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RESUMO

ROMAN, A. B. M. Andlise de vibracdo aleatoria em um veiculo baja baseada em entrada PSD
determinada experimentalmente. Trabalho de Conclusdo de Curso (Graduacao em Engenharia
Mecanica) — Centro de Ciéncias Exatas e de Tecnologia, Universidade Federal de Sao Carlos,
Sao Carlos, 2025.

O Baja € uma categoria de veiculo off-road projetado para enfrentar condi¢cdes adversas de
terreno. No Brasil, a Society of Automotive Engineers (SAE) promove competi¢cdes estaduais
e nacionais de veiculos Baja, desenvolvidos pelas universidades brasileiras. O chassi € um
componente do carro que tem a finalidade de garantir a integridade do piloto e suportar os demais
subsistemas do Baja em sua estrutura. Na atualidade, a gaiola é regulamentada para garantir
a seguranga do piloto, restringindo-se a combinacao de materiais, didmetro e espessura dos
tubos que a compdem (ou materiais com resisténcia equivalente). Dessa maneira, com o intuito
de compreender os efeitos dos impactos e das vibragdes aos quais um chassi é submetido, foi
realizada uma andlise modal do sistema completo do Baja da Universidade Federal de Sdao Carlos
(UFSCar), seguida de um teste de vibragdes na estrutura, para que fosse possivel comparar com
0 modelo computacional desenvolvido. Assim, os resultados modais foram utilizados em uma
andlise espectral da gaiola ao considerar entradas vibracionais provenientes do solo, que foram
obtidas por meio de um teste experimental. Dessa forma, por meio dos resultados obtidos, foi
possivel analisar o comportamento dindmico da estrutura da gaiola e obter parametros (forcas de

reacdo nas rodas) para dimensionamento dos componentes de suspensdo do veiculo.

Palavras-chave: veiculo baja; instrumentacao com acelerdmetros; processamento de sinais de

aceleracao; andlise de vibragdo aleatdria.



ABSTRACT

ROMAN, A. B. M. Random vibration analysis of a Baja vehicle based on experimentally
determined PSD input. Undergraduate Thesis (Bachelor’s Degree in Mechanical Engineering) —

Center for Exact Sciences and Technology, Federal University of Sdo Carlos, Sao Carlos, 2025.

Baja vehicles are a category of off-road vehicles designed to withstand adverse terrain conditions.
In Brazil, the Society of Automotive Engineers (SAE) promotes regional and national Baja
competitions, in which vehicles are developed by Brazilian universities. The chassis is a vehicle
component whose purpose is to ensure driver safety and to support the other Baja subsystems
within its structure. Currently, the roll cage is regulated to guarantee driver safety, restricting
the combination of materials, as well as the diameter and thickness of the tubes that compose it
(or materials with equivalent strength). Therefore, in order to understand the effects of impacts
and vibrations to which a chassis is subjected, a modal analysis of the complete Baja vehicle of
the Federal University of Sao Carlos (UFSCar) was performed, followed by vibration testing on
the structure, enabling comparison with the developed computational model. Subsequently, the
modal results were used in a spectral analysis of the roll cage by considering vibrational inputs
originating from the ground, which were obtained through an experimental test. Thus, based on
the results obtained, it was possible to analyze the dynamic behavior of the roll cage structure
and to obtain parameters (reaction forces at the wheels) for the design of the vehicle suspension

components.

Keywords: baja vehicle; accelerometer instrumentation; acceleration signal processing; random

vibration analysis.
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1 INTRODUCAO

A competi¢do Baja SAE consiste em um programa estudantil que tem como objetivo
promover um espaco para que estudantes de engenharia possam aplicar os conhecimentos
adquiridos na graduacdo e desenvolver-se como engenheiros (SAE BRASIL, 2024) ao projetar,
construir e testar um veiculo off-road de pequeno porte totalmente funcional. Sao desenvolvidos
pela equipe diversos subsistemas de um veiculo, como freios, direcdo, suspensao e transmissao,
todos interconectados por uma estrutura principal, o chassi, que € projetado no formato de uma
gaiola formada por elementos tubulares, na qual sdo embarcados os subsistemas e que também ¢é
responsavel por acomodar com seguranca o condutor e preservar a integridade geral do veiculo.
A gaiola deve ser projetada para que haja o minimo de espago entre o piloto e as extremidades
(SAE BRASIL, 2024).

Dessa maneira, nota-se a importancia do projeto e da fabricacdo da gaiola, visto que,
além de atender aos requisitos estabelecidos pelo regulamento, € necessario garantir uma boa
performance do veiculo e um comportamento dindmico favoravel. O chassi deve ser composto por
tubos de aco de se¢do circular, divididos em tubos primadrios e secunddrios, que se diferenciam
pela espessura e pelo didmetro minimos exigidos pela competicdo. Os tubos classificados como

primérios e secundérios estao exemplificados na Figura 1, no contexto de uma gaiola genérica.

Figura 1 — Tubos primérios e secundarios

Membros primarios
mmm Membros secundarios

Fonte: Adaptado de SAE BRASIL (2024)
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O material dos tubos também € regulamentado, exigindo-se um teor minimo de 0,18%
de carbono em sua composi¢do. Segundo o regulamento da SAE BRASIL (2024), os tubos
primdrios devem possuir um diametro externo minimo de 25,4 mm (1 polegada) e espessura de
parede de 3,05 mm, ou a equipe pode realizar um célculo de equivaléncia, desde que a rigidez
e a resisténcia a flexao sejam superiores as do caso indicado. J4 os tubos secundarios devem
possuir, no minimo, 0,89 mm de espessura e 25,4 mm de didmetro externo, podendo também ser

substituidos mediante o célculo de equivaléncia.

Durante uma competi¢cdo BAJA SAE off road, o carro € submetido a diversos percursos
e obstdculos para avaliar sua capacidade e performance. Ao longo das provas, o chassi e o carro
sdo sujeitos a vibragdes oriundas do perfil do solo e do motor, além de impactos, muitas vezes,
imprevisiveis. Tais carregamentos sao de cardter aleatdrio e, na maioria das vezes, devido a falta

de recursos para a aquisicao de dados, dificeis de estimar.

Assim, quando uma estrutura € excitada em uma de suas frequéncias naturais (frequéncia
com que o sistema oscila livremente ap6s uma excitacao inicial (RAQO, 2008)), o sistema pode
entrar em ressonancia, um fendmeno fisico que resulta em uma resposta vibratéria amplificada
(EWINS, 2000). A ressonancia € prejudicial aos componentes mecanicos e pode acarretar danos
estruturais, fadiga prematura ou até mesmo falhas catastréficas, o que justifica a necessidade de

uma avaliacdo criteriosa de seus efeitos.

De acordo com o regulamento, um chassi pode participar de até quatro competicoes Baja
SAE e/ou possuir um periodo de vida util de dois anos. Entretanto, apesar de a gaiola possuir
vida limitada e ter seus elementos estruturais individuais regulamentados, € imprescindivel
realizar a andlise estrutural do conjunto projetado, a fim de garantir que este ndo apresente
frequéncias naturais préximas ou coincidentes com o regime de trabalho do motor, evitando,
assim, a ocorréncia de ressonancia e assegurando sua capacidade de suportar os impactos ao

longo de sua vida util.

Assim, para identificar as frequéncias naturais e realizar estudos dinamicos estruturais do
chassi de um Baja, o método dos elementos finitos (MEF) € uma ferramenta que facilita e permite
estimar o comportamento estrutural da gaiola. O presente trabalho aborda estudos modais da
gaiola do Baja UFSCar e as possibilidades de utilizacao desse recurso no desenvolvimento de um
projeto mais eficiente do chassi e dos seus subsistemas. A partir da Figura 2, € possivel visualizar
o prototipo Baja UFSCar do ano de 2024 e todos os componentes e subsistemas alocados no
chassi, destacando-se o motor, o tanque de combustivel e os elementos da suspensao dianteira e

traseira, incluindo as rodas, além do préprio condutor.
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Figura 2 — Carro Baja UFSCar, 2024

Fonte: Baja UFSCar, 2024

1.1 Objetivos

O presente trabalho possui como objetivo analisar o comportamento estrutural do chassi,
seu desempenho dinamico (modal) e analisar as forcas na peca de conexdo da roda com os
demais componentes da suspensdo ao considerar vibragdes e impactos estruturais originados na
interface entre o solo e o carro. Como objetivos especificos, podem ser citados:

Realizar uma analise modal do chassi via elementos finitos;

Realizar um teste de vibra¢des do carro para comparar com os resultados da andlise modal;

Aquisitar dados das aceleracdes na roda provenientes do solo;
* Processar os sinais para gerar entradas no dominio da frequéncia;

* Realizar uma andlise espectral via elementos finitos ao considerar vibragdes oriundas do

solo e do motor.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O estudo modal é uma ferramenta fundamental para a compreensao do comportamento
dindmico de estruturas mecanicas, permitindo identificar suas frequéncias naturais, correspon-
dente aos modos de vibragdo e possiveis regides de ressonincia. Assim, a revisdo bibliogréfica
deste trabalho busca reunir e discutir os principais conceitos, métodos e aplicacdes necessarias

para desenvolver o estudo proposto.

A principio, foram revisadas os principais conceitos de vibra¢cdes mecanicas (como a
ressonancia), seguidos dos tipos de carregamentos aos quais uma estrutura pode ser submetida.
Posteriormente, foi discutido como transformar um sinal medido ao longo do tempo para o
dominio da frequéncia. Por fim, foram abordados aspectos dos elementos finitos e suas aplicacdes

(método de cdlculo numérico utilizado no presente trabalho).

2.1 Vibracoes

As vibragdes podem ser definidas como movimentos oscilatérios de um corpo ou particula
em torno de uma posi¢do de equilibrio, ou seja, um movimento que se repete apds um intervalo de
tempo (RAO, 2008). Os sistemas mecanicos existentes podem ser modelados matematicamente
como sistemas continuos ou discretos. Os sistemas discretos sdo sistemas que possuem um
numero finito de graus de liberdade; ja os sistemas continuos possuem infinitos graus de liberdade.
Os graus de liberdade de um corpo ou conjunto mecéanico podem ser definidos como o nimero
minimo de coordenadas que permite identificar a posi¢ao das partes do sistema, em sua totalidade,

em qualquer instante de tempo (RAO, 2008).

A maioria dos mecanismos estudados sao considerados sistemas continuos, pois possuem
infinitos graus de liberdade. Entretanto, torna-se invidvel e improvavel, calcular analiticamente, os
sistemas continuos. Dessa maneira, uma pratica comum na engenharia, consiste na discretizagdo
de sistemas continuos em sistemas discretos, para que o conjunto possua finitos graus de liberdade

e seja possivel uma aproximacao analitica para facilitar os célculos.

A prética de discretizacdo dos sistemas continuos pode ser realizada por meio do MEF,
em que o sistema € subdividido em um nimero finito de subdominios chamados elementos finitos
(FILHO, 2015). Nos sistemas discretizados os modelos sdo tratados como varios conjuntos de
elementos massa, mola e amortecedor. Esses modelos possuem boa aplicabilidade para estudos
estruturais, incluindo andlises dinamicas das vibragdes de sistemas mecanicos, como o caso do

veiculo Baja.
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2.1.1 Vibragdes livres e forcadas

As vibragdes podem ser caracterizadas como livres ou forgadas. A principio, uma
vibracao livre ocorre quando um sistema, apds uma perturbagdo inicial, continua a vibrar por
conta propria, sem a acao de forcas externas; a vibracao resultante é conhecida como vibracao
livre. Assim, apds a aplicacdo da perturbagdo inicial, nenhuma forga externa age sobre o sistema
(RAO, 2008).

J& sobre a vibragdo forgcada, trata-se de um sistema sujeito a uma forca externa repetitiva,
isto €, uma for¢a que varia no tempo; assim, a vibragdo resultante é conhecida como vibracao
forcada (RAO, 2008). A forca externa pode ser um impulso, uma for¢a harmonica ou aleatoria.
Alguns exemplos de sistemas submetidos a vibragdes forcadas sdo veiculos com motores. O
Baja UFSCar é um exemplo, sujeito a carregamentos aleatorios, como o gerado pelo perfil
irregular do solo durante a passagem a uma determinada velocidade. Dessa forma, através das
rodas e suspensdo afeta sua estrutura ou pela rotacdo do motor, cujos elementos rotativos e
desbalanceamentos devido aos componentes mecanicos produzem carregamentos harmonicos

com frequéncias relacionadas a sua velocidade.

2.1.2 Vibragdes amortecida e vibracdo ndo amortecida

Uma vibracao pode ser caracterizada como amortecida quando ha dissipacdo de energia
ao longo do tempo, como o atrito e os amortecedores. J4 a vibragdo ndo amortecida ocorre
quando a energia ndo € dissipada ao longo do tempo. Esse modelo € idealizado, pois na prética

sempre ha um tipo de dissipagcdao (RAO, 2008).

Os sistemas de vibragdes com um grau de liberdade dificilmente sdo encontrados na
realidade, porém, € de extrema importancia compreender matematicamente esses sistemas, para
que seja possivel assimilar e entender os sistemas de multiplos graus de liberdade. A Equacgao 1
indica matematicamente um sistema massa-mola-amortecedor com um grau de liberdade, com

uma acdo de uma forca externa.

d’x(t)  dx(t)

m +c +kx(t) = f(t 1
Desse modo, m, ¢ e k sdo os valores de massa, amortecimento e rigidez, respectivamente.
2
Ja d dfg’) , d’;(tt) e x(t) sdo a aceleracdo, a velocidade e o deslocamento do sistema, respectivamente,

e, por fim, f(z) é a forca de entrada aplicada no sistema vibratério. Essa equagdo diferencial de
segundo grau, de um sistema massa-mola-amortecedor com um grau de liberdade, € a base para

os equacionamentos de andlises dinamicas no MEF.

Para a vibrag@o ndo amortecida, a constante ¢ (amortecimento) € nula. Assim, a equacao
geral do movimento para sistemas sem amortecimento é simplificada conforme ilustrado na

Equagdo 2.
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d’x(t)
dr?

+hx(r) = f(r) 2

Para deixar o modelo em funcdo dos coeficientes normalizados, pode-se reescrever a

equagdo, dividindo os termos pela massa (m), como mostrado na Equagao 3.

d’x(t) +£X _f

dt? m m

3)

A equacdo simplificada, quando comparada a equagdo do oscilador harmonico simples,
indicada na Equagio 4, nota-se que ®? (frequéncia natural ao quadrado) é equivalente ao termo

% da equacao simplificada estudada.

d’x(t)
dt?

+ @2x(r) = 0 )

Portanto, pode-se concluir que a frequéncia natural do sistema € a raiz quadrada da
rigidez da mola sobre a massa do sistema. Consequentemente, infere-se que a frequéncia natural
aumenta com a rigidez do sistema e diminui com o aumento de massa, como exposto na Equacgdo
5.

on =1/ % (5)
m

Ja para um sistema de vibracdo amortecida, temos a Equag¢ao 1 como equacdo geral do
movimento, em que o amortecimento (c¢) é maior que zero. Ao simplificar a equagdo, dividindo

os termos por m, o resultado foi indicado na Equagao 6.

d’x(t)
dr?

+2Ca>nd’;—<f) +@;x(1) =0 (6)

Desse modo, temos que a razdo de amortecimento () pode ser indicada na Equagéo 7.

c

N

A razdo de amortecimento ({) é um pardmetro adimensional que quantifica o nivel

e (7

de amortecimento em um sistema mecénico. { é nulo quando trata-se de um sistema sem
amortecimento. Jd para um sistema amortecido, o { pode assumir valores a partir de zero. O tipo

de resposta em frequéncia € alterado de acordo com o valor de {, como indicado na Tabela 1.
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Tabela 1 — Classifica¢do da razao de amortecimento

Valor de { Tipo de resposta

=0 Nio amortecido
0<f<1 Subamortecido

=1 Criticamente amortecido

{>1 Superamortecido

Fonte: Elaborada pela autora (2025)

Em sistemas subamortecidos, em que o ({) varia entre 0 e 1, temos a maioria dos
sistemas mecanicos reais. Trata-se de um movimento oscilatdrio que decai exponencialmente
com o tempo; ou seja, a energia € dissipada gradualmente. Nesse caso em especifico, temos
que a frequéncia amortecida (®;) é menor que a frequéncia natural (®,). Assim, para sistemas
subamortecidos, a solu¢io da equacdo massa-mola-amortecedor tem a forma indicada na Equagéo
8.

x(t) = e~ " [Acos(wyt) + Bsin(wyt)] (8)

Dado que ¢ refere-se a varidvel independente do tempo, A e B correspondem a constantes
de integracdo que dependem do estado inicial do sistema (posi¢ao e velocidade iniciais). Dessa

maneira, conclui-se que (@;) pode ser indicada pela Equacao 9.

g = /12 )

J4 os sistemas criticamente amortecidos, em que o valor de { é igual a um, temos sis-
temas que retornam ao ponto de equilibrio sem oscilagdes. Nesses casos, a amplitude decai
exponencialmente, portanto, esse comportamento é desejavel em sistemas de controle e ins-
trumentacao, nos quais se busca que a resposta do sistema retorne ao equilibrio o mais répido
possivel, sem apresentar oscilagdes. A solugdo geral do sistema criticamente amortecido foi

indicada na Equacdo 10.

x(t) = (A+Bt)e™ ™" (10)

O sistema superamortecido, com { maior que um, é um sistema com dissipacdo de
energia ao longo do tempo, e, quando comparado ao sistema criticamente amortecido, sua

resposta € mais lenta. A solugdo geral para esse tipo de sistema foi indicada na Equacédo 11.

x(t) = Ae" + Be'™ (11)

Na Equacdo 11, r| e r; correspondem a raizes reais e negativas. As raizes da equagdo
caracteristica de modelos superamortecidos sdo negativas, ndo ocorre oscilagdo e 0 movimento

decai lentamente. As raizes foram indicadas na Equacdo 12.



Capitulo 2. Revisdo Bibliogrdfica 25

rl,ZZ_Cwniwn\/ CZ_I (12)

Dessa maneira, conclui-se que em todos os sistemas que possuem amortecimento, subme-
tidos a vibragdes livres, a energia decai ao longo do tempo. As equagdes apresentadas tratam-se
de representacdes numéricas para modelos com um grau de liberdade. J4 para modelos com
multiplos graus de liberdade, essa compreensdo € expandida, para um conjunto de equagdes
diferenciais acopladas. Além disso, a frequéncia natural de um sistema se altera para a frequén-
cia amortecida apenas em sistemas subamortecidos. A partir da Figura 3 € possivel visualizar

comparativamente os tipos de respostas, dados a diferentes valores de ().

Figura 3 — Comparag@o entre sistemas com diferentes valores de {

Nao amortecido (= ()

Subamortecido {§ < 1)
(g & menor

Criticamente
~ @Eoriccldn (£=1}

o

Fonte: Rao (2008)

2.1.3 Ressonancia

Uma estrutura, quando submetida a uma frequéncia de excitacdo que coincida com a
frequéncia natural desse sistema, gera uma resposta com elevada amplitude, condi¢do conhecida
como ressonancia (RAQO, 2008). As frequéncias naturais sdo as quais, apés uma perturbacao
inicial em um sistema, 0 mesmo continua a vibrar por si proprio, sem agao de forgas externas.

Um sistema vibratdrio com ‘n’ graus de liberdade, terd ‘n’ frequéncias naturais.

Para sistemas ndo amortecidos, tém-se que a amplitude do movimento tende ao infinito,
teoricamente, fendmeno extremamente perigoso para um sistema mecanico. Ja nos sistemas
amortecidos, o pico de resposta € finito, mas ainda assim perigoso para as estruturas e deve ser

evitado.

As grandes amplitudes de vibragdes, geradas pelo fendmeno de ressonancia, sdo extrema-
mente prejudiciais para os componentes, pois podem acelerar o processo de fadiga. Os esforcos
ciclicos intensos e os deslocamentos excessivos podem resultar em quebra de componentes ou

em falhas catastréficas, aspectos que além de gerar ruidos e desconforto em situacdes em que
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ha uma pessoa operando o equipamento ou veiculo. Dessa maneira, € necessdrio entender o
processo de ressonancia, conseguir identificar as frequéncias naturais dos sistemas estudados e

garantir a seguridade dos equipamentos.

A ressonancia pode ser evitada de diversas formas, como realizando a alteracdo da
rigidez ou da massa do sistema, pois, automaticamente, ocorreria uma alteracdao do valor da
frequéncia natural apresentado na Equacao 5. Contudo, € importante ressaltar que a massa e
a rigidez estdo interligadas; ou seja, para que haja um aumento na rigidez, haverd aumento da
massa ao sistema. Assim, um dos dilemas da engenharia consiste em encontrar um equilibrio
entre um comportamento dinamico mais favordvel sem deslocar a frequéncia natural para valores

indesejados.

Além disso, adicionar amortecimento ao sistema pode promover uma reducao no pico de
frequéncia, mesmo que a frequéncia de operagdo ainda esteja préxima da frequéncia natural do
sistema. Ademais, pode-se usar isoladores de vibracdes, como coxins, amortecedores, ou evitar

operacdes que excitem a estrutura em suas frequéncias naturais.

Desse modo, matematicamente, ao analisar um sistema massa-mola-amortecedor com
um grau de liberdade amortecido, temos a solu¢ao geral dada na Equagdo 1. Porém, se a entrada

do sistema for uma excitacdo harmonica, teremos a Equagado 13.

d? d
m d);(zt) +c );(tl) + kx(r) = Fycos(ot) (13)

O termo Fy consiste na amplitude da for¢a excitadora, @ indica a frequéncia de excitacdo
angular e o termo cos(ot) indica a fungdo harmonica da for¢a. Assim, t€ém-se como solugdo a

Equacao 14.

x(t) =X(w)cos(wt — ¢) (14)

Em que, X () indica a amplitude da resposta, ¢ apresenta a defasagem ou angulo de fase
e cos(t — @) trata-se da fun¢do harmonica da resposta. Logo, a frequéncia natural para sistemas
sem amortecimento foi indicada na Equacdo 5. Quando ndo ha amortecimento, a amplitude

méxima de movimento do sistema pode ser representada matematicamente pela Equacgao 15.

Fo

X (@)= |k —m?|

15)

Ja para sistemas amortecidos, a frequéncia natural, ou frequéncia de ressonéncia, pode
ser descrita pela Equacao 9, ou pela Equacdo 16. A frequéncia natural amortecida (@;) estd
associada a resposta livre do sistema, enquanto a frequéncia de ressonancia (®,) refere-se a

resposta forcada e depende do amortecimento para determinar o ponto de maxima resposta.
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0 = Wy /1-282 (16)

Observa-se que, quando o amortecimento é desprezivel ({ ~ 0), a frequéncia de resso-
nancia aproxima-se da frequéncia natural do sistema ndo amortecido, de modo que @, ~ @,.
Contudo, para valores de amortecimento maiores que zero (§ > 0), verifica-se que @, # ®,, uma

vez que o amortecimento desloca o pico de ressonancia para frequéncias menores.

A partir da Equagdo 16 é possivel obter a frequéncia de ressonancia amortecida (,).
Assim, os sistemas amortecidos possuem pico maximo de frequéncia (X4« ), indicados pela

Equacdo 17.

Fy

2m w, 17

Xméx -

Por fim, conclui-se que o fendmeno fisico de ressonancia causa deslocamentos com
amplitudes extremamente elevadas e sao prejudiciais para a integridade dos sistemas mecani-
cos, por isso, devem ser evitados, de modo a garantir a seguridade e bom funcionamento dos

equipamentos.

2.2 Carregamentos deterministicos e aleatorios

Uma vibracdo pode ser deterministica ou aleatdria. A principio, quando o valor ou a
magnitude (for¢ca ou movimento) agindo sobre um sistema mecanico for conhecida em qualquer
instante de tempo, a excitagdo é caracterizada como deterministica; ou seja, a vibracdo resultante
€ deterministica (RAO, 2008). J4 em um carregamento aleatdrio, o valor da excitacdo nao é
conhecido exatamente em qualquer instante, dessa maneira, a vibracado resultante é aleatoria.
Nas excitacdes ndo deterministicas, em alguns casos, é possivel estimar ou prever estaticamente
o comportamento da estrutura (RAO, 2008).

Dessa maneira, uma excitacdo deterministica tem sua forma temporal, totalmente co-
nhecida, por exemplo uma for¢a senoidal, um degrau ou um impulso. Na Figura 4 € possivel

visualizar a diferenca entre excitagdes deterministicas e aleatérias.

Figura 4 — Comportamento do carregamento dinamico
Forga

Forga

Tempo
Tempo

(a) Comportamento deterministico (b) Comportamento aleatério

Fonte: Rao (2008)
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Para os carregamentos aleatdrios, nos quais € dificil prever o comportamento do sistema,
¢ imprescindivel realizar um estudo cauteloso. Existem algumas ferramentas, como as trans-
formadas de Fourier e as curvas de Power Spectral Density (PSD), ou densidade espectral de

poténcia, que sdo capazes de auxiliar na andlise dinamica de sistemas mecanicos.

2.2.1 Transformada de Fourier

A transformada de Fourier € uma ferramenta fundamental para a andlise dinamica de
sistemas mecanicos, pois permite que os sinais obtidos em func¢io do tempo sejam representados
no dominio da frequéncia. Por meio desse método, € possivel avaliar a distribuicio de energia de
um sistema em diferentes frequéncias. Assim, para um sinal continuo, a transformada de Fourier

pode ser expressa conforme a Equagdo 18 (RAO, 2008):

X(w)= / ) x(t)e /O dt (18)

—o0

Em que x(¢) representa o sinal no dominio do tempo, X (®) é o sinal correspondente
no dominio da frequéncia, ® € a frequéncia angular (rad/s) e j é a unidade imaginaria. A
transformada inversa, que reconstréi o sinal no dominio do tempo a partir da sua representacao
em frequéncia, é dada pela Equacdo 19 (RAO, 2008):

(1) = % /_ O;X(w)ej“”dw (19)

As equagdes assumem que x(¢) é uma fungéo integravel e continua (RAO, 2008). A trans-
formada de Fourier € amplamente utilizada em engenharia para identificar frequéncias naturais,
ressonancias e falhas mecénicas. Em andlises modais, ela permite transformar dados temporais
em informacdes espectrais, facilitando a deteccdo de modos de vibragdo e comportamentos

estruturais relevantes.

2.2.1.1 Transformada Discreta de Fourier (DFT)

No caso de sinais digitais, a versao discreta da transformada de Fourier, denominada
Discrete Fourier Transform (DFT), é a mais utilizada. Os sinais sdo amostrados em intervalos
regulares no tempo, por exemplo, por acelerdmetros (RAO, 2008). Matematicamente, a DFT é

definida pela Equacao 20:

N—1 .
Xe= Y xpe /W k=0,1,..N—1 (20)
n=0

Em que x,, € o valor do sinal no dominio do tempo (amostra discreta), X € o coeficiente

. T - . . _jin
espectral associado ao indice de frequéncia k, N é o ntimero total de amostras e (e =/ ¥ ")

representa a base complexa da DFT.
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A DFT permite quantificar a contribuicdo de cada frequéncia no sinal. O sinal original
pode ser entendido como a soma de diversas componentes senoidais, € a DFT fornece os
coeficientes de cada uma delas. A relacdo entre o indice discreto k e a frequéncia real f; é dada

por:

ko kfs
" N-T, N

Ji 21

Em que 7 € o intervalo de amostragem e f € a frequéncia de amostragem. Assim, o

espectro resultante representa a energia associada a cada frequéncia discreta do sinal.

2.2.1.2 Transformada Ré4pida de Fourier (FFT)

A Fast Fourier Transform (FFT) € uma forma computacionalmente otimizada da DFT,
permitindo a conversao de sinais temporais para o dominio da frequéncia de maneira eficiente.
Enquanto a DFT tradicional exige cerca de N? operagdes, a FFT reduz esse custo para Nlog, N,

0 que a torna adequada para o processamento de grandes conjuntos de dados em tempo real.

A partir da FFT, € possivel obter as principais informacdes espectrais de um sinal, como:

» Magnitude |X(f)|: representa a intensidade ou energia associada a cada componente de

frequéncia;

 Fase /X(f): indica a defasagem entre o sinal de cada componente e o sinal original.

Esses parametros s@o essenciais para a andlise modal experimental e para a constru¢ao
de fungdes de resposta em frequéncia (FRF), permitindo a identificacdo das frequéncias naturais

e dos modos de vibracdo de uma estrutura.

2.2.1.3 Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF)

A Funcdo de Resposta em Frequéncia (FRF) relaciona a excitag¢do aplicada a um sistema
com a sua resposta medida no dominio da frequéncia. Trata-se de uma fun¢cdo complexa que

contém informacdes tanto de magnitude quanto de fase. A FRF € calculada pela Equagdo 22:

H(0) == (22)

Em que X (@) representa a excitagdo (forga aplicada) e Y (®) a resposta (deslocamento,
velocidade ou aceleragdo) e H () representa a fungao de transferéncia do dominio da frequéncia.

O quociente entre ambos define a func¢ao de transferéncia do sistema.

Por meio da FREF, € possivel determinar as frequéncias de ressonancia e identificar modos
de vibragdo caracteristicos. Além disso, ela € amplamente utilizada para a geracdo de diagramas

de Bode e para a validagdo experimental de modelos numéricos.
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Em casos em que a aquisi¢do direta de dados de excitagdo ndo € vidvel, a FRF pode ser
estimada a partir do espectro de frequéncia obtido pela FFT, servindo de base para a identificag@o

modal e avaliacdo do comportamento dindmico da estrutura.

Assim, para o presente estudo, ndo serd utilizada a FRF, pois no teste de vibragdo
realizado, as forcas excitadoras ndo sao conhecidas. Dessa forma, serd obtido um espectro em

frequéncia por meio da FFT.

2.2.2  Power Spectral Density (PSD)

A Densidade Espectral de Poténcia (PSD, do inglés Power Spectral Density) é uma
ferramenta para andlise de sistemas sujeitos a excitacdes aleatdrias (sistemas nao deterministicos).
A PSD descreve como a poténcia de um sinal aleatdrio esta distribuida ao longo das frequéncias
(RAO, 2008). Desse modo, por meio da fungdo PSD € possivel quantificar a contribuicio de
cada frequéncia para a vibracao total do sistema e permite a andlise de um sinal aleatério no

dominio da frequéncia e nao do tempo.

Desse modo, ao considerarmos que na PSD, x(¢) é um processo estocdstico (aleatério)
que possui média nula, a funcao de autocorrelagdo (para realizar uma previsao estatistica) pode

ser dado pela Equacdo 23.

Ry (T) = E [x(t)x(t + 7)] (23)

Em que R,,(7) apresenta a fun¢do de autocorrelacdo do sinal x(¢), 7 indica a defasagem
temporal (tempo de atraso), E [x(¢)x(z + 7)] trata-se do operador de valor esperado (média
estatistica). Assim, a Densidade Espectral de Poténcia é dada pela Transformada de Fourier da

funcdo de autocorrelacio indicada na Equacao 24.

sm(w):=/w°Rm(rnywfdr (24)

—o0

Em que, Sy.(®) trata-se da PSD do sinal x(¢) no dominio da frequéncia angular. Essa
equacao representa, teoricamente, como a poténcia do sinal esta distribuida ao longo das fre-
quéncias. Além disso, a PSD possui algumas propriedades, como a néo negatividade, Sy,(®) > 0
para todo w, visto que, trata-se de energia, e a energia nao pode ser negativa; propriedade da
simetria, se x(¢) for real, entdo Sy, (®) é par, Sy (®) = Sy (—®); e por fim, a poténcia total, na

qual a drea sobre a curva da PSD, indica a poténcia total do sinal, como indicado na Equacdo 25.

/ﬁaﬂmdszan 25)

Em que |x(¢)|? indica a poténcia instantinea do sinal. Logo, a equacdo que relaciona a

excitagdo e a resposta de um sistema linear foi indicada na Equagao 26.
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Syy(®) = [H(jo)[* - Sxe(®) (26)

Dado que, S,y (w) trata-se da PSD da resposta, Sy,(®) da PSD da excitagio e H(j®) da
fungdo de resposta em frequéncia do sistema. No presente trabalho, os dados aquisitados de

aceleracdo na roda serdo convertidos para o dominio da frequéncia e a PSD serd extraida.

Para sinais discretos no tempo, a densidade espectral de poténcia pode ser estimada a
partir da Transformada Discreta de Fourier (DFT). Considerando um sinal x[n] com N amostras

e frequéncia de amostragem f;, a PSD pode ser escrita pela Equagao 27.

Six (fk) |X[ ] | 27)

Nfs

Onde X [k] representa a DFT do sinal x[n], definida pela Equagdo 28.

N—1 .
=Y x[n]e2mhn/N (28)
n=0
Com f; = f * sendo a frequéncia discreta associada ao indice k.

2.2.2.1 Valor Root Mean Square (RMS)

O valor RMS (Root Mean Square) representa a medida estatistica da magnitude de um
sinal varidvel ao longo do tempo. Essa grandeza € amplamente utilizada em andlises de vibragdes,
corrente elétrica e processamento de sinais, pois fornece uma indicag¢do do valor eficaz do sinal,
isto €, o valor equivalente em energia a um sinal continuo que produziria o mesmo efeito médio
(LALANNE, 2009).

Assim, o RMS € uma forma de medir o "valor efetivo" ou a "energia média" de um sinal
que varia com o tempo. Matematicamente, o valor RMS de um sinal continuo x(¢), definido em

um intervalo de tempo 7', € dado por:

1 T
XRMS = “ ?/() X2<t)dt 29)

Em que x(7) é o valor instantaneo do sinal ao longo do tempo, T € o intervalo total de
tempo considerado para a andlise e xgms € 0 valor quadratico médio (ou eficaz) do sinal. Para

sinais discretos, obtidos por meio de amostragem, a expressdo é adaptada para:

xf (30)

1
XRMS = ]V

”MZ
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Em que x; representa o valor do sinal na i-ésima amostra, N € o nlimero total de amostras
do sinal e a somatoéria Z{'\le xl-2 indica o somatério dos quadrados de todos os valores medidos.
Além disso, para sinais estaciondrios, o valor de RMS pode ser obtido através da drea abaixo do
gréfico da PSD.

2.3 Elementos finitos

O MEF € um método de solugdo de equagdes diferenciais baseado na discretizacio de
sistemas continuos; ou seja, subdivide um modelo com infinitos pontos em um numero finito de
elementos, para que seja possivel realizar cdlculos aproximados para cada uma dessas partes
(elementos) e, por meio de fungdes algébricas, distribuir cada ponto calculado para os nds, que
sdo pontos compartilhados entre os elementos (FILHO, 2015). A Figura 5 permite visualizar os

elementos e os n6s. O conjunto de elementos e nds, € denominado como malha.
Figura 5 — Malha genérica, elementos finitos

Elementos

—

Nos

Fonte: Adaptado de Junior e Filho (s.d.)

Dessa maneira, para que os cdlculos dos sistemas continuos possuam uma boa aproxima-
cdo por meio dos sistemas discretos, € necessario que a malha seja gerada cuidadosamente. Uma
malha adequada e de qualidade leva em consideragdo todos os aspectos da geometria, sua forma,

espessura, comportamento, dentre outros.

Assim, para a criacdo de uma malha em uma geometria, € necessdrio o tratamento
do CAD para simplificar o modelo, garantindo que pequenos detalhes de fabricagdo que sao
irrelevantes para o estudo sejam removidos ou modificados. O tratamento da geometria permite
que a malha fique com uma complexidade menor e o tempo de processamento da andlise, seja

menor.

Além do tratamento da geometria, a escolha do tipo de elemento adequado para cada
estudo é imprescindivel. Os elementos podem ser do tipo beam (viga), elementos bidimensionais

(shell ou casca) e elementos tridimensionais. Além disso, os elementos planos ou tridimensionais,
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podem ser, lineares ou quadraticos. Essa classificacdo determina matematicamente como o
serd realizada a interpolagdo para aproximar os deslocamentos dentro de cada elemento, nos
elementos lineares a interpolacdo é de primeira ordem e os nds do elemento, sdo nos extremos,
nos vértices do elemento. J4 os elementos quadréticos, sdo de interpolacio de segunda ordem e
possuem nds intermedidrios, no meio da aresta. Por meio da Figura 6 € possivel visualizar os

tipos de elementos.

Figura 6 — Tipos de elementos

1-D 2-D 3-D

linha linha triangulo quadrilitero linha tetraedro hexaedro
2 nés 2 nés 3 nés 4 no6s 2 nés 4 n6s 8 nés

Linear

_——9

Quadratico

linha linha triangulo quadrilitero linha tetraedro hexaedro
3 nés 3 nés 6 nés 8 nés 3 nés 10 nés 20 nés

Fonte: Adaptado de Logan (2011)

Além dos tipos citados, existem os elementos do tipo 0D que ndo possuem geometria
definida (comprimento, drea e volume). A geometria desses elementos em si € irrelevante;
porém influenciam na resposta dinamica do sistema. Esses componentes sdo utilizados para

representarem massas concentradas, cargas pontuais, inércias concentradas, dentre outros.

As caracteristicas da malha influenciam diretamente na precisdo do resultado encontrado
e no tempo de processamento da simulacdo. Os elementos 1D sdo adequados para estruturas
esbeltas, como vigas e tubos, em que uma dimensao € consideravelmente maior que as demais. Es-
ses elementos nao sdo adequados para geometrias que possuem curvaturas acentuadas. Também

ndo sdo recomendados para estudos em que se deseja visualizar efeitos locais na estrutura.

Ja os elementos de casca sdo utilizados para estruturas que possuem uma dimensao
consideravelmente menor que as demais, como chapas, em que a espessura € pequena quando
comparada as demais dimensdes. Desse modo, normalmente sdo utilizadas para componentes
que possuem espessura fina e constante ao longo de sua geometria. Por fim, os elementos
tridimensionais sdo utilizados para estudar geometrias com maior complexidade, que exigem
uma malha mais adaptativa ao modelo e resultados mais detalhados. Assim, os elementos 3D

entregam resultados mais detalhados, porém possuem uma maior demanda computacional.

Assim, como o método de discretizacdo divide uma geometria em vdrios elementos

menores, o sistema € representado de maneira andloga a uma associagao de massas, molas
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e amortecedores. Desse modo, cada elemento tem matrizes locais com sua massa, rigidez e
amortecimento, € a montagem ou associacao global dessas matrizes é chamada de matriz global
(FILHO, 2015). A matriz de rigidez de um elemento K, e a matriz de massa consistente M,,

foram indicadas nas Equagdes 31 e 32, respectivamente.

K, = / B!D,B,dV (31)
Ve

M, = / peNIN,dV (32)
Ve

Nas Equacdes 31 e 32 K., M, e representam, respectivamente, as matrizes de rigidez e
massa elementares. O termo V, refere-se ao volume do elemento, enquanto dV indica o volume

diferencial para integra¢do sobre o dominio do elemento finito.

A matriz B, relaciona os deslocamentos nodais com as deformagdes no elemento, e D, €
a matriz constitutiva do material, responsdvel pela relacdo tensdo-deformacao, de acordo com a
Lei de Hooke generalizada. A matriz N, contém as funcdes de forma utilizadas para interpolagdo

dos deslocamentos ao longo do volume do elemento, e p, € a massa especifica do material.

Logo, por meio da rigidez de cada elemento, € possivel calcular a rigidez global do
sistema. A equac¢do de movimento global de um sistema (malha completa) pode ser indicada

pela Equacao 33.

d’x(t) n Cdx(t)

M
dr? dt

+Kx(t) = F(t) (33)

Dado que:

M é a matriz de massa global do sistema;

C ¢ a matriz de amortecimento global;
* K ¢ a matriz de rigidez global;

* x(t) é o vetor de deslocamentos e rotagdes nodais ao longo do tempo;

dx(r)
dt

é o vetor de velocidades nodais;

SW

2x(t)
dr?

€ o vetor de aceleracdes nodais;

* F(t) é o vetor de carregamentos externos aplicados ao sistema.
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2.3.1 Inércia

A inércia é um conceito fisico que indica a capacidade de um corpo resistir a mudancas
em seu movimento; ou seja, um corpo em repouso tende a permanecer em repouso, € um objeto
em movimento tende a permanecer em movimento com a mesma velocidade e direcdo, a menos
que uma forga externa atue sobre ele. Assim, a equagdo basica do movimento pode ser descrita

pela segunda lei de Newton (Equagao 34).

F=mad (34)

Em que F € a for¢a resultante, m a massa do corpo e a a aceleracao. Dessa forma, a
inércia representa a tendéncia de um corpo em manter seu movimento retilineo uniforme ou seu

estado de repouso na auséncia de forcas externas (HIBBELER, 2017).

Em sistemas estruturais, a inércia estd associada a distribui¢do de massa e a0 momento
de inércia, grandezas que determinam como o corpo reage a excitacoes dinamicas, vibracdes e
rotagdes. O momento de inércia € uma medida da resisténcia que um corpo oferece a variagao de

sua velocidade angular, sendo definido pela Equacdo 35.

I = /rzdm (35)

Desse modo, nota-se que a inércia é proporcional a for¢a aplicada sobre um corpo, e
inversamente proporcional a aceleracdo. Nos elementos finitos a matriz de massa representa a
distribuicdo de inércia da estrutura (FILHO, 2015). Sendo assim, a matriz M representa a inércia

do sistema. A matriz de massa foi indicada na Equacao 36.

M= / pNINdV (36)
\%4

Dado que p trata-se da densidade do material e N das funcdes de forma dos elementos.
Ja arigidez do sistema € determinada pela matriz global K, e determina a resisténcia da estrutura
a deformacdo. A matriz K relaciona o vetor global de forcas (ou momentos) nodais, com o vetor

global de deslocamentos (ou rotagdes), e € indicada na Equacao 37.

K= / B'DBav (37)
\%

Dado que B trata-se do operador de derivadas parciais, D da matriz constitutiva (relaciona
tensdo e deformacao) e, V: volume dos elementos. A combinacgdo entre as duas matrizes permite
realizar andlises modais. Essas matrizes representam, respectivamente, a inércia e a rigidez da
estrutura, sendo fundamentais na formulagcdo da equacao de movimento utilizada nesse tipo
de andlise. Dessa forma, a partir do balanco entre as forgas inerciais e eldsticas, € possivel

determinar as frequéncias naturais e os modos de vibrag¢do do sistema.
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2.3.2 Analise modal

A principio, como discutido anteriormente, a andlise modal possui como objetivo, identi-
ficar pardmetros modais de um sistema, sendo eles, frequéncias naturais, formas modais e fatores

de amortecimento.

A Equacdo 33, descreve o movimento geral de um sistema com multiplos graus de
liberdade. Para um corpo livre no espaco, ou seja, com 6 graus de liberdade de corpo rigido, sem
amortecimento e sem forcas externas, seu movimento pode ser matematicamente descrito pela

Equacao 38.

Mx(t)+Kx(t) =0 (33)

Desse modo, ao considerar uma solu¢do harmonica, indicada pela Equacao 39, e substi-

tuindo os valores na Equacao 38, t€m-se como resultado a Equacao 40.

x(t) = ¢’ (39)

(K—a*M)¢$ =0 (40)

Para que uma solugdo diferente da trivial (¢ = 0) seja encontrada, deve-se resolver o
autoproblema da Equacio 40, em que os autovalores ®? permitem identificar as frequéncias
naturais do sistema a partir das raizes quadradas. Ja os autovetores ¢ representam as formas
modais associadas a cada frequéncia natural (FILHO, 2015). Logo, é imprescindivel considerar
que para cada frequéncia natural existe um modo de vibracdo correspondente, ou seja, a forma
espacial com que a geometria ird se deslocar ao vibrar. Cada par (@,, ¢,) define um modo de

vibragao.

Os autovetores sao ortogonais com relacao as matrizes de massa e rigidez:
0/ Mo; =0, i#] (41)
0/ K9; =0, i#] 42)

Essa propriedade permite a diagonaliza¢do do sistema, possibilitando andlises no dominio
da frequéncia ou pela superposicao modal (ZIENKIEWICZ; TAYLOR, 2005). O processo
consiste em transformar o sistema acoplado em um conjunto de equac¢des independentes, de
modo que os termos fora da diagonal principal da matriz sejam eliminados. Assim, a forma
reduzida da matriz torna o sistema mais simples de resolver, facilitando a obten¢do das respostas

modais.

Ademais, as frequéncias naturais mais baixas sdo normalmente as mais criticas em

projetos estruturais. Isso ocorre porque as forcas externas predominantes (motor, vento, perfil do
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solo, dentre outras) atuam com frequéncias baixas, assim, a estrutura fica submetida por maior
periodo de tempo a essas frequéncias. Além disso, os amortecedores, normalmente possuem

menor eficiéncia em frequéncias mais baixas.

Portanto, conclui-se que andlise modal é uma ferramenta importante para identificar
frequéncias naturais e evitar que a estrutura trabalhe em uma frequencia préxima a alguma

ressonancia ou para orientagdo ao validar estruturas por meio de experimentos, dentre outros.

2.4 Teste de vibracoes

As frequéncias naturais, assim como outros parametros de um sistema, podem ser
identificadas por meio de um teste experimental de vibracdes. Esse tipo de aquisicao de dados
€ bem disseminado na engenharia, pois além de ser possivel identificar pardmetros dindmicos,
como frequéncias naturais, formas modais e fatores de amortecimento, podem ser Uteis para

identificagdo de falhas ou para validar modelos numéricos (EWINS, 2000).

A principio, o teste de vibragdes consiste em aquisitar um sinal no dominio do tempo,
normalmente utilizando um acelerdmetro, obtendo-se assim uma medida da aceleracio ao longo
do tempo. E desejdvel que a forca de entrada seja conhecida, como por um martelo de impacto,
para que assim, a entrada e saida sejam conhecidas. Durante o teste de vibracdes, diversos fatores
influenciam na qualidade da aquisi¢do de dados, como qualidade dos materiais utilizados, modo
de fixacdo dos acelerdmetros, qualidade do impulso da entrada, plataforma da aquisicao de dados,

dentre outros.

ApOs a aquisi¢do dos valores de aceleracio ao longo do tempo, € necessario processar 0s
dados aquistados. Por meio da DFT, € possivel converter os dados para o dominio da frequéncia e
realizar os calculos das FRF’s. Assim, € possivel ajustar as curvas da FRF e estimar os parametros

de interesse.

Para realizar um teste de vibra¢des € importante entender qual o intervalo de frequéncias
o acelerdmetro que serd utilizado € capaz de abranger, para que assim, todas as frequéncias ne-
cessdrias para o caso estudado sejam passiveis de leitura. Segundo Lalanne (2009), as excitacdes
mecanicas que resultam de medicdes do ambiente (como no presente trabalho) ou de ensaios

laboratoriais podem ser classificadas de acordo com os seguintes grupos.

Vibragdes senoidais;

Vibragdes de varredura senoidal;

Vibragdes aleatorias;

Choques mecanicos.
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Além disso, pode ocorrer uma combinag@o dessas vibracdes mencionadas. As vibragdes
existentes na realidade abrangem dominios de frequéncia distintos (LALANNE, 2009):

Entre 1 e 500 Hz, aproximadamente, para veiculos rodoviarios;

Entre 10 e 2.000 Hz, aproximadamente, para avides e espagonaves;

Entre 1 e 35 Hz, aproximadamente, para terremotos;

Acima de 10.000 Hz para choques gerados por impacto metal-metal;

Segundo Lalanne (2009), as vibragdes podem ser classificadas de acordo com a sua
frequéncia, como frequéncia muito baixa (de 0 a 2 Hz), frequéncia média (de 2 a 20 Hz) ou
frequéncia alta (de 20 a 2.000Hz).

2.5 Trabalhos relacionados

Estudos anteriores ja exploraram modelos multicorpos de veiculos Baja e o dimensiona-
mento de componentes da suspensdo a partir do MEF. O trabalho de Neto (2022) desenvolve
um modelo multicorpos de um Baja, utilizando elementos 2D e 1D para os tubos da gaiola,
pneu em casca, bandejas e juntas esféricas. A partir do modelo, foi desenvolvida uma andlise
modal e uma andlise transiente estrutural ao considerar alguns obstdculos criticos (vala, tronco e
rampa). O modelo discretizado desenvolvido para o trabalho de Neto (2022) abrange uma gama
variada dos componentes do veiculo; ademais, o autor utiliza alguns recursos de tratamento das
geometrias para facilitar a criacdo de malha, como o share topology, que garante que a malha

seja compartilhada entre determinadas regides e evita a necessidade de contato entre as pegas.

O trabalho de Silva (2019) apresenta um teste de vibragdo em um chassi de veiculo Baja
e a convergéncia do modelo de elementos finitos com a aquisicdo de dados realizada. O autor

utiliza um martelo de impacto para realizar as entradas no veiculo.

A pesquisa desenvolvida por Costa (2022) realiza o dimensionamento de uma manga e
de um cubo de roda utilizando o MEF. O autor utiliza um programa em phyton que representa o
veiculo com sete graus de liberdade e extrai dados de forca de entrada, a partir de um determinado
conjunto de obstdculos, que foi desenvolvido por Parsekian (2022). A partir dos dados de entrada
foi desenvolvida uma anélise estatica e, posteriormente, um cdlculo de fadiga considerando o

acumulo de dano, para avaliar a vida dos componentes.

Ao considerar outras equipes de competi¢do, como a Férmula SAE, € possivel obter as
curvas PSD considerando a rugosidade do solo. Segundo Marques (2024), a utilizacao de perfis
de estrada com base na ISO 8608 permite simular a resposta das suspensdes veiculares de forma
mais realista e proxima das condicdes reais de uso. A norma nao se aplica a realidade do veiculo

Baja.
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3 MATERIAIS E METODOS

3.1 Chassi Baja UFSCar

A gaiola da equipe Baja UFSCar é composta por tubos de aco 1020 laminados a frio. As
propriedades mecanicas do material foram indicadas na Tabela 2.

Tabela 2 — Propriedades mecanicas do aco 1020

Propriedade Valor
Densidade 7,87 glem?
Dureza (Brinell) 121
Resisténcia a tragdo méxima (Oy) 420 MPa
Limite de escoamento (0y) 350 MPa
Alongamento na ruptura 15 %
Moddulo de elasticidade (E) 186 GPa
Moédulo de cisalhamento (G) 72 GPa
Coeficiente de Poisson (V) 0,29

Fonte: Adaptado de MatWeb (2025)

Os diametros dos tubos primdrios e secunddrios, e suas respectivas espessuras foram

indicados na Tabela 3.

Tabela 3 — Dimensoes dos tubos utilizados

Componente Diametro (mm) Espessura (mm)
Tubos primdrios da gaiola 31,75 2,0
Tubos secunddrios da gaiola 25,4 1,5
Tubos bandejas dianteira superior e inferior 25,4 1,2
Tubos bandejas traseiras superiores 31,75 1,5
Tubos bandejas traseiras inferiores 25,4 1,2

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

O processo de fabricacdo do chassi foi realizado manualmente, desde as bocas de
lobo para os encaixes dos tubos até a solda completa do chassi. A manufatura acarreta erros
dimensionais na estrutura, o que pode afetar as frequéncias naturais e outras caracteristicas

quando comparadas ao projeto.

3.2 Estudos modais

3.2.1 Tratamento da geometria

A principio, com a intencao de representar o modelo estudado experimentalmente nas
simulagOes realizadas, foram utilizadas as geometrias da gaiola e das bandejas de suspensdo. As

bandejas foram posicionadas no espago (em torno do chassi), considerando os parametros de
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suspensao e, posteriormente, foram conectadas a geometria da gaiola diretamente no ambiente
de simulag¢do, por meio de restri¢des que definem o comportamento da junta de rotag@o entre os

componentes. A Figura 7 ilustra as bandejas posicionadas na gaiola com o software Solidworks.

Figura 7 — CAD da gaiola e das bandejas

Fonte: Elaborado pela prépria autora (2025)

A geometria da gaiola foi tratada utilizando o software Solidworks e o Space Claim
(software de CAD do Ansys). Primeiramente, no espago de CAD do Solidwors foi realizado um off
set na superficie externa do chassi, de modo que a estrutura tubular ficasse como casca. O mesmo
procedimento foi adotado nas bandejas, que também sdo estruturas tubulares. Posteriormente,
as estruturas solidas foram removidas da geometria. Essa simplificacao foi realizada para que
a malha da simulacao fosse feita com elementos 2D, de casca, mais adequados para esse tipo
de geometria, e para minimizar a demanda computacional quando comparada a elementos
tridimensionais. A Figura 8 apresenta a gaiola pds tratamento, em casca, para receber a malha do
tipo 2D.
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Figura 8 — CAD da gaiola em casca
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Os elementos do tipo 1D também seriam adequados para o estudo, visto que esse tipo de
elemento € indicado para geometrias esbeltas, como tubos, e conseguem representar resultados
de flexao e tor¢do. Entretanto, os elementos de viga ndo calculam efeitos locais de tensdo nas
geometrias pelos métodos aqui utilizados, logo, como na realiza¢io da andlise espectral um dos
objetivos € verificar os resultados de tensdo nos tubos de estrutura, conclui-se que os elementos
de casca sao mais indicados para o presente trabalho. Assim, as geometrias foram exportadas em

formato STEP para que fosse possivel utilizar as geometrias no Ansys.

Apds a importacao das estruturas no Space Claim, as arestas duplicadas foram removidas
e os detalhes irrelevantes para a simulacdo também foram deletados. Além disso, foi utilizado o
comando share topology, topologia compartilhada, para garantir que a unido entre os tubos seja
continua, e com isso, a malha seja unificada para a geometria da gaiola e entre cada bandeja. Esse
recurso foi adotado para minimizar os contatos entre os tubos e reduzir a demanda computacional

da simulacao.

A Figura 9 representa a geometria de uma das bandejas, dianteira direita superior, antes
e depois do tratamento do CAD, e a Figura 10 representa a geometria da gaiola e das bandejas,

pOs-tratamento do modelo.
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Figura 9 — Bandeja traseira esquerda superior, antes e depois do tratamento do CAD

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Figura 10 — Montagem gaiola e bandejas, pds tratamento de CAD

Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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3.2.2 Analise modal

A andlise modal do chassi, além de extrair parametros primordiais para andlise da
seguridade da estrutura, como frequéncias naturais e modos de vibrar, € utilizada como base
para as demais simulagdes desenvolvidas. Dessa maneira, ¢ imprescindivel que a simulagdo seja

representativa da realidade, para minimizar os erros e garantir a confiabilidade do modelo.

Dado o tratamento do CAD, no ambiente Mechanical do Ansys, o material, espessura e
sentido da espessura do tubo foram especificados conforme indicados nas Tabelas 2 e 3. A malha
foi gerada utilizando predominantemente elementos quadrilateros de segunda ordem (elementos
quadréticos), com tamanho maximo dos elementos de 12 mm. A qualidade da malha gerada
foi analisada por meio da metodologia skewness e pelo método jacobiano. As Figuras 11 e 12

exibem a malha das geometrias.

Figura 11 — Malha do modelo geral
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Figura 12 — Malha localizada parte frontal do chassi

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Assim, € possivel observar que nao foi utilizado contato entre os tubos da gaiola, pois o
tratamento de CAD realizado utilizando o share topology garante que a malha seja continua entre
os componentes. Logo, reduz a demanda computacional da simulac¢io, com a inexisténcia de
contatos do tipo bonded. As Figuras 13 e 14 indicam a qualidade da malha utilizando o método

skewness e Jacobiano, respectivamente.

Figura 13 — Qualidade de malha pelo método Skewness
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Figura 14 — Qualidade de malha pelo método Jacobiano
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Desse modo, € possivel observar que a qualidade da malha é adequada, pois possui uma
média da deformacdo dos elementos de 0,12543 pelo método skewness, que € uma métrica que
avalia o desvio da forma de um elemento em relacdo a sua geometria ideal (para elementos
do tipo 2D, verifica-se o angulo interno dos elementos; quanto mais préximo de 1, mais ideal
o elemento €). Ja pelo método Jacobiano, quanto mais proximo de 1 se encontra o Jacobiano
de um elemento, maior a qualidade do elemento. O jacobiano estéd associado a transformacao
entre o sistema de coordenadas naturais do elemento e o sistema de coordenadas fisicas do
modelo. Assim, pela metodologia Jacobiana, temos que a média dos elementos é de 1,2528. E
importante ressaltar que os elementos que ndo apresentaram alta qualidade estao localizados em
pontos irrelevantes das bandejas para este trabalho, os quais nao afetam diretamente os resultados

adquiridos.

As bandejas foram conectadas a gaiola por meio de uma junta de rotacdo, aplicada nos
16 olhais das bandejas (dois olhais em cada bandeja), de modo que a rotacao da bandeja ocorre
em relagcdo ao chassi em torno do eixo de cada um dos olhais. Assim, o Unico grau de liberdade
entre a bandeja e a gaiola € a rotagdo em torno do proprio eixo da bucha da bandeja, como

indicado na Figura 15.
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Figura 15 — Junta de revolugao entre a bandeja e a gaiola

Revolute - NONE1 To NONE
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A conexao entre as extremidades das bandejas superiores e inferiores foi realizada por
meio de um elemento de mola, com rigidez 50.000 N/mm para representar a alta rigidez de um
componente de geometria complexa, que levaria a uma malha muito refinada, sem contribuir
significativamente para os objetivos deste estudo. Nas extremidades de cada suporte em ‘A’ foi
criado um remote point para facilitar a conexao entre as geometrias e a rigidez adotada para o
elemento de mola foi determinada de modo a garantir que a deformac¢do na mola seja infima,
quando comparada a deformacao dos demais componentes. A Figura 16 representa o tipo de

ligacdo realizada entre os 4 pares de bandejas.

Figura 16 — Ligacdo entre pares de bandejas
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Ao adotar o elemento de mola, entre as extremidades da mola e as extremidades da
bandeja, os corpos possuem apenas um grau de liberdade restringido, a translagdo na direc@o

da mola; entretanto, na realidade, a bandeja é conectada a manga de roda por meio de um



Capitulo 3. Materiais e métodos 47

ball joint, uma junta esférica, que impede as translacdes nos 3 eixos. Dessa maneira, essas
simplificagdes realizadas no modelo computacional sdo hipdteses simplificadoras que afetam a
forma de como o modelo se comporta, principalmente a suspensao, mas sao necessarias para
reduzir a complexidade do modelo.

Ademais, também foram adicionados 4 elementos de mola entre a gaiola e as bandejas,
que sao de fato as molas presentes no veiculo de off road, as molas da dianteira possuem 12.000
N/m de constante de rigidez (k), e as traseiras possuem 16.000 N/m como constante. Os valores
foram estimados experimentalmente por membros da equipe Baja UFSCar. A Figura 17 apresenta

a mola do veiculo no modelo desenvolvido.

Figura 17 — Mola do veiculo Baja

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Além disso, para garantir que o modelo seja representativo, foram adicionados pontos
de massa concentrados para os seguintes corpos: motor, piloto, conjunto da dire¢do do veiculo
e para o tanque de combustivel. Os pontos foram posicionados de maneira aproximada com o
centro de massa de cada componente e conjunto. A Tabela 4 indica a massa adicionada para

representar cada componente.

Tabela 4 — Massa por componente

Componente Massa [kg]

Piloto 70
Motor 50
Tanque 10
Direcao 5

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Por fim, foram criados 4 remotes displacement, um em cada extremidade das bandejas
inferiores. Na bandeja dianteira direita inferior, os trés graus de liberdade de translacao foram
restritos. Na bandeja dianteira esquerda, foram restritas as translacdes em Y e em Z. J4 na bandeja

traseira esquerda, foram restritas as translagoes em Y e X, e na bandeja traseira direita, foi restrita
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apenas a translacdo em Y. Na Figura 18, apresenta-se um esquemaético da vista superior da gaiola

e as restri¢oes aplicadas em cada roda.

Figura 18 — Esquematico da vista superior do veiculo e as condi¢des de contorno: Caso A

Caso A
Dianteira
\ X ]\
DEI — DDI > S
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/\ Restricdo em =
4+ Restricdo em y
TEI TDI

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

As restricdes aplicadas consideram que as quatro rodas estdo em contato com o solo

constantemente. A Figura 19 indica as condicdes de contorno aplicadas ao modelo no Ansys.

Figura 19 — Condi¢des de contorno do modelo
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Assim, com as condi¢des de contorno aplicadas ao modelo, foi possivel executar a

simulacdo e extrair as frequéncias naturais e seus respectivos modos de vibracdo. As condi¢des
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de contorno aplicadas, os remote displacements, foram rotacionados em sentido anti hordrio para
obter as forcas de reac@o na andlise espectral nos trés eixos para todas as rodas como apresentado
na Figura 20. Essas condi¢des foram determinadas de modo a permitir o movimento de trabalho

da suspensaio.

Sendo dianteira direita inferior DDI, dianteira direita esquerda DEI, traseira direita

inferior TDI e a traseira esquerda inferior TEL

As hipoteses simplificadoras aplicadas foram reunidas para facilitar a compreensao do

modelo desenvolvido, sendo elas:
* A peca que conecta as bandejas inferiores as bandejas superiores possui rigidez significati-
vamente superior aos corpos adicionados no modelo (50.000 N);

* Entre as extremidades das molas (50.000 N/m de rigidez) e as extremidades das bandejas

ha 6 graus de liberdade;
* As quatro rodas estdo constantemente em contato com o solo;

* A roda com as trés translagcdes restringidas trata-se do caso critico para um veiculo baja.

Figura 20 — Esquematico da vista superior do veiculo e as condi¢des de contorno: Casos B, C e

D
Caso B Caso C CasoD
Dianteira Dianteira Dianteira
DEI L DDI DEI — DDI DEI — TR
<« Restricdo em x
\ Restrigdo em =
A A A Restricdo em y
TEI TDI TEI TDI TEI T ¢ Y

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

3.2.3 Teste de Vibragdes

O teste de vibracdes foi realizado com o carro completo, em contato com o solo e com o
piloto no interior do veiculo. Para realizar a aquisicao de dados, foram utilizados 4 acelerometros
do tipo PCB Piezotronics modelo 333B30, com uma base NI CompactDAQ (cDAQ-9174) e
modulo NI 9234. Esses acelerometros foram posicionados em localidades estratégicas, com base
em uma andlise modal preliminar da gaiola. Na Figura 21 mostra-se o acelerometro utilizado e

na Figura 22 apresenta-se a base de captagcdo de dados.
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Figura 21 — Acelerdmetro PCB Piezotronics modelo 333B30

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Figura 22 — Sistema de aquisi¢do de dados modular NI CompactDAQ (cDAQ-9174) com médu-
los NI 9201 e NI 9234

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

As principais especificagdes técnicas do acelerdmetro PC Piezotronics modelo 333B30

sdo apresentadas a seguir:

Tipo de sensor: piezoelétrico (IEPE);

Sensibilidade: 100mV/g;

Faixa de medicao: +50g;

Faixa de frequéncia: 0,5 a 10000Hz;
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* Frequéncia natural: ~ 25kHz;

* Tensdo de excitacdo: 18 a 30V (IEPE).

O teste foi dividido em duas etapas; na primeira, os quatro acelerdmetros foram posiciona-
dos e a aquisi¢do de dados foi realizada com quatro tipos de entradas diferentes; posteriormente,
os acelerometros foram reposicionados e o teste foi realizado novamente, replicando de maneira
aproximada as mesmas quatro entradas. Os acelerometros foram fixados no chassi com cera
de abelha, pratica comum para a aquisicao de dados, pois a cera solidificada possui rigidez
suficiente para nao influenciar significativamente nos resultados, € de facil aplicacdo e remocgao,

e € versdtil e ndo exige preparagdo da estrutura como lixamento e polimento.

Dessa maneira, como o teste foi realizado com o carro completo, o elevado amortecimento
presente no conjunto, principalmente do pneu e do préprio amortecedor, dificulta a visualizagdo
dos picos de frequéncia natural. Por esse motivo, para realizar as entradas do teste, ndo foi
utilizado o martelo de impacto, pois esse tipo de excitagdo geraria um sinal de curta duracao
e baixa energia. Assim, foram utilizados como entrada um martelo de metal, um martelo
de borracha, uma entrada frontal no sentido do solo e uma entrada lateral (forca aplicada
manualmente).

A localizag¢do aproximada dos acelerdmetros foi apresentada na Figura 23. Os pontos in-
dicados com ‘1’ representam a primeira etapa do teste. Ja os pontos indicados por ‘2’ representam

a segunda etapa, apds o reposicionamento dos quatro acelerdmetros.

Figura 23 — Posicdo dos acelerdometros na gaiola - Teste de vibracdo

Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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A ndo utilizagdo do martelo de impacto impossibilita a identificacio matematica da
energia da excitacdo de entrada. Logo, como curva de saida dos picos de frequéncia natural, ndo
€ possivel obter um diagrama de Bode, e sim um espectro de saida, que permite observar os

picos qualitativamente.

Dessa maneira, para as quatro entradas realizadas, em duas disposi¢des diferentes dos
acelerometros, foi possivel obter a aceleracao ao longo do tempo em oito graficos diferentes.
Esses dados foram transformados para o espectro de frequéncia, para melhor visualizagdo e
identificagc@o dos picos de frequéncias naturais. A principio, os dados foram tratados no MATLAB
e foi utilizado o método Welch, que dividiu o sinal em blocos do mesmo tamanho (N); em cada
bloco, foi aplicada uma janela, o espectro de frequéncia foi calculado para cada bloco e, por fim,

foi realizada a média entre os blocos.

O método Welch permite diminuir os ruidos na aquisi¢do de dados e destaca melhor
os picos de ressonancia da estrutura. Os blocos foram realizados a cada 2 segundos, com uma
frequéncia de amostragem de 3.200 Hz, ou seja, um total de 6.400 amostras. A resolugao de

frequéncia € de 0,5 Hz, considerada adequada para identificar modos estruturais.

3.2.4 Comparacao entre o modelo de elementos finitor e 0 modelo experimental

A partir dos oito graficos extraidos do teste de vibragdes, foi realizada uma média
simples entre os sinais correspondentes aos quinze primeiros picos de ressonancia; ou seja,
calculou-se a média dos valores obtidos no primeiro pico, em seguida, no segundo pico, e assim
sucessivamente até o décimo pico. Assim, a média de cada pico foi comparada com a frequéncia

natural correspondente extraida na andlise modal.

Esse processo foi realizado para verificar a confiabilidade do modelo desenvolvido, pois
foi utilizado como base para o aprimoramento do modelo. Também foi possivel calcular a

margem de divergéncia entre as frequéncias.

3.3 Analise espectral

A anélise espectral foi realizada pelo método de superposi¢cao modal. Por meio da andlise
modal, foram determinadas as frequéncias naturais e as formas modais, indicadas pela Equacao
40. O método da superposicdo modal consiste em projetar a resposta da estrutura no espago

modal.

3.3.1 Aquisi¢ao de dados

A fim de obter as entradas de aceleracdo na roda do veiculo durante um determinado
percurso, foi realizada uma instrumentacio na roda dianteira direita do veiculo. Um circuito foi

montado a fim de replicar os principais obstidculos que um veiculo Baja € capaz de superar, como
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valetas, troncos de arvores, valetas alternadas (conhecidas como xadrez) e "zigue-zague"que
colocam a prova a manobrabilidade do veiculo. O piloto realizou o circuito durante cinco minutos

consecutivos e a acelerac@o da roda foi captada durante esse tempo.

O acelerdometro analdgico utilizado para a aquisicdo de dados foi exposto na Figura 24.
Ademais, para auxiliar na medicao, foi utilizado um Arduino para converter o sinal analégico

em digital. O Arduino utilizado € apresentado na Figura 25.

Figura 24 — Acelerdmetro analégico ADXL335

Figura 25 — Arduino uno com microcontrolador ATmega328P

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Destacam-se aqui as principais caracteristicas do acelerometro ADXL335:

* Faixa de medicao: +3 g em cada eixo;
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» Sensibilidade tipica: 300mV/g;

* Tensdo de alimentagdo: 1,8 a3,6V.

3.3.2 Tratamento dos dados

Os sinais adquiridos de aceleragc@o por tempo foram tratados com auxilio do MATLAB.
Dada a frequéncia de amostragem de 1.000 Hz, foi realizada a leitura e pré-processamento
dos dados da roda e foi descartado o primeiro ponto obtido. Além disso, o nivel do Direct
Current (DC), ou off set foi removido do sinal, ou seja, o componente de gravidade foi removido.
Posteriormente, foi calculada a PSD utilizando o método Welch, o mesmo utilizado no tratamento

dos dados do teste de vibragao.

Foi utilizada uma janela de Hann com 12.000 pontos, que permite suavizar as extremi-
dades do segmento e minimiza os efeitos do leakage espectral, ou seja, minimiza as desconti-
nuidades. Entretanto, essa técnica reduz a resolucdo em frequéncia. Assim, como a frequéncia
de amostragem € igual a 1.000 Hz, os 12.000 pontos correspondem a 12 segundos de sinal por
segmento. Ademais, foi utilizado um overlap de 6.000 pontos, ou seja, as janelas ndo comegam
no zero, e sim, 6.000 pontos a frente, uma sobreposi¢do de 50%. A sobreposi¢do garante que
uma mesma amostra seja utilizada em mais de uma janela, e garante que o ruido estatistico
seja reduzido, aumentando a confiabilidade da PSD. A resolucdo em frequéncia é de 0,0833 Hz.

Posteriormente, os resultados da PSD foram plotados no dominio da frequéncia.

3.3.3 Anadlise espectral: PSD

Assim, por meio do método da superposi¢do modal, foi realizada uma anélise espectral
no chassi. Ao utilizar as condi¢cdes de contorno e os resultados da andlise modal, foi inserida uma

curva PSD para as quatro rodas do veiculo, dada a aquisicdo e o tratamento dos dados coletados.

Foi adotada a simplificagdo em que as aceleracdes as quais a roda dianteira direita foi
submetida sdo as mesmas que as das demais rodas. Na realidade, as entradas de aceleracao do
solo variam em cada roda, pois o terreno € irregular e as suspensdes sdo independentes nas
quatro rodas. A curva obtida PSD foi linearizada no MATLAB. Foi realizado um envelopamento
superior para suavizar a curva, utilizando bins, que sdo faixas de frequéncias e dentro de cada

faixa, € selecionado o maior valor.

A curva suavizada foi utilizada como input na andlise espectral. Logo, por meio da
simulacgdo, foi possivel obter forcas de reacdes nas quatro rodas, deslocamentos e tensdes na

estrutura.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 Estudos modais

4.1.1 Analise modal

Segundo Ewins (2000), para andlises harmonicas e experimentais, o conjunto modal
(simulacd@o) deve ser entre 1,5 a 2 vezes a frequéncia maxima excitada para garantir a fidelidade.
Entretanto, essa condi¢do geraria uma demanda computacional alta. Desse modo, foi analisado a

massa modal efetiva para verificar quantos modos de vibracao eram necessarios para uma anélise
fidedigna.

A partir da anélise modal, foi possivel extrair as 15 primeiras frequéncias naturais do

modelo multicorpos. Os valores das frequéncias foram apresentados na Tabela 5.

Tabela 5 — Frequéncias naturais adquiridas na andlise modal

Modo Frequéncia [Hz] Aspecto Predominante do Modo

1 1,67 Movimento da suspensao

2 2,31 Movimento da suspensao

3 7,57 Movimento da suspensao

4 21,25 Flexao dianteira/habitaculo

5 31,58 Flexo tor¢do geral

6 36,53 Flexdo na regiao do motor

7 39,26 Flexao no tubo do assento do piloto
8 41,21 Torgao geral

9 45,28 Torg¢do dianteira superior

10 52,40 Flexao traseira (regido do tanque e do motor)
11 54,11 Flexo tor¢do geral

12 67,57 Torcao traseira superior

13 75,98 Flexo tor¢ao geral

14 81,57 Tor¢do dianteira

15 92,40 Torgdo lateral

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A primeira, segunda e terceira frequéncias naturais estdo relacionadas ao movimento de
trabalho em suspensdo do veiculo e tratam-se de frequéncias mais baixas. A partir do quarto
modo de vibragao, tratam-se de frequéncias relacionadas ao chassi. A terceira coluna descreve o
tipo de movimento predominante do modelo em cada modo de vibracdo e a regido da estrutura
mais afetada. Esse tipo de verificagdo é importante para analisar flexdes e, principalmente,
torcoes em tubos estruturais que possuem quantidade significativa de solda; assim, garantir um

dimensionamento de solda adequado e evitar o cisalhamento.

As frequéncias relacionadas do quinto ao décimo primeiro modo de vibracdo estdo dentro

do regime de trabalho do motor, que varia de 1.800 rpm (correspondente a 30 Hz) a 3.800 rpm
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(63,3 Hz). a faixa de trabalho do motor ndo é fixa e pode variar de acordo com o setup da
suspensdo e do veiculo. A Figura 26 apresenta os modos de vibracdo relacionados a quinta € a

sexta frequéncia natural, para ilustrar os modos mais baixos dentro da faixa de trabalho do motor.

A: DDI

Figura 26 — Modos de vibragdo referentes a 5% e 6° frequéncias naturais
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As quintas e sextas frequéncias naturais do veiculo sdo importantes de serem analisadas,
pois estdo proximas da frequéncia de rotagdo do motor em marcha marcha lenta (quando o
motor estd ligado, porém o veiculo estd parado), que é aproximadamente 30 Hz (1800 rpm). No

passado, a equipe ja presenciou vibracdes excessivas nessas condicdes, indicando que o sistema
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Além disso, o sexto modo de vibragcdo corresponde a uma movimentacao de flexao
localizada na regido do motor, como indicado na Tabela 5. Quando uma frequéncia excitadora
proveniente do motor se aproxima de um modo com participacao significativa nessa drea, ha
maior transmissao de energia vibratéria para os suportes e para o chassi, podendo resultar em
ruido, desconforto ao condutor e até fadiga estrutural dos componentes montados nessa regido.

A Figura 27 apresenta os modos de vibracdo correspondentes a sétima e a oitava frequéncias

naturais.
Figura 27 — Modos de vibracao referentes a 7* e 8* frequéncias naturais
A: DDI A: DDI
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A sétima frequéncia natural encontrada apresenta uma movimentacdo de flexdao no tubo

de travamento inferior, local no qual o assento do piloto € fixado. A Figura 28 apresenta os
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modos

de vibracdo do modelo referentes a nona e a décima frequéncias naturais.

Figura 28 — Modos de vibracao referentes a 9* e 10* frequéncias naturais
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Por fim, a Figura 29 apresenta o modo de vibragado referente a décima primeira frequéncia

natural (54,112 Hz). Essa frequéncia trata-se da dltima frequéncia natural adquirida na simulagdo

que esta dentro do regime de trabalho do motor.



Capitulo 4. Resultados e discussoes 59

Figura 29 — Modo de vibracdo referente a 11° frequéncia natural (54,112 Hz)
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

4.1.2 Teste de Vibragdes

Dado as quatro entradas aplicadas no veiculo, em duas rodadas de teste, variando o
posicionamento dos acelerdmetros nos chassis, foram obtidos oito graficos de resposta em
frequéncia. Considerando o primeiro sefup de acelerdmetros, as Figuras 30, 31, 32 e 33 indicam

a resposta em frequéncia para as quatro entradas distintas: martelo de metal, martelo de borracha,
entrada manual frontal e entrada manual lateral.

Figura 30 — Espectro em frequéncia com entrada pelo martelo de borracha, configuragao 1
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Figura 31 — Espectro em frequéncia com entrada pelo martelo de metal, configuracao 1
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Figura 32 — Espectro em frequéncia com entrada frontal, configuracio 1
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Figura 33 — Espectro em frequéncia com entrada lateral, configuracao 1
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A partir dos graficos apresentados, é possivel perceber que vérios “picos” de frequéncias
sdo dificeis de visualizar; isso ocorre devido ao alto amortecimento do veiculo, proveniente
dos pneus e do amortecedor, que dissipam a energia. A aquisi¢do dos dados, quando feita
somente com a estrutura do chassi, proporciona um grafico mais limpo e com picos mais
evidentes. Entretanto, para o estudo realizado no presente trabalho de anélise espectral por meio
da superposicao modal, € imprescindivel a realizag¢do do teste de vibragdo do veiculo completo
com piloto.

4.1.3 Comparagao entre o0 modelo de elementos finitos e teste experimental

As frequéncias naturais aquisitadas no teste de vibra¢do (em média, como citado anteri-
ormente) foram comparadas com a andlise modal do veiculo. A Tabela 6 apresenta os valores em
comparacao e o desvio entre os dois métodos (a frequéncia obtida no teste foi utilizada como
referéncia para a comparagdo) para as quinze primeiras frequéncias identificadas. A correspon-
déncia foi feita por similaridade entre os valores encontrados em ambos os métodos, devido as

limitagdes na quantidade de medidas experimentais.
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Tabela 6 — Comparativo entre as frequéncias naturais obtidas na andlise modal e no teste de
vibracao

Frequéncia natural Analise modal [Hz] Teste de vibracao [Hz] Desvio [%]

1? 1,67 - -
2? 2,31 4,43 91,77
3 7,57 8,88 17,30
- - 14,00 -
4* 21,25 - -
5? 31,58 31,30 0,89
6" 36,53 39,83 9,04
7 39,26 39,83 1,45
8 41,21 40,50 1,72
9 45,28 - -
107 52,40 - -
11* 54,11 55,00 1,64
12° 67,57 - -
13* 75,98 - -
14* 81,57 - -
15° 92,40 - -

Fonte: Elaborada pela autora (2025)

A partir da comparacao, € possivel observar que as frequéncias naturais mais baixas
apresentam uma divergéncia maior entre o teste e a andlise. Essa diferenca ocorre porque essas
frequéncias sdo mais dificeis de serem excitadas pelos métodos convencionais, pois tratam-se
de efeitos locais na estrutura relacionados a suspensdo do veiculo. Dessa forma, como alguns
componentes da suspensao nao foram contemplados no modelo, como roda, amortecedor, cubo

de roda e eixo de roda, isso pode contribuir para a maior discrepancia.

Ademais, entre a terceira e a quarta frequéncia natural da andlise modal, temos uma
frequéncia adquirida no teste de vibragdo que nao corresponde a nenhuma frequéncia da anélise
modal. Essa discrepancia pode ser proveniente de algum componente que ndo foi considerado

no modelo de elementos finitos, como por exemplo, as rodas.

4.2 Analise espectral

A andlise espectral foi feita em fun¢do de dados aquisitados por acelerometro posicionado
na regido de conexdo entre a roda e suspensdo, em um componente denominado manga dianteira

da roda direita.

4.2.1 Aquisi¢do de dados

Os dados normalizados de acelerag@o por tempo medidos sdo apresentados na Figura 34.
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Figura 34 — Aceleracdo na roda normalizada
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E importante ressaltar que o objetivo do teste realizado é captar os dados de aceleragio
transmitidos para os componentes da suspensao a partir da interacdo entre roda e solo. Entretanto,
os valores medidos tem influéncia de outros aspectos, como a rotagdo do motor. Conclui-se
que os valores randomicos oriundos do solo sdo predominantes quando comparados a entrada

harmonica do motor.

A partir do comportamento do gréfico € possivel visualizar que houve a saturacdo de
varios pontos. Ademais, os valores ndo apresentam simetria e ultrapassam a sensibilidade do
sensor utilizado. Dessa forma, conclui-se que os dados adquiridos ndo sdo totalmente confidveis
e realistas devido a limitacdes do hardware. Durante a realizac@o do teste pode ter ocorrido a

desconfiguracio do sensor.

A partir da andlise dos dados adquiridos foi possivel visualizar que os valores mdximas
ultrapassam a faixa de medi¢@o do sensor. Isso ocorre porque o acelerdmetro tem saida anal6-
gica (tensao elétrica) e a placa Arduino utilizada € capaz de leitura de tensdes maiores que a
sensibilidade do sensor, por isso, sdo exibidas aceleracdes maiores do que a faixa especificada
no data sheet. Além disso, como o acelerdmetro foi posicionado na manga de roda, componente
rotativo (conforme o ester¢amento do veiculo), é possivel que a aceleracdo centripeta possa ter

contribuicdo na saturacdo do acelerdmetro.

Desse modo, ndo hd possibilidade de tratar os dados aquisitados para que fiquem confia-
veis. O teste deverd ser realizado novamente com um sensor de maior sensibilidade e devidamente
configurado. Entretanto, como ndo foi possivel refazer o teste com outro acelerometro, os dados

adquiridos foram utilizados para o desenvolvimento da metodologia do trabalho aqui proposta.
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4.2.2 Tratamento dos dados

A PSD foi normalizada dividindo seus valores pelo ponto maximo em médulo, o resultado

foi apresentado na Figura 35.

Figura 35 — PSD de aceleragio normalizada [(g?/Hz)/(g?/Hz)max]

PSD Normalizada [P/P

10° 10°
Frequéncia [Hz]
Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Para obter uma curva PSD simplificada com o comportamento linear adequado para
o input da simulacdo foi realizado um envelopamento utilizando uma metodologia Nbins no
MATIAB. O gréfico foi dividido em secdes e o valor méximo de cada se¢do foi considerado para

o envelope. O envelope por janelas foi apresentado na Figura 36.

A curva dada de entrada na andlise espectral foi apresentada na Figura 37. E importante
ressaltar que os dois eixos (PSD e Frequéncia estdo normalizados, entretanto, o valor RMS de

1,68G refere-se ao valor de média sem a normalizacao da curva.
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Figura 36 — PSD normalizada com envelopamento
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Figura 37 — PSD normalizada e valor RMS
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4.2.3 Andlise espectral: PSD

A andlise PSD permitiu a obtencdo de diversos dados relevantes para o trabalho. Apresenta-
se a seguir dados referentes a obtengdo de PSD de resposta em regides de interesse, como a
posicao do piloto, o que pode contribuir para estudos sobre seu conforto. Em seguida resultados
de tensdes na estrutura da gaiola, para avaliacdo de conexdes entre tubos e, finalmente, avaliacdes

de forcas, focadas na regido dos componentes da suspensio do veiculo.

4.2.3.1 PSD de resposta

A partir do modelo desenvolvido, foi possivel obter uma PSD de resposta no centro de
massa do piloto, local em que foi aplicado um ponto de massa concentrado para representar o

piloto, acoplado aos tubos correspondentes. A resposta obtida foi apresentada na Figura 38.

Figura 38 — Resposta PSD no centro de massa do piloto
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A PSD de resposta da acelerac@o no centro de massa do piloto evidencia que a maior
concentracdo de energia vibratdria ocorre em baixas e médias frequéncias, faixa na qual o corpo
humano apresenta maior sensibilidade dindmica. Observam-se picos bem definidos, possivel-
mente associados aos modos dindmicos do conjunto veiculo—suspensio e ao acoplamento com
o piloto. Em frequéncias mais elevadas, a densidade espectral de poténcia apresenta queda

acentuada, indicando que essas componentes contribuem de forma menos significativa para a
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resposta global, seja devido ao amortecimento do sistema, seja por limitacdes do sistema de

medicao.

4.2.3.2 Tensao de Von Mises equivalente

A tensdo equivalente de von Mises calculada para a situag@o base (Caso A) foi indicada

na Figura 39.

Figura 39 — Tensdo equivalente de von Mises no modelo completo de elementos finitos
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A principio, foi apresentado o resultado da tensdo considerando todos os corpos do
modelo. A tensdo maxima foi localizada na bandeja direita inferior, local em que foi aplicado a
condi¢do de contorno e o carregamento. Além disso, é importante destacar, que na pritica ha uma
bucha usinada que suporta as entradas na extremidades das bandejas, entretanto, 0 modelo ndo
contemplou esse componente. Por esse motivo, na pratica, ndo ocorre a tensao elevada conforme

mostrado.

Posteriormente, as bandejas foram ocultadas da simulacio e os valores de tensdo foram

ajustados para os corpos visiveis, como mostrado na Figura 40.
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Figura 40 — Tensao equivalente de von Mises na gaiola
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Assim, € possivel visualizar que houve uma diminui¢do da tensdo méxima para 629 MPa
aum o. Um o trata-se de um intervalo de confianga que assegura que as tensoes estao iguais ou
abaixo desse valor em 68,3% do tempo. A Figura 41 apresenta com mais detalhes a regiao de

tensao maxima.

Figura 41 — Tensdo equivalente de von Mises médxima do chassi
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)
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Desse modo, verifica-se que em uma regido de encontro entre tubos localiza-se a tensio
maxima do modelo. Porém, trata-se de uma singularidade e € irreal. Como ocorrem nas jungdes
dos tubos, sdo um indicativo de concentradores de tensdo nessas regides, porém, nao sao
quantitativos, visto que na pratica hd um cordao de solda que aumenta a rigidez da estrutura
e adiciona um raio de curvatura que alivia concentragdes. Logo, é possivel avaliar regides da
conexdo de tubos que sofrerdo maiores tensdes e os modos de vibragdo para avaliar a tor¢ao
nas conexoes. A torcdo é um tipo de carregamento delicado para corddes de solda, pois provoca
tensoes de cisalhamento ndo uniformes e concentradas, e acelera a fadiga e a propagacao de
trincas. Por meio da Figura 42, é possivel observar valores de tensdes vizinhas a esse ponto, que

encontram-se significativamente mais baixos.

Figura 42 — Tensao de von Mises nas regides vizinhas a tensdo maxima da gaiola
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Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Além disso, € importante ressaltar que a regido analisada, na prética, sofre o processo de
soldagem, que aumenta a rigidez localizada. Ou seja, na realidade, a regido ndo estd submetida
a essa tensdo. Nos demais pontos do chassi, as tensdes resultantes estdo abaixo do limite de
escoamento do aco 1020 laminado a frio (aproximadamente 350 MPa) e sdo coerentes com a

realidade. A média dos valores de tensao € de 29,3 MPa.
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4.2.3.3 Forcas de reacdo

As forgas de reacdo foram calculadas nos pontos de restricdo (remote displacements). Os

valores resultantes para os quatro casos estudados foram indicados nas Tabelas 7, 8, 9 e 10.

Tabela 7 — Forcas de reacdo nas bandejas: Caso A

Bandeja Forca de reacdo em X (N) Forca de reacaoem Y (N) Forca de reacao em Z (N)
Dianteira direita 2076,7 536,7 3695,3

Dianteira esquerda 0 739,5 2306,9

Traseira esquerda 0 5519 0

Traseira direita 2958,6 1681,1 0

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Tabela 8 — Forgas de reacdo nas bandejas: Caso B

Bandeja Forca de reacdo em X (N) Forca de reacioem Y (N) Forca de reacio em Z (N)
Dianteira direita 0 7422 2294.5

Dianteira esquerda 2013,1 521,21 3632,1

Traseira esquerda 2962,0 1674,3 0

Traseira direita 0 583,27 0

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Tabela 9 — Forgas de reacao nas bandejas: Caso C

Bandeja Forca de reacdo em X (N) Forca de reacioem Y (N) Forca de reacio em Z (N)
Dianteira direita 0 438.,8 0

Dianteira esquerda 1362,0 598,5 0

Traseira esquerda 3284,7 3028,0 2982,4

Traseira direita 0 1477,0 29441

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Tabela 10 — Forgas de reacdo nas bandejas: Caso D

Bandeja Forca de reacdo em X (N) Forca de reacdo em Y (N) Forca de reacao em Z (N)
Dianteira direita 1329,0 589,5 0

Dianteira esquerda 0 4429 0

Traseira esquerda 0 1687,0 3450,3

Traseira direita 4070,1 4314,0 4567,7

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

A Tabela 11 indica as forcas de reacao nas quatro rodas para a condi¢do de contorno

mais critica em que as trés translagdo estdo restringidas.
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Tabela 11 — Forcas de reagcao nas bandejas

Bandeja Forca de reacdo em X (N) Forca de reacdoem Y (N) Forca de reacdo em Z (N)
Dianteira direita inferior 2058,9 539,9 3627,8
Dianteira esquerda inferior 1999,6 5282 3588.,8
Traseira esquerda inferior 3416,2 3192,3 3158,4
Traseira direita inferior 4141,0 4407,0 4675,2

Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Os valores de forca de reacdo nas rodas apresentados na Tabela 11 ndo possuem sinais
de simetria entre os pares de rodas. Isso ocorre pois, apesar de o sinal de entrada ser o mesmo
para as quatro rodas, as condi¢des de contorno aplicadas ndo sdo simétricas, como indicadas na
Figura 18. Ademais, a geometria apresentada possui assimetrias de massa devido aos pontos
adicionados (piloto, motor, tanque e direcdo) como a regido traseira direita, além da carga do

motor que estd centralizada em reacdo ao veiculo, possui uma sobrecarga do tanque de gasolina.

Desse modo, verifica-se que entre os 4 casos estudados, o maior valor de forca de reagao
em Y dente as duas rodas dianteiras ocorre na dianteira direita no caso B, em que o valor de
forca de reacdo € aproximadamente 742 N para 1 o. Para esse caso estudado, foi calculado a

for¢a de reagdo considerando 2 ¢ e 3 ¢. Os valores foram apresentados na Tabela 12.

Tabela 12 — Forcas de reagcdo nas bandejas dianteiras em (Y): Caso B

Bandeja (10)IN] (20o)[N] ([Bo)[N]

Dianteira direita inferior 742,20 1484,30 2226.,40

Dianteira esquerda inferior 521,20 1042,40 1563,60
Fonte: Elaborado pela autora (2025)

Assim, os valores indicados na Tabela 12 foram utilizados para um comparativo entre o
estudo realizado por Costa (2022). A Figura 43 apresenta o gréfico de for¢a utilizado no trabalho
Costa (2022) com as linhas indicando os valores maximos de 1, 2 e 3 o calculados no presente
trabalho.

E necessério destacar que o trabalho realizado por Costa (2022) utiliza quatro obstéculos
especificos de alta intensidade para compor o ciclo de carregamento. Ja o presente trabalho
realizou uma aquisicao ao longo do tempo, que conta com obstaculos de alta intensidade; porém,

também inclui trechos de baixa intensidade (terrenos planos e relativamente constantes).

A interpretacdo dos valores analisados indica que, em aproximadamente 68,5% do tempo,
as forgas que agem sobre os componentes de suspensado estardo em 742,20 N ou abaixo desse
valor; em 95,45% do tempo, as forgas estarao em até 1484,30 N; e em 99,7% do tempo, as forcas
atuantes serdo de no maximo 2226,40 N. Em comparac@o com as forcas do trabalho realizado
por Costa (2022), os resultados de forca apresentam similaridades e coeréncia, apesar de os
valores encontrados no presente trabalho ndo serem confidveis devido a saturagcdo dos valores de

aceleracao medidos.
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Figura 43 — Cargas atuantes nas rodas dianteiras do veiculo
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Fonte: Adaptado de Costa (2022)

Ao analisar o comportamento espectral correspondente (Figura 35), observa-se que a
maior contribuicdo energética da resposta PSD se concentra nas faixas de baixas frequéncias,
enquanto as componentes em frequéncias mais elevadas apresentam niveis significativamente
menores. A saturacdo ocorre em frequéncias a partir de aproximadamente 60 Hz, regido na
qual a resposta espectral apresenta baixa densidade de energia, reduzindo seu impacto nos
valores globais da PSD normalizada. Dessa forma, € possivel compreender a coeréncia entre os

resultados obtidos no presente trabalho e no trabalho realizado por Costa (2022).
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5 CONCLUSOES

A partir do presente trabalho, € possivel concluir que a metodologia aplicada permite
realizar uma andlise dindmica da estrutura do chassi. Além disso, por meio do estudo proposto,
foi possivel extrair dados que contribuem para o desenvolvimento da equipe em outras dreas; as
for¢as de reacdo obtidas na regido da manga de roda podem ser utilizadas para o dimensionamento
dos componentes de suspensido.Ademais, o modelo multicorpos desenvolvido para as simulacdes
pode ser utilizado para outros tipos de estudo, como anélises de impacto; e deixa espaco para

aperfeicoamento do modelo.

Entretanto, é importante ressaltar que os dados medidos na roda de manga durante o
circuito apresentaram sinais de saturacdo e nao podem ser considerados 100% confidveis e
realistas. Logo, conclui-se que a metodologia elaborada € vidvel para o desenvolvimento do
projeto de um veiculo Baja; porém, € necessdrio realizar um teste com um acelerdmetro com um

maior range de medicdo para obtencao de dados seguros.

Durante a concepg¢ao de um veiculo Baja, a aquisicdo de dados para o dimensionamento
dos componentes do carro € imprescindivel para maximizar a performance do veiculo e evitar o
subdimensionamento ou superdimensionamento da estrutura. Na atualidade, o trabalho de senso-
riamento do veiculo do Baja UFSCar € introdutdrio e recente na equipe. Desse modo, verifica-se
a importancia do presente trabalho e dos trabalhos adjacentes que podem ser desenvolvidos para

aumentar o repertorio e a capacidade técnica da equipe.

A partir do modelo multicorpos elaborado, € possivel realizar simulacdes derivadas,
como o cdlculo de fadiga do chassi, para verificar a vida do componente e avaliar possibilidades
de melhoria e reducdo de peso da estrutura. Entretanto, para realizar uma andlise de fadiga é
necessdrio solucionar o problema do concentrador de tensao irreal na conexdo entre os tubos.
Essa correcdo pode ser feita adicionando um filete para aliviar o concentrador de tensao ou nao
gerar a malha continua pelo share topology e aplicar conexdes do tipo seam weld. Assim, seria
possivel indicar os parametros do corddo de solda e identificar as tensdes e comportamento do
componente. Dessa forma, além de ser possivel diminuir o concentrador de tensdo para calcular

a fadiga € possivel avaliar se o dimensionamento do cordao de solda estd adequado.

Também € vidvel realizar uma anélise transiente estrutural considerando obstaculos
especificos de alta intensidade (impactos). Além disso, a partir das for¢cas de reacdo obtidas
em cada uma das rodas do veiculo, € possivel dimensionar componentes da suspensao, como
bandejas, mangas de roda e cubos de roda. E importante ressaltar que a aquisicdo da aceleragio
na roda ao longo do tempo foi realizada com um acelerdmetro uniaxial (Y global da simulagdo).
Dessa maneira, foram desconsideradas entradas laterais oriundas do solo ou do movimento

da direcdo; portanto, € imprescindivel considerar um coeficiente de seguranga que absorva a
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simplificagdo realizada.

O modelo desenvolvido também pode ser aprimorado para obter resultados mais realistas.

Algumas modificagdes possiveis que podem ser realizadas para otimizar o modelo existente sdo:

* Adicionar juntas esféricas entre as extremidades das bandejas e as extremidades da mola
que conectam as duas estruturas para representar os ball joint. No modelo atual, a extremi-

dade da mola possui os 6 graus de liberdade em relacdo as extremidades das bandejas.

* Substituir o comando share topology (que garante a continuidade da malha entre os tubos)
por um contato do tipo seam weld. Essa modificagdo faria com que a regido de encontro
entre os tubos possuisse uma rigidez maior quando comparada ao material dos tubos,
representando o corddo de solda. Assim, o comportamento da estrutura se aproximaria

mais da realidade.

* Adicionar outras pecas ao modelo, existentes no veiculo, com o intuito de deixa-lo mais
realista. Exemplos de geometrias que poderiam ser incluidas: buchas nas extremidades
das bandejas, olhais na gaiola, semi-eixo, link de direcdo, dentre outras. A decisdo de
abranger outros componentes deve ser realizada ao considerar o nivel de detalhe e precisao

necessarios para o estudo;

* Adicionar o amortecedor e o pneu na simulacdo para que as frequéncias naturais adquiridas

sejam mais proximas da realidade e, consequentemente, 0 modelo seja mais fidedigno;

* Explorar as condi¢des de contorno aplicadas as rodas para deixar o modelo mais represen-

tativo.

Por fim, a aquisi¢cdo de dados pode ser aprimorada utilizando um acelerdmetro uniaxial
porém com uma faixa de medicao superior ao implementado, para evitar os pontos que saturaram
e obter valores mais realistas. Ademais, pode-se realizar a aquisicao durante uma prova de enduro
da Baja SAE, o que tornaria os resultados mais fidedignos as necessidades do veiculo. Por dltimo,

€ possivel utilizar um acelerdmetro biaxial ou triaxial.

Logo, conclui-se que a metodologia desenvolvida € relevante para o contexto, porém os

valores obtidos (quantitativamente) nao sao confidveis devido a imprecisdao dos valores medidos.
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