utilizada por Trichés, 2004 em sua tese de doutorado, e, segundo ele, os resultados

permitiram uma boa correlacdo entre os dados experimentais e 0 modelo em elementos finitos.

oy

Figura A. 1: Viga para caracteriza¢do do mddulo de elasticidade via vibragdes — dimensdes em [mm]

A viga foi pendurada por cabos (Figura A.2), sendo excitada em uma extremidade por
um martelo de impacto na direcdo perpendicular aos cabos, onde ndo ha restricdo ao
movimento, ou seja, condicao livre-livre. A resposta em frequéncia foi medida com um mini
acelerdometro piezoelétrico na extremidade oposta a excita¢do. Devido a faixa de frequéncia do
acelerémetro, a maxima frequéncia considerada para a analise foi de 10 kHz.

Foram caracterizados trés corpos de prova, conforme esquema representado na Figura
A2



80

Cabeos de suspansio

Computador

Viga de ferro
fundido cinzento

T
Acelerdmetia Martelo ce |mpact¢. - ) )
PCE 362C68 PCE 085C03 Analisador: Siemens Mobile Scadas

Figura A. 2: Montagem experimental utilizada para a medi¢éo de FRF da viga de ferro fundido cinzento. (Fonte:
adaptado de Trichés 2004)

Para se obter o mddulo de elasticidade do material a partir da frequéncia natural do
corpo de prova, utiliza-se a teoria de sistemas continuos aplicada a vigas na condicao livre-
livre. Considerando o modelo de Bernoulli-Euler, tem-se:

_ Qrwy)*ml*
iy
(A1)
onde:
E = mddulo de elasticidade;
wy, = frequéncia natural;
m = massa por unidade de comprimento da viga;
[ = comprimento da viga;
I = momento de inércia da sec¢do transversal
B = constante, definida com 4,730041 para 0 1° modo (Rao 2004).

A Figura A.3 mostra as FRFs medidas em trés corpos de prova idénticos. Como a viga
é bastante rigida, suas frequéncias naturais sao elevadas. Além disso, o acelerdmetro utilizado
apresenta uma incerteza de medigdo elevada para frequéncias superiores a 12 kHz, o que

permitiu a caracterizacdo de apenas um modo da viga.
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Figura A. 3: FRFs corpos de prova - ferro fundido cinzento GH 190

O ferro fundido cinzento GH 190 é normalizado por uma norma interna da FCA, n.°
52205, que estabelece sua composicdo quimica e suas propriedades mecanicas. Segundo a
norma, o valor nominal do médulo de elasticidade para esta liga é de 128 GPa.

Na caracterizacdo por FRF, trés valores diferentes foram encontrados, possivelmente
em detrimento de variagOes de processo produtivo, uma vez que 0s corpos de prova foram
retirados de diferentes lotes de fundicdo. As frequéncias naturais encontradas para as amostras
1,2 e 3foram: 5792, 5692 e 5738 Hz respectivamente. Aplicando essas frequéncias na Equacéo
3.16, obtém-se o0s seguintes valores para 0 modulo de elasticidade: 120,9, 116,8 e 118,7 GPa
respectivamente, o que equivale a uma variacao de -5,5%, -8,7% e -7,2% respectivamente em
relacdo ao valor nominal especificado pela norma.

Um estudo recente realizado por Ferreto et al. 2017, quantificou o impacto das variagdes
do processo de fabricacdo. Segundo os autores, a variagdo natural do modulo de elasticidade
em um processo de fundicdo é de + 6,5 % em torno do valor encontrado para um corpo de prova
produzido com o teor nominal de carbono equivalente (CE). Esse resultado veio a confirmar as
conclusdes de Malosh (1998), de que a principal fonte de variacdo do modulo de elasticidade
do ferro fundido cinzento esta no teor de CE da liga. O autor encontrou uma relacéo
aproximadamente linear e inversamente proporcional entre 0 modulo de elasticidade e o

percentual de carbono equivalente.
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Partindo de tais conclusdes, apenas a amostra 1 apresenta caracteristicas que respeitam
esses limites e, por isso, sera adotada como parametro para 0 modelo numérico deste trabalho.
Portanto, o valor adotado para 0 médulo de elasticidade do material do disco de freio sera de
120,9 GPa.

A seguir, sdo calculadas as frequéncias naturais e os modos de vibrar analiticos do corpo
de provas utilizando o MATLAB para comparar com a FRF medida. Considerando a anélise

espectral de vigas, a frequéncia natural w,, é dada por:
4
EIl
o= |52
[ pa

onde a € a area da se¢do transversal e p é a densidade do material.

(A2)

Uma vez que a massa do corpo de provas foi medida e suas dimensdes sdo conhecidas,

a densidade é facilmente obtida:

(A.3)
onde V e D sdo o volume e o didmetro da viga respectivamente.
Segundo Rao (2004), o modo de vibrar de uma viga na condicéo livre-livre é dado por:
w(() = [sen(ﬁl) + senh(Bl) + 19(cos(ﬁl) + cosh(ﬁl))]
(A.4)

onde:

9= sen(Bl) — senh(Bl)
B (cosh(ﬁl) - cosh(ﬁl))

(A.5)

Para calcular a resposta em frequéncia da viga, sera utilizada a solugdo na forma

exponencial, que apos aplicagéo da série de Fourier descreve o deslocamento vertical em fungéo
da frequéncia por meio da Equagdo A.6 (Rao 2004).

v(x, w) = Ae X 4 Be BX 4 CelPX 4 DebX

(A.6)

Reproduzindo a FRF experimental, a excitacdo sera aplicada no ponto x = 0,005 mea

receptancia sera calculada no ponto x = 0,1 m. Aplicando as condic¢des de contorno para a viga

na condigéo livre-livre na posi¢do x = 0 m, temos que 0 momento fletor e o esforgo cortante

séo nulos (Rao 2004), portanto:
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E1M|_ =0-—-A;+B,—C, +D

9x2 x=0 1 1 1 1
(A7)

EIM| _o=0-+iA, —B, —iC; + D

9%3 x=0 1 1 1 1
(A.8)

Aplicando as condicGes de contorno em x = 0,005 m, tem-se deslocamento, rotacéo e
momento fletor iguais e aplicacdo da forca cortante originada da excitacao:
deslocamentos iguais:
(0,005, w) = v,(0,005, w) = A;e"F0005 1 B ¢=B0005 4 ¢ oiB0005 4 p oF0,005

= Aze—iﬁo.oos + Bze—ﬁo,oos + Czeiﬁo,oos + Dzeﬁo,oos

(A.9)
rotagdes iguais
dv; (x, w) _ 0uy(x, w)
0x x=0,005 0x x=0,005
= _l-Ale—iﬁo,oos _ Ble—ﬁo,oos + icleiﬁo,oos + Dleﬁo,oos
= _iAZe—iBO,OOS_BZe—BO,OOS + iczeiB0,00S + Dzeﬁo,oos
(A.10)
momentos fletores iguais:
0%v;(x, w) 0%V, (x, )
x x=0,005 X x=0,005
= _Ale—iﬁo.oos + Ble—ﬁo,oos _ icleiﬁo,oos + Dleﬁo'°°5
= _Aze—iﬁo,oos + Bze—ﬁo.oos _ Czeiﬁo,oos + D2930’005
(A.11)
aplicando as forgas externas:
33v;(x, 23v,(x,
: éi—s ) = —;§3 ) = F(w)
x=0,005 x=0,005

= l-Ale—lﬁo,oos _ Ble—ﬁo,oos _ l'Clelﬁ0,00S + Dleﬁo,oos_iAze-lﬁo,oos

. F(w)
+ B,e—B0005 4 i ,if0,005 _ p ,B0,005 —
2€ iC,e »e E
(A.12)
Aplicando agora as condigfes de contorno em x = 0,1 m, sendo a viga livre com

momento fletor e esforgo cortante nulos:
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0%V, (X, ® - -
El 623)((2 ) lx=0.1 = 0 = —A,e P01 4 B,e7FO1 — C,elf01 4 P, 01
(A.13)
23v,(x, w - ;
Et gfﬂ ) lx=01=0— +iAze_lﬁ0’1 - Bze_ﬁo'1 - iCzelﬂo'l + Dzeﬁo'1
(A.14)

Utilizando a densidade e 0 mddulo de elasticidade obtidos experimentalmente, o modelo

analitico descrito foi desenvolvido no MATLAB e os resultados foram os seguintes:

1° Modo de vibrar do corpo de prova
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1,5000
1,0000
0,5000
0,0000

-0,5000
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-1,0000

-1,5000

-2,0000

-2,5000 - -
Comprimento da viga [m]

Figura A. 4: 1° modo de vibrar do corpo de provas
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—Tedrico
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Receptancia [dB]

-150

-160

-170
3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Frequéncia [Hz]

Figura A. 5: Resposta em frequéncia do corpo de provas (Tedrico Vs Experimental)
Para o célculo da FRF da viga, o0 amortecimento histerético foi considerado no modelo
utilizando:
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E.=E(1+in)

(A.15)
onde E. é o modulo de elasticidade complexo e n o amortecimento histerético. Baseado na
referéncia de Damir et al. (2007), para n foi utilizado um valor de 0,007.

A correlagdo obtida entre a FRF experimental e a FRF tedrica mostra que o valor de
120,9 GPa para o modulo de elasticidade do material do disco de freio (GH 190) é adequado

para o0 modelo.
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APENDICE B - caracterizacio das propriedades das pastilhas de freio

A pastilha de freio é constituida por trés elementos: isolador, back plate ou plaqueta e
material de atrito.

O isolador é composto por duas camadas externas de um material adesivo (com 0,076
mm de espessura cada) e seu interior é constituido de uma Iamina de agco com 0,394 mm de
espessura revestida por duas camadas de borracha com 0,117 mm cada, totalizando uma
espessura total de 0,78 mm. Assim como nos modelos em elementos finitos encontrados na
literatura, o isolador seré tratado como um material uniforme e isotrépico. Segundo informacdes
do fabricante, o isolador utilizado no sistema de freio em andlise possui as seguintes
propriedades:

e Modulo de elasticidade: 207 GPa;

e Coeficiente de Poisson: 0,29;

e Densidade: 7820 kg/ms3.

A plaqueta da pastilha é produzida em ago SAE1020 e, por ser um material de
engenharia bastante comum, serdo utilizadas as propriedades tabeladas na literatura (Norton
2004):

e Moddulo de elasticidade: 210GPa;

e Coeficiente de Poisson: 0,30;

e Densidade: 7830 kg/ms3.

Ja o material de atrito € um compdsito constituido por materiais de diferentes classes.
Segundo Matozo (2012), essas classes podem ser resumidas em cinco grandes grupos:

e Aglomerantes: responsaveis por promover a unido dos elementos do compdsito. EX.:
resinas fendlicas.

e Fibras de reforco: conferem resisténcia mecénica. Podem ser metélicas, organicas ou
ceramicas. Ex.: metélicas: aco e cobre. Organicas: fibra de celulose e fibra de aramida.
Ceramicas: fibra de carbono e fibra de vidro.

e Viscoelasticos: responsaveis pela flexibilidade do material. Ex.: borracha.

e Modificadores de atrito: também conhecidos como lubrificantes, contribuem para a
estabilizacdo do coeficiente de atrito em diferentes condi¢cGes de temperatura. EXx.:
grafite e sulfetos metalicos.

e Cargas: responsaveis por controlar a densidade. Ex.: barita de sulfato de bario e

carbonato de calcio.
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Essa composi¢do faz com que as propriedades elésticas do compdsito dependam da
orientacdo ou da direcdo e, portanto, ndo pode ser tratado como um material isotropico.
Segundo Yuhas et al. (2005), o material de atrito utilizado nas pastilhas de freio & melhor
representado por uma anisotropia do tipo cruzada, chamada também como isotropia transversal.
A definicdo das constantes de engenharia dessa classe de material requer a medicdo de pelo
menos cinco constantes elésticas independentes. Em sua publicacéo, Yuhas et al. (2005), mostra
que, para medir essas constantes, 0 método mais apropriado € o ultra-sénico, o qual € baseado
na relacdo entre a velocidade do som no corpo de prova (CP) e a constante elastica do material.
Para isso, os CP’s sdo retirados do material de atrito em formato retangular com dimensdes de
20 mm x 15 mm x 8 mm. O maior comprimento do CP corresponde a direcdo do maior
comprimento da pastilha (dire¢do x). A dimensdo de 8 mm corresponde a espessura da pastilha
(diregdo z) e a dimenséo de 15 mm corresponde & largura da pastilha (dire¢do y). A Figura B.1

mostra esse sistema de coordenadas:

Figura B. 1: Sistema de coordenadas do material de fricgdo
Um pulso sonoro entre 1 e 3 MHz € emitido por um transmissor, que atravessa o CP até
chegar a um receptor. Uma vez conhecida a espessura do CP e o tempo decorrido entre a
emissdo e a recepcdo do sinal sonoro, a velocidade ultrassdnica pode ser determinada. A
velocidade do som, por sua vez, se relaciona com as propriedades do material conforme
Equacédo B.1.
Ci = pVi;
(B.1)
onde: c;; € a constante elastica; p é a densidade do material e V;; é a velocidade do som.

A Figura B.2 ilustra como essa medicao é realizada.
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{1

transmissor CP receptor

Figura B. 2: Arranjo basico da técnica de ultra-som para medi¢do das constantes elasticas do material de atrito
das pastilhas de freio. (Fonte: adaptado de Yuhas et al. 2005)

Diferentes posi¢des do receptor em relagdo ao transmissor permitem a medicéo de todas
as constantes que definem o tensor C;; de elasticidade do material de friccdo. Para a constante
c13 0 CP é modificado com a realizagcdo dois cortes paralelos de 45° relativos a espessura
(direcéo z).

Finalmente, segundo Yuhas et al. (2005), o tensor C;; para o material de atrito das

pastilhas de freio € definido como:

Ox €11 €12 €13 O 0 07 (%
Oy cz €11 ¢z 0 0  O]]¢&
— Oz | _|c13 €13 ¢c33 O 0 0 €z
% =i X& >, 0 Tlo 0 0 e 0 0|\ Yrf
tTyZJ 0 0 0 0 cs 0|V
Txy | 0 0 0 0 0 Co6- \nyJ

(B.2)
onde &, &y, &, sdo as deformagOes normais, Y., Y,,, Y., sdo as deformagdes ou angulo de
cisalhamento, oy, gy, g, sS40 as tensdes NOrMais, T, T,,, T, Sa0 as tensdes de cisalhamento e
Cii» Cij, Cj; S0 0s coeficientes ou constantes elasticas e de cisalhamento que constituem o tensor

A matriz B.3 mostra o tensor C;; montado a partir das constantes elasticas obtidas pelo

método ultra-sodnico descrito:

9,296 0,932 0,056 0 0 0
0,932 9,296 0,056 0 0 0
C. = 0,056 0,056 1,001 0 0 0
Y 0 0 0 3,400 0 0
0 0 0 0 3,300 0

L 0 0 0 0 0 3,300

(B. 3)
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sendo que os valores indicados estdo em GPa.

A densidade do material de atrito foi obtida a partir da massa do CP, que, por possuir
formato prismatico, permite dimensionar corretamente seu volume. Com o valor de massa e de
volume, obteve-se uma densidade de 2700 kg/m3.

As informagdes triboldgicas do conjunto disco/pastilhas foram obtidas a partir do ensaio
de “Eficiéncia” do material de atrito das pastilhas. Esse teste é parte integrante do plano de
provas necessario para qualificacdo de uma pastilha de freio e € normalizado por uma norma
interna da FCA.

O teste de Eficiéncia tem por objetivo caracterizar a variacdo do coeficiente de atrito em
funcdo da velocidade, pressdo e temperatura e é realizado em dinamdmetros inerciais onde
condicdes reais de frenagem sdo reproduzidas. Para isso, volantes de aco, também conhecidos
como “flywheels”, sdo instalados no eixo motriz do dinamémetro, de modo a simular a inércia
do veiculo em que o sistema de freio € aplicado, conforme ilustrado no esquema simplificado
da (Figura B.3). O eixo do dinamdmetro é movimentado por um motor elétrico a velocidades
angulares correspondentes a diferentes velocidades reais do veiculo. O sistema de freio em que
as pastilhas sdo aplicadas € instalado na outra extremidade do eixo do dinamémetro. Células de
carga acopladas ao eixo sdo responsaveis por medir o torque gerado em cada aplicacdo do
sistema de freio. Dessa forma, o coeficiente de atrito é obtido de forma indireta em funcédo do
torque frenante medido no dinamémetro.

I
Pastilhas  Pistdo |
da pinca

Volantes de inércia

Eletromotor Pinga

| Discode

) S
\ freio

Camara com
ventilagéo
controlada
Figura B. 3: Esquema simplificado de um dinamdmetro inercial para sistemas de freio

Com os dados obtidos nesse ensaio, é possivel determinar os coeficientes de atrito nas
condigdes de interesse para a modelagem do problema de autovalores complexos. A Figura B.4
mostra o resultado parcial do teste de eficiéncia realizado para as pastilhas de freio deste
trabalho em que é possivel relacionar o valor do coeficiente de atrito com a pressédo aplicada

nos freios e também com a velocidade do veiculo.
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Coeficiente de atrito - material de friccao das pastilhas de freio
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Figura B. 4: Coeficiente de atrito em funcdo da velocidade e pressao
Com isso, tem-se as propriedades necessarias para a modelagem do sistema de freio em
estudo. Como se pode ver, a quantidade de variaveis envolvidas € grande, e, soma-se a iSso 0
fato de que as varia¢Oes naturais do processo de fabricacdo dos componentes de freio sdo
expressivas. Por isso, a evolugdo das ferramentas virtuais para analise desses problemas € de

grande importancia para a otimizacao dos processos de desenvolvimento de sistemas de freio.
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APENDICE C - fluxograma de desenvolvimento utilizando CEA

A seguir, é apresentado um fluxograma da aplicacdo da andlise de autovalores
complexos (CEA) no projeto de sistemas de freio a disco. Trata-se de uma proposta de
metodologia baseada nos resultados encontrados neste trabalho. O objetivo é fornecer uma ideia
geral de onde o CEA pode se encaixar nas fases do projeto relacionadas as solugdes para
reducdo e eliminacéo de ruidos. Nao fazem parte deste fluxograma as etapas relacionadas as
caracteristicas estruturais, térmicas e de instalacdo do sistema.

Recomenda-se ainda que apds o inicio de producdo, os ensaios em dinamdmetro sejam
repetidos combinando os extremos das tolerancias das frequéncias naturais dos componentes
do sistema.

Projeto e
dimensionamento
do sistema

Teste de ruido em

* dimamdmetro
Apresentou
ruido
Sim nip
‘-'-._'_'_,-F"'-F.- -\-‘-‘-\-\"ﬂ-\_\_“
Eliminar ofz) i
——  modo(z) instavel Testekdé:ﬁgﬂ -
utilizando CEA

nag

¥

Congelaments do
projeto

Figura C. 1: Fluxograma para utilizacdo do CEA no projeto de um sistema de freio a disco



