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“Todos os modelos estdo errados, mas alguns sdo iiteis “
(Box, 1976)



RESUMO

A transi¢do tecnoldgica da industria automotiva para a eletrificagdo demanda equipamentos de
teste capazes de suportar espectros de vibragdo de alta frequéncia, fundamentalmente distintos
daqueles gerados por motores a combustdo interna. Este trabalho apresenta a anélise estrutural
e a otimiza¢do de uma bancada dinamométrica projetada para ensaios de motores elétricos de
tracdo, com o objetivo principal de garantir a integridade metroldgica e a seguranga operacional
do sistema. A metodologia empregada consistiu na modelagem computacional via Método
dos Elementos Finitos, utilizando a teoria de resisténcia dos materiais e a teoria das vibragdes
para a aferi¢cdo tedrica dos resultados numéricos. Foram avaliados o comportamento estatico
da estrutura, visando assegurar o alinhamento dos eixos sob a aplicacdo do torque maximo
de reacdo, e a resposta dinamica, com o intuito de evitar o fendmeno da ressonancia na faixa
de rotacdo operacional. Os resultados da simulacdo demonstraram que a estrutura possui
rigidez adequada, apresentando uma deflexdo méxima vertical na regido de acoplamento de
aproximadamente 0,00178 milimetros, valor significativamente inferior ao limite de projeto
estabelecido. A andlise modal identificou que a primeira frequéncia natural da estrutura € de
313,3 hertz, situando-se confortavelmente acima da frequéncia maxima de excitacdo do motor
de 83,3 hertz. Adicionalmente, a andlise de vida a fadiga utilizando o critério de Goodman
indicou a necessidade de otimizagdo dos elementos de fixagdo, resultando na selecdo de parafusos
de diametro M14 para o flange de acoplamento, o que elevou o fator de seguranca da junta
para 2,40. Conclui-se que o projeto otimizado atende integralmente aos requisitos de rigidez,
dindmica e resisténcia, proporcionando uma base robusta para o desenvolvimento de tecnologias

de propulsdo elétrica.

Palavras-Chave: Bancada dinamométrica; Analise estrutural; Método dos elementos finitos;

Motores elétricos.



ABSTRACT

The technological transition of the automotive industry towards electrification demands test
equipment capable of withstanding high-frequency vibration spectra, fundamentally different
from those generated by internal combustion engines. This work presents the structural analysis
and optimization of a dynamometer bench designed for traction electric motor testing, with the
main objective of ensuring the metrological integrity and operational safety of the system. The
methodology employed combined computational modeling via the Finite Element Method with
validations through analytical calculations of strength of materials and vibration theory. The
static behavior of the structure was evaluated to ensure shaft alignment under the application
of maximum reaction torque, as well as the dynamic response, with the aim of avoiding the
resonance phenomenon within the operational speed range. The simulation results demonstrated
that the structure possesses adequate stiffness, presenting a maximum vertical deflection in
the coupling region of approximately 0.00178 millimeters, a value significantly lower than the
established design limit. The modal analysis identified that the first natural frequency of the
structure is 313.3 Hertz, situated comfortably above the motor’s maximum excitation frequency
of 83.3 Hertz. Additionally, the fatigue life analysis using the Goodman criterion indicated the
need for optimization of the fasteners, resulting in the selection of M 14 diameter bolts for the
coupling flange, which raised the joint’s safety factor to 2.40. It is concluded that the optimized
design fully meets the requirements of stiffness, dynamics, and strength, providing a robust base

for the development of electric propulsion technologies.

Keywords: Dynamometer bench; Structural analysis; Finite element method; Electric motors.
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1 INTRODUCAO

A industria automotiva global atravessa sua transformagdo mais significativa desde a invenc¢ao
da linha de montagem: a transicdo dos motores de combustao interna (MCI) para sistemas de
propulsdo elétrica (VE - Veiculo Elétrico). Esta mudanca ndo é meramente uma substitui¢do
de componentes; ela redefine os desafios de engenharia, especialmente nas areas de validagdo e
ensaios (Baran, 2012).

O Problema de engenharia central abordado neste trabalho reside nas caracteristicas funda-
mentalmente distintas de Ruido, Vibracdo e Aspereza dos motores elétricos. Dinamdmetros
tradicionais, projetados ao longo de décadas, foram otimizados para acomodar as vibragdes de
baixa frequéncia e alta amplitude caracteristicas dos motores a pistdo. Os motores elétricos, em
contrapartida, introduzem um paradigma de excitagdo distinto, dominado por componentes de
alta frequéncia (SAE International, 2025).

Figura 1 — Motor elétrico de tracdo veicular - WEG WTE300.

Fonte: WEG (2025).

Fontes como a ondulacdo de torque (torque ripple), as forcas magnéticas radiais no entreferro
e a comutacao de alta frequéncia dos inversores de poténcia geram um espectro de vibracao
complexo. Em um MCI, esses ruidos de alta frequéncia seriam mascarados pelo som da
combustdo. Em um VE, silencioso em comparagdo, eles se tornam as fontes dominantes de

desconforto para o ocupante e, portanto, um foco critico para o desenvolvimento do produto
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(SAE International, 2025). Isso gera uma lacuna técnica: os equipamentos de teste existentes
sdo, muitas vezes, inadequados para essa nova classe de ensaios. Uma bancada dinamométrica
que ndo for projetada com rigidez e dinamica especificas pode ter suas proprias frequéncias
naturais excitadas por essas harmonicas de alta frequéncia. Este fendmeno, a ressonancia, ndo s6
pode levar a falha estrutural da bancada por fadiga, mas, mais criticamente, contamina os dados
medidos, tornando impossivel a caracterizacdo RVA precisa do motor e anulando o propésito do
ensaio (Marks Mitch e Green, 2020).

Figura 2 — Bancada dinamométrica para motores elétricos.

Fonte: WEG (2025).

1.1 MOTIVACAO

A motivagdo central deste trabalho reside na necessidade de caracterizar com precisdao o
desempenho de motores elétricos, especificamente a relacao entre torque, rotacao e poténcia,
0 que exige que a bancada de ensaios atue como uma base inercial isenta de interferéncias
estruturais. Tendo em vista que a confiabilidade das medi¢des depende de isolar forcas e
vibragdes exclusivas do motor, o presente projeto propde o desenvolvimento, a andlise estrutural
computacional e a otimizacdo de uma bancada dinamométrica com rigidez estética e resposta

dindmica dimensionadas especificamente para atender a esses requisitos.

1.2 OBJETIVOS

A necessidade do projeto, definida na introdug¢do, consiste em um conjunto de metas claras e
quantificaveis. A definicao de especificagdes mensurdveis € a etapa fundamental do processo
de projeto mecanico, que transforma um problema vago em um conjunto de requisitos de

engenharia.
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1.3 OBJETIVO GERAL

O objetivo geral deste trabalho é analisar estruturalmente e otimizar uma bancada dinamomé-
trica para ensaios de motores elétricos, visando garantir a integridade metroldgica por meio do

controle rigoroso da rigidez estrutural e da resposta dinamica.

1.4 OBIJETIVOS ESPECIFICOS

Para atingir o objetivo geral, o projeto da bancada dinamométrica foi desenvolvido para aten-
der aos seguintes requisitos de operacdo e critérios de desempenho, baseados nas especificacdes
de projeto identificadas na fase de defini¢do do problema. Requisitos de Operacdo (Cargas de

Projeto): O projeto deve ser capaz de suportar as seguintes condi¢des de ensaio:
* Capacidade de torque: Operacdo em uma faixa de 0 a 2500 Nm.
* Faixa de rotagc@o: Operacdo em uma faixa de 0 a 5000 rpm.
* Massa do Objeto de Teste: Suportar uma massa maxima de motor de 226 kg.

Para garantir a precisdo e confiabilidade da bancada, a estrutura final deve satisfazer os

seguintes requisitos de projeto:

¢ Critério de Rigidez (Estético): A estrutura deve limitar a deflexdo maxima (6,,,4,) a 0,1
mm no ponto de acoplamento entre o motor € 0 dinamdmetro sob aplicacdo das cargas
maximas de torque e peso. Este limite € estabelecido para garantir o alinhamento mecanico,

prevenindo erros na leitura de torque e danos aos rolamentos.

* Critério de Comportamento Dindmico: A estrutura deve possuir uma primeira frequéncia
natural (f;) superior a 125 Hz. Este valor garante uma margem de seguranca de 50%
acima da frequéncia de excitacdo gerada pelo motor em sua rotagdo méaxima (5000 rpm),

mitigando riscos de ressonancia durante a operacao.

* Critério de Otimizacdo: O projeto deve maximizar a rigidez estrutural e a estabilidade
dindmica, priorizando a seguranga operacional e a vida ttil do equipamento em detrimento

da redu¢do de massa, dada a natureza estaciondria da aplicagdo.
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2 DESENVOLVIMENTO TEORICO

A andlise e a otimizacdo de qualquer sistema mecanico complexo, como uma bancada
dinamométrica, exigem uma sélida fundamentac@o nos principios da engenharia. A concepg¢ao
de uma estrutura que seja simultaneamente funcional, segura e economicamente vidvel ndo € um
processo trivial, mas sim uma aplicagdo metddica de conceitos consolidados da mecanica dos
sOlidos, andlise de vibragdes e metodologia de projeto.

Este capitulo estabelece a fundamentacao tedrica das etapas subsequentes de modelagem,
andlise estrutural e otimizacdo. Serdo abordados os conceitos essenciais do projeto mecanico, a
revisdo dos componentes envolvidos (motores e materiais), os fundamentos das anélises estatica

e dinamica, e, por fim, a ferramenta computacional utilizada: o0 Método dos Elementos Finitos.

2.1 O PROCESSO DE PROJETO MECANICO

O projeto em engenharia mecanica pode ser definido como a concepgao e especificacdo de
um novo sistema, componente ou processo para atender a uma necessidade especifica. Conforme
Budynas Richard G. e Nisbett (2016), é fundamental distinguir o ato de projetar do ato de
analisar.

A andlise € o processo de determinar as caracteristicas de desempenho de um sistema ja
existente ou proposto, como as tensdes em uma viga sob uma carga conhecida. O projeto, por
outro lado, € um processo de sintese, no qual um novo sistema é criado para cumprir um conjunto
de requisitos funcionais (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

O projeto € uma atividade inerentemente inovadora, iterativa e de tomada de decisdo. Ra-
ramente, um problema de engenharia possui uma solucdo unica e ideal. O projetista deve
frequentemente tomar decisdes com informacdes incompletas ou parcialmente contraditodrias,
reservando-se o direito de ajustar tais decisdes a medida que mais informagdes se tornem
disponiveis ao longo do processo (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

A concepcdo da bancada dinamométrica objeto deste trabalho exemplifica este cendrio: ndo
existe uma tnica configuragdo "correta", mas sim uma solu¢do otimizada que equilibra multiplos
critérios, como precisdo de medi¢do, seguranga operacional, custo de fabricacdo e versatilidade
(Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

Toda a metodologia de projeto mecanico utilizada neste trabalho é baseada nos conceitos
fundamentais estabelecidos por Budynas Richard G. e Nisbett (2016). A partir desta referéncia,
o projeto é definido como um processo intrinsecamente inovador e iterativo, focado na tomada
de decisodes para formular um plano que solucione um problema ou atenda a uma necessidade,
mesmo que 0 processo ocorra com informagdes incompletas ou provisorias (Budynas Richard G.
e Nisbett, 2016).
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Figura 3 — As fases de projeto, identificando as diversas realimentagdes e iteragdes
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Fonte: Budynas Richard G. e Nisbett (2016).

Este processo de projeto, como demonstrado na Figura 3 € estruturado em uma série de fases
que, embora apresentadas sequencialmente, possuem diversas interacdes e realimentagdes. As

etapas fundamentais deste processo sao:

* A fase inicial reconhece uma necessidade ou um problema a ser resolvido. No presente
trabalho, a necessidade € caracterizar o desempenho de motores elétricos, medindo de
forma precisa e confidvel a relagc@o entre torque, rotacdo e poténcia (Budynas Richard G.
e Nisbett, 2016).

* A Defini¢ao do Problema ¢é a necessidade traduzida em um conjunto de especificagdes
de projeto, que sdo declaracdes quantificdveis e mensurdveis dos requisitos do produto.
Conforme exemplificado por Budynas Richard G. e Nisbett (2016) para um estudo de caso
de transmissao de poténcia, necessidades vagas como "baixo custo”" devem ser convertidas
em métricas objetivas (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

Para a bancada, as especificacdes incluem:

* Sintese (Projeto Conceitual) é a fase criativa em que diferentes esquemas e conceitos
de solucdo sdo propostos para atender as especificacdes. Corresponde a concepcao das

geometrias e arranjos dos componentes da bancada (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

* Andlise e Otimizacgdo € a fase central da engenharia, onde os conceitos da sintese sao
avaliados por meio de modelos matematicos. Os esquemas sdo analisados, otimizados para
o melhor desempenho, ou descartados. Para a bancada, isso envolve a andlise de tensdes

e deformacdes utilizando a mecanica dos solidos através de Beer & Johnston (1995),
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Tabela 1 — Especificacdes de projeto e restricdes operacionais da bancada.

Parametro Valor Unidade
Capacidade de torque 0a 2500 Nm
Faixa de rotacao 0 a 5000 rpm
Massa maxima do motor 226 kg
Deflexdo médxima (no acoplamento) <0,1 mm

1* Frequéncia Natural > 50% de finae (83,3) Hz

Fonte: Elaborado pelo autor com base em dados da WEG.

a andlise de vibragcdes para determinar as frequéncias naturais conforme Rao (2004) e,
frequentemente, o uso de métodos numéricos como a Andlise por Elementos Finitos para
geometrias complexas. A otimizacgdo € o processo de refinar iterativamente o projeto para
encontrar a melhor solucao que satisfaga os critérios de desempenho dentro das restri¢des
impostas (por exemplo, minimizar a massa da estrutura mantendo a deflexdo abaixo do
limite especificado) (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

* Avaliagdo € a etapa de validacao do projeto, que envolve testes (geralmente de um prototipo)
para verificar se o projeto atende a todas as necessidades, incluindo confiabilidade e
seguranca. Os resultados dos testes sdo comparados com as previsdes da fase de anélise
para validar o modelo matematico utilizado. No contexto académico, a avaliacao sera

realizada por meio de simulagdes computacionais (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

* Apresentacdo, € a etapa final de comunicacdo e "venda" do projeto para as partes interessa-
das, como a geréncia ou, neste caso, a banca académica (Budynas Richard G. e Nisbett,
2016).

A natureza iterativa deste processo € um aspecto fundamental. Os resultados de uma fase posterior,
como a Andlise, frequentemente exigem um retorno a uma fase anterior, como a Sintese, para
refinar o projeto. Este ciclo de refinamento continua até que uma solucdo satisfatéria seja
alcancada (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

No processo de projeto, uma caracteristica que influencia ou governa o projeto final de um
componente ou sistema € chamada de "consideracdo de projeto”. Conforme Budynas Richard
G. e Nisbett (2016), um projeto bem-sucedido raramente é governado por um unico fator; ele
exige que o engenheiro considere e priorize um conjunto de caracteristicas que, muitas vezes,
sdo inter-relacionadas.

Para este projeto, as consideracgdes criticas incluem a funcionalidade da bancada, que ditam
a capacidade de acoplar corretamente os motores e seus subsistemas de transmissao. Também
¢ fundamental a resisténcia da estrutura, analisando-se sua aptidao para suportar as cargas
aplicadas sem falhar por ruptura ou escoamento. De forma interligada, a deformacao e a rigidez

sdo cruciais; uma deflexao excessiva sob carga pode causar desalinhamento mecanico entre o
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motor e o freio dinamométrico, o que invalidaria os resultados dos ensaios e poderia danificar os
componentes (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

A seguranca, confiabilidade e vida util também sdo primordiais, garantindo a operagao
segura pela aplicacdo de Fatores de Seguranca e da andlise de resisténcia a fadiga sob as cargas
dinamicas ciclicas do motor. Além disso, a andlise modal é essencial para garantir que suas
frequéncias naturais de vibracao ndo coincidam com as frequéncias de excitagdo do motor em
sua faixa de operagdo, evitando a ressonancia, que levaria a amplitudes de vibracdo excessivas e
potencialmente destrutivas. Finalmente, as consideracdes de custo, peso e fabricabilidade guiam
a selecdo eficiente de materiais e sdo o principal objetivo da otimizacdo estrutural, que busca a

geometria mais leve e barata que ainda satisfaca todos os requisitos de resisténcia e rigidez.

2.2 REVISAO DE COMPONENTES E MATERIAIS

A concepgdo e validacdo de uma bancada dinamométrica exigem, primeiramente, uma carac-
terizacao rigorosa do componente que serd submetido a ensaio. No contexto deste trabalho, o
objeto de teste sdo os motores elétricos de tracdo veicular. A andlise desses motores € funda-
mental ndo apenas para descrever seu funcionamento, mas, crucialmente, para quantificar as
cargas estdticas e as excitagdes dinamicas que eles impdem a estrutura da bancada. Esta caracte-
rizacdo estabelece os parametros de contorno e os critérios de falha tanto estaticos (baseados
no escoamento do material) quanto dindmicos (baseados na ressonancia) que fundamentarao a
subsequente andlise de elementos finitos (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

A transicdo da industria automotiva dos motores de combustao interna para a tragdo elétrica
alterou fundamentalmente os requisitos de teste. Dinamometros tradicionais eram projetados
para acomodar as vibragdes de baixa frequéncia e alta amplitude caracteristicas dos motores a
pistdo. Os motores elétricos, por outro lado, introduzem um paradigma de excitacdo distinto,
dominado por componentes de alta frequéncia. Embora diversas tecnologias existam, o mercado
de veiculos elétricos de tracdo é predominantemente dominado por duas topologias principais: o
Motor de Indugdao CA (MI) e o Motor Sincrono de Ima Permanente (MSIP).
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Figura 4 — Motor de Indugado (Carcaca 160 a 200)
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Fonte: WEG (2025).

O Motor de Inducdo CA (MCA), frequentemente referido como motor assincrono, opera
com base no principio da inducdo eletromagnética. Um campo magnético rotativo gerado pelos
enrolamentos do estator induz correntes elétricas no rotor (tipicamente uma "gaiola de esquilo"),
que por sua vez geram um campo magnético. A interacao desses campos produz o torque. A
principal vantagem do MI reside em sua robustez e custo de fabricagdo relativamente baixo,
pois ndo requer imas de terras raras. Contudo, sua eficiéncia tende a ser inferior a dos MSIPS,
especialmente sob cargas parciais. Historicamente, esta tecnologia foi utilizada com sucesso
pela Tesla em seus primeiros modelos, como nas unidades de tragdo traseira do Model S e Model
X (Morris, 2017).

O Motor Sincrono de Ima Permanente (MSIP), em contrapartida, utiliza imas permanentes
de alta energia montados no rotor. O campo magnético do rotor €, portanto, constante € se
"sincroniza'"com o campo magnético rotativo do estator, eliminando as perdas por escorregamento
inerentes ao MI. Isso resulta em uma eficiéncia energética superior em uma faixa de operagao
mais ampla e uma densidade de torque significativamente maior (mais poténcia e torque para um
mesmo volume fisico). Essas vantagens tornaram o MSIP a escolha dominante para a maioria

dos veiculos elétricos modernos, incluindo os modelos Tesla Model 3 e Y (Morris, 2017).
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Figura 5 — Vista em corte do Motor WMagnet evidenciando o rotor com imas permanentes
(MSIP)
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Fonte: WEG (2025).

Para o projeto da bancada dinamométrica, a estrutura deve ser capaz de suportar as condicoes
operacionais de ambas as tecnologias. A finalidade priméria de um dinamdmetro é a medicao
precisa da curva de desempenho do motor, notadamente a relacio entre torque, velocidade e
eficiéncia. A integridade estrutural da bancada é, portanto, um requisito metrolégico de que a
estrutura deve possuir rigidez suficiente, como definido por Marks Mitch e Green (2020), para
que sua deflexdo sob o torque de reacdo maximo do motor seja desprezivel. Uma deflexdo
excessiva ou o desalinhamento dos componentes invalidaria a precisdo das células de carga
responséveis pela medi¢do do torque. O torque maximo (7},,,.) do motor de tragdo define, assim,
a carga estdtica principal a ser utilizada na simulagdo estrutural (Budynas Richard G. e Nisbett,
2016).

Igualmente critica é andlise das cargas dindmicas, que justifica a necessidade de uma andlise
modal. A auséncia do ruido de mascaramento de baixa frequéncia gerado por um motor a
combustdo torna os ruidos e vibragdes de alta frequéncia, intrinsecos aos motores elétricos
e seus inversores de poténcia, as fontes dominantes de preocupagdo em avaliacdes de Ruido,
Vibragdo e Aspereza (RVA). Essas excitacdes dinamicas originam-se de multiplas fontes, como
a ondulagdo de torque (torque ripple), as forcas magnéticas radiais no entreferro (harmonicas
eletromagnéticas) e a comutacdo de alta frequéncia do inversor que alimenta o motor (SAE
International, 2025).
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Se as frequéncias dessas excitagdes operacionais coincidirem com uma das frequéncias
naturais da estrutura da bancada, ocorrera o fendmeno da ressonincia. A ressonancia induz uma
amplificacao descontrolada das vibragdes, o que acarreta duas consequéncias destrutivas para o
projeto: primeiramente, o aumento exponencial das tensdes ciclicas pode levar a falha por fadiga
da estrutura. Em segundo lugar, a propria vibracdo da bancada contamina os dados medidos,
tornando impossivel a caracterizagdo RVA precisa do motor — anulando um dos propdsitos
fundamentais do ensaio (SAE International, 2025).

Portanto, a andlise modal exigida neste trabalho ndo é um exercicio académico opcional, mas
um requisito de projeto critico. Seu objetivo € determinar as frequéncias naturais da bancada
para garantir que elas sejam projetadas e, se necessario, otimizadas para estarem suficientemente
afastadas das faixas de frequéncia de excitacdo conhecidas dos motores de tracdo veicular (Neto,
2000).

A selecdo de um material para um componente de engenharia € uma das decisdes fundamen-
tais do processo de projeto, exigindo uma avaliacao criteriosa de multiplos requisitos, muitas
vezes conflitantes, que incluem desempenho mecanico, custo, disponibilidade e fabricabilidade.
Para a anélise estrutural da bancada dinamométrica, é imperativo compreender as propriedades
fundamentais que ditam o comportamento do material sob as cargas estéticas de torque e as

excitacdes dindmicas dos motores (Hibbeler, 2010).

2.2.1 PROPRIEDADES MECANICAS FUNDAMENTAIS

A andlise estrutural, seja por métodos analiticos cldssicos ou por elementos finitos, baseia-se
na quantificagdo de propriedades mecanicas intrinsecas do material. As propriedades mais
relevantes para este projeto sdo detalhadas abaixo, com base em referéncias consolidadas da
mecanica dos materiais e projeto de maquinas. Algumas das propriedades que podemos citar
sdo: Rigidez, resisténcia, tenacidade, ductibilidade, fragilidade, resisténcia a fadiga e densidade
(Hibbeler, 2010).

A rigidez (mdédulo de elasticidade, E) é a medida da resisténcia de um material a deformacao
elastica. Dentro do regime eldstico, a relagd@o entre tensdo (o) e deformag@o (¢) é descrita pela
Lei de Hooke (Hibbeler, 2010):

o= Ee 2.1

O modulo de elasticidade, ou Médulo de Young (E), como descrito por Hibbeler (2010), € a
constante de proporcionalidade dessa relacdo. Para a bancada dinamométrica, um médulo de
elasticidade elevado € altamente desejdvel, pois minimiza a deflexdo estrutural sob as cargas de

torque aplicadas, garantindo o alinhamento dos componentes e a precisdo das medicoes.
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Figura 6 — Diagrama tensdo-deformacdo convencional para um material ductil
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Fonte: Hibbeler (2010).

A resisténcia (Limite de Escoamento, .S,) define a capacidade do material de suportar uma
carga sem sofrer deformagdo pldstica (permanente). O Limite de Escoamento (S,) € o ponto
de tensdo no diagrama tensdo-deformacao onde o material transita do comportamento elédstico
para o plastico. Na andlise de falha estdtica de componentes ducteis, o limite de escoamento
€ o principal critério de projeto. A andlise estrutural estdtica da bancada utilizard a tensao de
escoamento como o limite admissivel contra o qual as tensdes equivalentes (por exemplo, von

Mises) serdo comparadas para calcular o coeficiente de seguranca.

Figura 7 — Curva tensdo-deformacdo tipica de um material ductil e suas regides caracteristicas
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Fonte: Hibbeler (2010).

Ductilidade € a capacidade do material de sofrer grandes deformagdes plésticas antes da
fratura, enquanto a tenacidade representa a capacidade total de absorver energia (tanto eldstica
quanto plastica) antes de falhar. Materiais duteis, como os acos de baixo carbono, sdo preferidos
para aplicagOes estruturais em detrimento de materiais frageis (como o ferro fundido). Um
material dudctil apresentard escoamento visivel e deformacgdo significativa antes de uma falha
catastrofica, servindo como um "aviso'"de sobrecarga. Materiais frageis, por outro lado, falham

abruptamente e sem aviso, o que € indesejdvel para a seguranca da bancada (Hibbeler, 2010).
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A fadiga é o fendmeno de falha de um material sob carregamento ciclico, mesmo quando a
tensdo mixima aplicada € significativamente inferior ao limite de escoamento. As excitacdes
dinamicas de alta frequéncia geradas pelos motores elétricos induzem dezenas de milhares de
ciclos de tensdo na estrutura da bancada durante sua vida util. Embora a andlise modal vise
evitar a ressonancia (que levaria a uma falha por fadiga de baixo ciclo rapidamente), uma boa
resisténcia a fadiga intrinseca do material € um fator de seguranca adicional (Budynas Richard
G. e Nisbett, 2016).

A densidade, ou massa especifica (p), € a massa por unidade de volume de um material. Esta
propriedade nao tem relevancia direta para a andlise estdtica (exceto pelo peso préprio, que €
geralmente desprezivel em comparagdo com as cargas de torque). No entanto, a densidade é um
parametro critico para a andlise dinamica e modal (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

Estas propriedades formam a base para a selecdo do material e servem como os parametros
de entrada quantitativos que definem o comportamento do modelo matematico na simulagdo por

elementos finitos.

2.2.1.1 SELECAO DE MATERIAL

A aplicagdo dos critérios tedricos da se¢@o anterior, ponderados pelos requisitos especificos da
bancada dinamométrica, permite uma selecao justificada do material. O objetivo é encontrar um
balango 6timo entre desempenho mecénico (estdtico e dinAmico), requisitos de fabricabilidade e
custo.

Dentro da categorizacao do Desempenho Estético, temos a Rigidez (E) elevada para minimi-
zar a deflexdo e Resisténcia (5,) suficiente para suportar o torque maximo de reacdo dos motores
com um coeficiente de seguranga adequado.

Para o Desempenho Dinamico, as propriedades de rigidez (E) e densidade (p), sdo as quais
determinam as frequéncias naturais da estrutura. O material deve permitir um projeto cujas
frequéncias naturais evitem as zonas de excitacdo dos motores elétricos.

A bancada é uma estrutura de geometria complexa, composta por placas e perfis, que sera
montada por processo de soldagem. Portanto, o material deve apresentar excelente soldabilidade
e boa usinabilidade para a preparacdo das juntas e acabamento de superficies criticas (como
bases de motores e mancais).

Sendo um equipamento para ensaios e de grande porte, o custo do material deve ser minimi-
zado, desde que ndo comprometa os requisitos de desempenho e seguranca.

Com base nesses critérios, o material selecionado para a estrutura da bancada é o Aco
AISI 1020. Esta escolha € justificada ndo por sua resisténcia excepcional, agos-liga ou tratados
termicamente seriam superiores nesse quesito, mas por representar a interseccao ideal de todos
os critérios. O Aco 1020 é um ago de baixo carbono, tipicamente 0,17% a 0,23% de carbono.
Sua principal vantagem para esta aplicacdo é a excelente soldabilidade. O baixo teor de carbono
minimiza a formag¢do de martensita na Zona Térmicamente Afetada (ZTA), exemplificado na
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Figura 8, durante a soldagem, reduzindo drasticamente o risco de trincas a frio e fragilizacado, o

que € crucial para a integridade de uma estrutura soldada complexa.

Figura 8 — Zonas microestruturais em uma solda por fusao tipica (ZTA)

Porgéo do .
metal de Porcdo do
enchimento metal de base

Metal de soldagem

Zona
termicamente Metal de
afetada base fundido

Peca 1 Peca 2

Fonte: Callister & Rethwisch (2012)..

Adicionalmente, o Aco 1020 possui boa usinabilidade, baixo custo e alta disponibilidade
no mercado. Do ponto de vista mecanico, ele possui rigidez virtualmente idéntica a de acos-
liga muito mais caros. O mdédulo de elasticidade € uma propriedade intrinseca do aco, pouco
afetada por elementos de liga em baixas concentragdes e oferece uma resisténcia ao escoamento
considerada suficiente para a maioria das aplicacdes estruturais que ndo exigem otimizacao

extrema de peso.

Tabela 2 — Propriedades mecanicas e fisicas do Aco AISI 1020 (Laminado a Frio).

Propriedade Simbolo Valor Unidade
modulo de elasticidade E 207 GPa
Coeficiente de Poisson v 0,29 -
Densidade p 7850 kg/m3
Tensdo de Escoamento Sy 390 MPa
Tensdo de Ruptura Sut 470 MPa

Fonte: Budynas Richard G. e Nisbett (2016).

2.3 FUNDAMENTOS DE ANALISE ESTATICA (RESISTENCIA E RIGIDEZ)

No cerne do dimensionamento de componentes mecanicos existem dois conceitos funda-
mentais, porém distintos: resisténcia e rigidez. A compreensao da diferenca entre eles é crucial
para o projeto de qualquer estrutura, especialmente para um equipamento de medi¢do como a

bancada dinamométrica.
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Budynas Richard G. e Nisbett (2016) separam o projeto de componentes mecanicos em duas
filosofias principais: projeto baseado em resisténcia e projeto baseado em rigidez. O projeto
baseado em resisténcia, ou tensdo, foca em prevenir a falha do componente, seja por ruptura
fragil ou por escoamento plastico. Esta abordagem garante que a tensdo méxima de trabalho
seja menor que a resisténcia admissivel do material, conforme definido pelos modos de falha e
fatores de seguranca.

Por outro lado, o projeto baseado em rigidez, ou deflexdo, foca em garantir que a geometria
do componente nao se deforme excessivamente sob a aplicagdo de carga, mesmo que as tensodes
internas estejam em niveis seguros. Em muitas aplicacdes de mdquinas-ferramenta, eixos
de transmissao e estruturas de precisdo, a rigidez, e nao a resisténcia, € o critério de projeto
dominante (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

No projeto da bancada dinamométrica, a inter-relacdo entre esses dois conceitos € evidente.
Uma decisao de projeto que visa aumentar a rigidez, como aumentar a altura de uma viga, o
que aumenta drasticamente seu momento de inércia, geralmente resulta em um aumento da
resisténcia, pois a tensdo de flexdo diminui. Contudo, o inverso ndo € necessariamente verdadeiro.
E possivel substituir um aco por outro de maior resisténcia, maior S,, mas com o mesmo médulo
de elasticidade, o que aumentaria a resisténcia da estrutura sem alterar sua rigidez. Para a
bancada, cujo desempenho depende criticamente da precisdao das medicdes, a rigidez é o fator
dominante (Budynas Richard G. e Nisbett, 2016).

Como a maioria dos agos estruturais possui um modulo de elasticidade muito similar, a
selecdo de um aco de ultra-alta resisténcia traria pouco ou nenhum beneficio para a rigidez.
Portanto, a otimizacdo da estrutura da bancada serd primariamente um exercicio de otimizagao
geométrica para maximizar a rigidez, maximizando o momento de inércia de drea de seus
membros estruturais, € ndo um exercicio de selecao de materiais para maximizar a resisténcia
(Hibbeler, 2010).

2.3.1 CONCEITOS DE TENSAO

A transi¢@o da estdtica para a resisténcia dos materiais € marcada pela introdu¢@o do conceito
de tensdo. Enquanto a estatica determina as forcas € momentos externos e internos, resultantes,
em um corpo em equilibrio, a resist€ncia dos materiais analisa a distribuicdo dessas forcas
internas dentro do corpo. A tensdo é a medida da intensidade dessa for¢a interna por unidade de
area em um ponto especifico.

Para uma estrutura complexa como uma bancada dinamométrica, que estard sujeita a cargas
combinadas-como o peso estatico do motor de tracao, o peso do dinamdmetro e, crucialmente,
as elevadas reagdes de torque geradas durante os ensaios-a andlise de tensdo é fundamental para
garantir a integridade estrutural. A falha em um ponto nao € determinada pela forga total no
componente, mas pela tens@o local excedendo a resisténcia do material naquele ponto. A andlise
subsequente decompde o estado geral de tensdo em seus componentes fundamentais: tensao

normal e tensdo de cisalhamento, que coexistem na estrutura da bancada.
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A tensdo normal, designada pelo simbolo grego o, € a componente da tensdo que atua
perpendicularmente a um plano de corte imagindrio através de um ponto. Esta tensdo € gerada
por cargas axiais, tracdo ou compressao, ou por momentos fletores. Para um carregamento axial
centrado P, assim como na Figura 9, aplicado a uma barra com area de se¢do transversal A, a

tensdo normal média € dada pela equacao fundamental:

o(z) = (2.2)

Fonte: Hibbeler (2010).

Esta é uma tensdo de tragdo se a barra € alongada ou de compressao se € encurtada. E a

deformacio € definida por:

s

= (2.3)

€

Figura 10 — Carga axial constante em uma barra de secdo transversal constante

Fonte: Hibbeler (2010).

Relacionando essas equagdes com a Equacgao 2.1:

Pl) _ g (%) (2.4)
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P(z)dx
djd = —— 2.5
Ax)E 2:5)
Dessa forma, para um comprimento de barra (L), temos a seguinte expressao para o desloca-
mento:
L' pP(z)dx
5= e 2.6
|, e 20

Se a forca interna também for constante ao longo de todo o comprimento da barra devido
a aplicacdo de cargas apenas nas extremidades, a integracdo da equagdo resulta na seguinte

expressao algébrica direta.

_PL
 AFE

Contudo, é comum encontrar cenarios onde a barra é submetida a vdrias forcas axiais em

) 2.7

pontos intermediarios, ou onde ocorrem mudangas abruptas na drea da se¢do transversal ou no
material ao longo do comprimento. Para estes casos, aplica-se o principio da superposi¢ao a
cada segmento da barra onde as quantidades P, A e F/ permanecem constantes. O deslocamento
total de uma extremidade em relacao a outra € determinado, entdo, pela soma algébrica dos

deslocamentos de cada segmento individual:

=y = (2.8)

No contexto da bancada dinamométrica, a principal fonte de tensdo normal em seus com-
ponentes estruturais, como vigas de suporte, travessas e colunas, nao € a carga axial mas sim
a flexdo. O peso do motor elétrico de tragao e do préprio freio dinamométrico atua como uma
carga transversal sobre a estrutura, gerando momentos fletores (A/). De acordo com a teoria
classica de vigas (Euler-Bernoulli), a tensdo normal de flexdo em um ponto é calculada pela
formula:

o= Me 2.9
l

Onde / é o momento de inércia da drea da secdo transversal em relagdo ao eixo neutro, e c é
a distancia perpendicular desse eixo até o ponto de interesse.

A tensao normal de flexdo é maxima nas fibras mais externas da viga, resultando em tracao
maxima em uma superficie e compressdo maxima na superficie oposta. Embora a férmula da
flexdo seja vital para o dimensionamento preliminar, a geometria real de uma bancada € uma
montagem complexa, e ndo uma viga simples.

A Andlise de Elementos Finitos, conforme detalhado por Filho (2000), supera essa limitagao.
O método de elementos finitos discretiza a estrutura continua em uma malha de elementos,

calcula o campo de deslocamentos nodais U e, a partir das derivadas desses deslocamentos,
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determina o estado de tensdo, incluindo o, em cada elemento da estrutura.

J4 a tensdo de cisalhamento, designada por 7, é a componente da tensdo que atua tangen-
cialmente ao plano de corte. Na bancada dinamométrica, a tensdao de cisalhamento é gerada
por duas fontes principais: cisalhamento transversal e tor¢cdo, exemplificado na Figura 11. O
cisalhamento transversal € induzido pela forca cortante (V) que acompanha o momento fletor
em vigas submetidas a cargas transversais. Esta tensdo € tipicamente maxima ao longo do eixo

neutro da viga.

Figura 11 — Distribuicdo da tensdo de cisalhamento em uma sec¢do transversal circular sujeita a
torque

Fonte: Hibbeler (2010)..

Além disso, o cisalhamento transversal € o modo de solicitacdo primdrio para os elementos de
fixacdo, como juntas aparafusadas ou pinadas, que conectam o motor de tragdo e o dinamometro
a estrutura da bancada. A falha desses componentes ocorreria por corte através de suas se¢des
transversais, devido a acdo de forcas cortantes (V7). No entanto, a fonte mais critica de tensao
de cisalhamento na estrutura € a tor¢ao. O objetivo da bancada é medir o torque gerado pelo
motor elétrico. Pela terceira lei de Newton, o torque aplicado pelo motor ao dinamdmetro gera
um momento de reacdo (M;) de igual magnitude e sentido oposto, que deve ser absorvido pela
estrutura através dos suportes. Este momento torsor induz tensdes de cisalhamento em toda a
estrutura, especialmente nos membros que atuam como braco de alavanca. Para eixos circulares

simples, essa tensdo € dada por:

T=— (2.10)

Onde J € o momento polar de inércia da secdo e r € a distancia radial do centro.
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Nos pontos de fixacao do motor, a estrutura da bancada experimenta um estado combinado
de tensdo: a flexdo causa tensdes normais (o) e a reacdo de torque causa tensdes de cisalhamento
(7). Em qualquer ponto critico, como cantos ou furos (concentradores de tensao), estas tensdes

coexistem. Analisar o e 7 isoladamente € insuficiente para prever a falha.

2.3.2 LINHA ELASTICA E O TEORAME DE STEINER

Para validar as simulagdes numéricas complexas que serdo apresentadas neste trabalho,
utiliza-se a teoria cldssica de vigas como base de comparagdo analitica. A relagdo entre a carga
aplicada e a deformacao resultante em regime eléstico linear € governada pela equacao diferencial

da linha elastica:

d*y _ M(z)
dz?2  EI

@2.11)

Onde M (x) é o momento fletor, F é o médulo de elasticidade e / € o momento de inércia da
secao.

A aplicacdo dessas equacdes analiticas em uma estrutura soldada requer o calculo das
propriedades geométricas da se¢do transversal composta. O momento de inércia total (/;4,;) €m

relacdo ao eixo neutro € obtido através do teorema dos eixos paralelos (Steiner):

Liotal = Z(Iz + Aid?) (2.12)

Onde /; é o momento de inércia de cada chapa individual em relag@o ao seu centroide, A; é a
drea da secdo da chapa e d; € a distincia entre o centroide da chapa e a linha neutra global da
peca.

E importante notar que a teoria de Euler-Bernoulli assume que as secdes planas permanecem
planas apds a deformagdo e despreza a deformacao por cisalhamento. Dada a espessura robusta
das chapas, superiores a 25,4 mm, efeitos de cisalhamento abordados pela teoria de Timoshenko

podem estar presentes.

2.3.3 TEORIA DA ELASTICIDADE E MECANICA DO CONTINUO

A precisdo de qualquer solucdo de engenharia depende da robustez de seus fundamentos
tedricos. Esses fundamentos, sdo baseados nos principios de campo escalar, vetorial e tensorial
descritos por Sadd (2020), aplicando-os ao contexto especifico de um sélido eldstico isotropico.

A descricao do estado de tensdo, como visto na Figura 12, na carcaga requer o uso de tensores
de segunda ordem. Conforme fundamentado por Sadd (2020), o estado de tensdo em um ponto
¢ definido pelo tensor de Cauchy o;;. Para o material utilizado, o aco 1020, € assumido a

homogeneidade e isotropia.
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Figura 12 — Estado geral de tensdo atuando em um elemento de volume infinitesimal

Fonte: Hibbeler (2010)..

O campo de deslocamento u; é representado pelo vetor u = {u, v, w}, que na Figura 13
¢ demonstrado em um plano, que descreve a posi¢ao espacial de cada particula material no
estado deformado. Para fins de andlise, define-se o pardmetro d;,,, como a magnitude do vetor
deslocamento resultante na superficie superior da carcaga

O campo de deformacgio e;; relaciona-se diretamente aos gradientes espaciais dos desloca-
mentos. Considerando a elevada rigidez do aco frente a carga aplicada de 2500 Nm, assume-se a
hipétese de pequenas deformagdes. Sob esta condi¢ao de linearidade geométrica, utiliza-se o
tensor de deformacao linear de Cauchy:

1
eij = §(u” +u;;) (2.13)
Alternativamente, utilizando a nota¢do direta vetorial/matricial, o estado de deformacao pode

SEeTr eXpresso como:

e= %[Vu + (Vu)] (2.14)

Onde e representa a matriz de deformacgdo, Vu é a matriz gradiente de deslocamento e

(Vu)T ¢ a sua transposta.
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Figura 13 — Representacdo esquemadtica da deformacdo de cisalhamento e distor¢ao angular no
plano
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Fonte: Sadd (2020)

Esta relagdo cinematica é fundamental para garantir que a solug@o proposta satisfagca a
compatibilidade geométrica, ou seja, que a carcaga ndo sofra rasgos ou sobreposicdes de matéria
durante a carga.

Para que a solucgdo analitica seja vélida, ela deve satisfazer as equacdes de equilibrio de
Navier. Na auséncia de forcas de corpo significativas o peso proprio é desprezivel comparado ao

torque de operacao:

- (2.15)

No contexto da andlise bidimensional, assumindo o estado plano de deformag¢do na sec¢ao

transversal da carcaca, as equacdes governantes simplificam-se para

0o, 0Ty

ox oy

=0 (2.16)

Oray | 00y
ox oy

Conforme demonstrado por Timoshenko & Goodier (1970), em problemas de elasticidade

=0 (2.17)

plana, a solucdo do campo de tensdes pode ser reduzida a determinacdo de uma Fungdo de
Tensdo de Airy (¢) que satisfaga a equacdo biharmdnica V4¢ = 0. Embora a resolugio explicita
desta equacdo para a geometria complexa da carcaca nao seja o foco desta andlise, a premissa
de variacdo suave das tensoes nas regioes afastadas das singularidades justifica a aplicacdo da
hipdtese de sec¢des planas para o corpo principal da estrutura

A continuidade do campo de deslocamentos € assegurada pelas equacdes de compatibilidade

de Saint-Venant. No modelo analitico proposto, essa compatibilidade é imposta na interface
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entre a base da carcaga e a fundacdo, onde a rotacdo da base deve igualar-se a rotagdo induzida
pela deformacdo eldstica dos elementos de fixacao.

Como o material especificado é o A¢co SAE 1020. Para andlise elastica, suas propriedades
sdo bem definidas e apresentam comportamento linear isotrépico até o limite de escoamento.

Utilizando a Lei de Hooke Generalizada para materiais isotropicos:

14+v v
€ij = TO'Z']' — Eéijakk (218)
Moédulo de Cisalhamento (G):
G E 80, 2 GP. (2.19)
== a. .
2(1+v) ’

A validade da solucdo analitica, pressupde que as tensdes resultantes permanecam abaixo da
tensao de escoamento. Dada a magnitude do momento e a robustez da secdo transversal, esta

premissa € segura para o corpo da carcaga, devendo ser verificada apenas nos parafusos.

2.3.4 TEORIA DE VIGAS DE TIMOSHENKO E A INFLUENCIA DO CISALHA-
MENTO

A validacdo analitica de componentes estruturais submetidos a flexao € classicamente fun-
damentada na Teoria de Vigas de Euler-Bernoulli. Esta teoria parte da premissa cinematica de
que as secoes transversais planas do componente, inicialmente perpendiculares ao eixo neutro,
permanecem planas e perpendiculares ao eixo deformado apds a aplicacdo da carga. Embora essa
hipétese seja satisfatoria para vigas esbeltas (onde o comprimento € significativamente maior
que a altura da se¢@o, tipicamente L/h > 10), ela negligencia a deformag@o angular causada
pela tens@o de cisalhamento.

No contexto da bancada dinamométrica desenvolvida neste trabalho, a base estrutural apre-
senta uma geometria robusta, caracterizada por uma baixa razdo de esbeltez (viga curta). Em
estruturas com essas proporgdes, a contribui¢do da deformacao por cisalhamento torna-se nao
desprezivel. A aplicagdo exclusiva da teoria classica de Euler-Bernoulli tenderia a subestimar a
deflexdo total, resultando em uma rigidez analitica artificialmente superior a real, que seria um
erro ndo conservador.

Para mitigar esse erro e obter uma correlagdo mais precisa com a andlise por elementos
finitos que resolve as equagdes gerais da elasticidade, incluindo todos os modos de deformacao,
adota-se a teoria de vigas de Timoshenko (ou Teoria de Vigas Espessas).

A teoria de Timoshenko relaxa a restricdo de normalidade de Euler-Bernoulli. Ela assume que
a secdo transversal permanece plana, mas nao necessariamente perpendicular ao eixo deformado.
A rotacdo total da se¢do transversal (6) é, portanto, dada pela soma da rotacdo devido a flexdo e

da distor¢@o angular média devido ao cisalhamento (7y):
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Em que, 0y, € 0 deslocamento devido a rotacdo de corpo rigido da carcaga causada pela
extensdo eldstica dos parafusos de fixagdo € d.orpo € 0 deslocamento devido a deformagao eldstica
(flexao/cisalhamento) da estrutura da carcacga entre a base e o topo.

Dessa forma,

5t0po - 5base + 5001"])0 (220)

ou,

5total = (Sflexao + 5cisalhamento (221)

A rotacdo da base por elasticidade dos parafuso, €, invariavelmente, um dos componente domi-
nante em estruturas de aco robustas fixadas por parafusos. A carcaga atua como uma alavanca
rigida que gira em torno de um ponto de apoio na base.

Logo, sob a agdo de um momento de tombamento M, a distribuicdo de pressdo na base
altera-se, necessitando assim, a defini¢cdo do eixo de rotacdo. Se houvesse pré-tensdo infinita,
a carcaca giraria em torno do centro geométrico da base. Com pré-tensao finita e sob carga, a
tendéncia € a "abertura"da junta no lado tracionado. O eixo de rotagdo desloca-se para a borda
externa do lado comprimido ou para o centrdide da linha de parafusos comprimida.

Para o modelo de Timoshenko assumiremos que o eixo de rotacdo situa-se na linha de centro
dos parafusos do lado comprimido. Isso simplifica o cdlculo e fornece uma estimativa realista da
rigidez maxima possivel antes da separacao total. Alternativamente, podemos usar a distancia

entre as linhas de parafusos como o brago de alavanca efetivo do bindrio resistente

2.3.4.1 FORCA E DEFORMACAO NOS PARAFUSOS

A andlise da rigidez da unido parafusada baseia-se no modelo de equilibrio estitico de corpo
rigido sob a a¢do de um momento de tombamento M. Neste modelo, assume-se que 0 momento
aplicado tende a separar a base da fundacdo em uma extremidade e comprimi-la na extremidade
oposta.

Considera-se que o eixo de rotagdo situa-se na linha de centro dos fixadores na zona compri-
mida, a uma distancia b da linha de centro dos fixadores tracionados. A condi¢do de equilibrio
de momentos exige que a forca de reacao total (£77) gerada pelo grupo de parafusos tracionados

gere um momento restaurador equivalente a M:

M=Fp-b (2.22)
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Isolando-se a forca resultante de tracao:

M
Fr=— (2.23)

Assumindo uma distribui¢do uniforme de carga entre os fixadores e denotando n como o nimero
de parafusos atuantes na zona tracionada, a forca de trag@o individual solicitante em cada parafuso

(F},) € determinada por:

F M
r_ = (2.24)
n-b
A deformacio axial e a rigidez de cada fixador sdo governadas por sua geometria e propriedades

eldsticas. A drea resistente a tracdo, ou drea de tensdo (A;), € calculada em fun¢do do didmetro

nominal (d) e do passo da rosca (p), conforme padronizado pela norma ISO 898-1 (2013):

A, = Z(d — 10,9382 p)? (2.25)

O alongamento eldstico (A L) experimentado pelos parafusos na zona tracionada é descrito pela
Lei de Hooke, considerando a forca atuante, o comprimento efetivo do fixador e o médulo de
elasticidade do material (£):

_ By Legy

AL = 3 (2.26)

Onde L. representa o comprimento efetivo de deformagao do parafuso. Em juntas aparafusadas,
este parametro deve considerar ndo apenas a espessura da placa fixada (y4s.), mas também
a porcdo engajada na rosca e a deformacdo da prépria porca ou furo roscado. Conforme
recomendacdes préticas de projeto, como as apresentadas por Budynas Richard G. e Nisbett
(2016), o comprimento efetivo pode ser aproximado pela soma da espessura da chapa e metade
do didmetro nominal do fixador:

d

Leps = tpase + 3 (2.27)

2.3.4.2 ROTACAO DA BASE

A rotacdo da estrutura () é modelada geometricamente considerando o levantamento provo-

cado pelo alongamento elastica (A L) do grupo de parafusos tracionados em relacio ao ponto de
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pivo, situado na zona comprimida a uma distincia b.
Fundamentando-se na compatibilidade geométrica dos deslocamentos e assumindo a hipdtese
de pequenos angulos, a rotacdo da base pode ser aproximada pela razao trigonométrica linear

apresentada na Equacgao 2.28:

0~ — (2.28)

Para obter a relacdo direta entre o carregamento externo e a rotagao, substitui-se o termo de
deformagdo AL pela expressdo derivada da Lei de Hooke e a forga por parafuso F), pela sua
definicdo em fun¢do do momento M e do nimero de fixadores tracionados n. Dessa manipulagdo

algébrica, obtém-se a expressao geral para a rotagdo da base:

1(F,- L 1| (&) L,
b\ A;-F b As- FE
Simplificando a expressao, chega-se a formulacao final descrita na
M - Leyy
0= — "] 2.
n-0?-As-FE (2.30)

Esta formulacdo evidencia que a rotacdo da base € inversamente proporcional ao nimero de
fixadores na zona tracionada (n) e, de forma mais significativa, ao quadrado do braco de alavanca

(b?), demonstrando a importincia critica da geometria da base na rigidez rotacional do conjunto.

2.3.4.3 DESLOCAMENTO NO TOPO DEVIDO A ROTACAO

O deslocamento lateral resultante no topo da estrutura (dy,s.), considerando uma altura de
referéncia H,,,, em relacdo ao plano de fixagdo, € determinado pela proje¢do cinematica da
rotacdo da base.

Assumindo a hipétese de pequenos deslocamentos, onde o arco pode ser aproximado pela
tangente, a deflexdo horizontal € obtida pelo produto da rotagdo (#) pelo braco de alavanca

vertical, conforme a Equagdo 2.31:

(sbase =0- Htopo (2.31)

Substituindo-se a expressao da rotagao da base derivada na se¢ao anterior (Equacao 26) nesta
relacdo geométrica, obtém-se a formulacao geral para a estimativa da deflexdo no topo causada

exclusivamente pela complacéncia dos elementos de fixagao:

M - Legy
=(—= ). H 2.32
6base (TL . 62 . ]S . E) topo ( 3 )
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Reorganizando os termos, chega-se a Equagao 2.33:

M'Leff'Htopo
n-b- Ay - FE

Esta equacdo modela matematicamente o fendmeno de "corpo rigido sobre apoios elésticos".

5base = (233)

A andlise desta relagdo demonstra que o deslocamento lateral no topo € amplificado linearmente
pela altura da estrutura (Hy,,,), mas € mitigado quadraticamente pelo aumento da distincia entre
os fixadores (b) e linearmente pelo nimero de parafusos tracionados (n) e sua rigidez axial
(ALE).

2.3.4.4 DEFORMACAO ELASTICA DO CORPO (FLEXAO)

Embora a estrutura seja projetada para alta rigidez, o modelo analitico deve considerar a
contribui¢do eldstica do corpo da carcaga. O sistema ¢ modelado simplificadamente como uma
viga em balanc¢o engastada na base, submetida a0 momento fletor M.

Sob a premissa da Teoria de Vigas de Euler-Bernoulli, a curvatura (x) induzida pelo momento

em uma sec¢ao de rigidez a flexdo F - I, é expressa pela Equagdo 2.34:

M
- EI,,

Para a determinacao correta do perfil de deformacdo, considera-se a distribui¢ao real do

(2.34)

K

carregamento: o torque M € aplicado na altura da linha de centro do eixo (H.;,,) € reage na
base (y = 0). Consequentemente, a regidao da estrutura situada acima do eixo (y > H,;;,) ndo é
submetida ao fluxo de tensdes de flexdo primédrias, comportando-se cinematicamente como um
corpo rigido que translada e rotaciona em fun¢do da deformacdo da regido inferior. A rotacao
acumulada devido a flexdo (6y;c,) até a altura do eixo € obtida pela integragdo da curvatura ao

longo do comprimento carregado:

Heizo M
0 ex:/ —d (2.35)
! 0 El(y) Y

Assumindo a simplificacao de que o momento de inércia médio da secdo (/,,) é constante e
que o momento M atua uniformemente até a altura H.;,,, a rotacdo na linha de centro do eixo é
dada por:

Ocivo = % (2.36)

O deslocamento lateral total no topo da estrutura (d.srpo), Na altura Hy,,,, € composto pela
superposicdo de duas parcelas: a deflexdo eldstica acumulada até a altura do €ixo (d.;.,) € O
deslocamento geométrico resultante da projecdo da rotacao 6., sobre o segmento superior livre

de momento (Hppo — Heizo)-
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5(:07’]20 - 5eixo + eeixo : (Htopo - Heia:o) (237)

Para uma viga em balanco submetida a um momento concentrado na extremidade livre (neste
caso, em H.;,,), a deflexdo elastica € definida classicamente por:
) _ MHgixO (2 38)
eltxro — 2E[mx .
Substituindo-se as Equagdes 2.36 e 2.38 em 2.37, obtém-se a formulacdo geral para a
deformacdo eléstica do corpo:
_MH 2 MH._;

elxro
5corpo ~ +

2F1,, El,,

(Hiopo — Heizo) (2.39)

Dada a geometria da base da bancada, a andlise preliminar indicou uma razao de aspecto que
classifica o componente na regido de transicao entre viga e placa espessa. O uso da formulagdo
de Timoshenko €, portanto, mandatdrio para garantir uma validagdo analitica que ndo apenas
verifique a ordem de grandeza dos resultados numéricos, mas que também capture a fisica do
fendmeno de deformacao por corte, inerente a suportes de alta rigidez e baixo comprimento. A

formulag@o de Timoshenko é embutida nos cdlculos do software de simulagdo.

2.3.5 MODO DE FALHA ESTATICA

A falha estética ocorre sob a acdo de cargas aplicadas lentamente, que ndo variam com o
tempo. Para a bancada, isso corresponde a andlise sob o peso préprio dos componentes, como o
motor e o dinamdmetro, e a aplicacdo de um torque de pico sustentado.

Em quase todos os pontos da estrutura, exceto em raras exceg¢des, 0 carregamento como a
combinagdo de torcao do motor e flexao devida a fixacdo no piso induzird um estado multiaxial
de tensdes. MEF revelard a presenca simultinea de multiplas componentes de tensdo (tensoes
normais o, 0,, 0, € tensoes cisalhantes 7, 7., T.,). Nestas condi¢Oes, ndo € possivel avaliar a
falha comparando uma tnica componente de tensdo (como o) com a tensdo de escoamento (S,)
do material, que € obtida de um ensaio de tra¢do uniaxial.

Para resolver este problema, utilizam-se as teorias de falha estitica, que combinam os
multiplas componentes de tensdo em uma Unica tensdo equivalente. Esta tensdo escalar pode ser
diretamente comparada com a S, uniaxial.

Para a avaliacdo da integridade estrutural em materiais ducteis, a literatura técnica destaca
duas metodologias predominantes. A abordagem mais amplamente adotada, devido a sua
precisao, € a teoria da energia de distor¢do, conhecida como critério de von Mises, ilustrada na

Figura 14.
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Figura 14 — Elipse de von Mises para o estado plano de tensao

oy

Teoria da energia de distor¢dio maxima

Fonte: Hibbeler (2010).

O postulado define que a falha por escoamento se inicia quando a energia de deformagao
associada a mudancga de forma no ponto analisado iguala a energia observada no inicio do
escoamento durante um ensaio de tra¢do uniaxial simples. Matematicamente, o critério de falha

¢ estabelecido quando a tensdo equivalente supera a resisténcia do material:

o' >5, (2.40)

Neste contexto, o fator de seguranca estatico (n,) € determinado pela razio entre a tensdo de

escoamento e a tensao equivalente méxima atuante, conforme a expressao:

(2.41)

Alternativamente, e com grande relevancia histdrica, aplica-se a teoria da tensao cisalhante

maxima, ou critério de Tresca, como visto na Figura 15.
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Figura 15 — Envoltéria de falha segundo o critério de Tresca para o estado plano de tensoes
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Teoria da tensao de cisalhamento maxima

Fonte: Hibbeler (2010).

Considerada ligeiramente mais conservadora que a teoria da energia de distor¢do, ela postula
que o regime eldstico cessa e o escoamento ocorre quando a tensdo cisalhante méxima absoluta
no ponto (7,,.;) atinge a tensao limite de cisalhamento. A condi¢do critica € definida pela semi-

diferenca das tensOes principais extremas (o5 € 03), igualada a metade da tensdo de escoamento
(Sy):

01 — 03 Sy
Tmaz = T = 7 (242)
Um aspecto critico na interpretacdo dos resultados de MEF para falha estdtica em materiais dic-
teis refere-se aos concentradores de tensao, exemplificado na Figura 16, entre os concentradores
de tensdo temos os furos, cantos vivos, raios de concordancia). Embora o MEF mostre picos de

tensdo elevados nessas regides associados ao fator de concentragao de tensao tedrica, K.

K = Imix (2.43)

Oméd
Esses picos geralmente sdo desconsiderados na andlise estatica. Isso ocorre porque o material

ductil escoa localmente na ponta do concentrador.
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Figura 16 — Fator de concentracao de tensao (/;) para uma chapa plana com furo central sob
tracdo axial
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Fonte: Hibbeler (2010).

Essa micro-deformacao plédstica aumenta o raio de curvatura efetivo do canto e redistribui
a tensdo para as regides vizinhas. O componente como um todo ndo falha até que a secao
transversal inteira atinja o escoamento generalizado. Portanto, na andlise estatica, o engenheiro
deve focar nas tensdes nominais da se¢do, ignorando singularidades de malha em cantos agudos.

Esta abordagem ¢é diametralmente oposta a da andlise de fadiga.

2.3.6 TENSAO EQUIVALENTE (VON MISES)

Quando um ponto em um componente estrutural estd sujeito a um estado multiaxial de tensdo
(por exemplo, o, devido a flexdo e 7., devido a tor¢do), surge um problema fundamental: como
comparar esse estado de tensdo combinado com a resisténcia do material, que € tipicamente
determinada por um ensaio de tra¢do uniaxial simples que fornece a tensdo de escoamento.

A resposta é fornecida pelas teorias de falha para materiais ducteis, visto que a bancada serd
predominantemente construida em ago estrutural, um material ductil. A teoria mais precisa,
robusta e universalmente adotada na engenharia mecanica para materiais ducteis € a teoria da

energia de distor¢do (TED), também conhecida como critério de escoamento de von Mises.

1+v
6

A teoria da energia de distor¢ao postula que o escoamento, indicador do inicio da deformagao

Ug = (01 — 02)* 4 (02 — 03)* + (05 — 01)?] (2.44)

plastica permanente, nao € causado pela tensdo hidrostatica, pressdo uniforme, que apenas altera
o volume, mas sim pela energia de distor¢do, a energia associada a mudanca de forma, no

material. O critério de von Mises afirma que o escoamento comec¢a quando a energia de distor¢ao
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por unidade de volume em um estado de tensao multiaxial atinge o mesmo valor da energia de
distor¢ao por unidade de volume no momento do escoamento em um ensaio de tracdo uniaxial.

A Tensdo Equivalente de von Mises (¢”) é a expressdo matemdtica que consolida este critério.
Ela converte o tensor de tensdo complexo em um tnico valor escalar que pode ser diretamente
comparado com a tensdo de escoamento uniaxial S,. Para um estado geral de tensdo triaxial,

definido pelas tensdes principais o1, 02 € 03, a tensdo de von Mises é dada por:

O_/: \/(0’1 —0'2)2+(0'2—20'3)2+<0'3—0'1)2 (245)

Para o caso comum de estado plano de tensdo (onde o3 = 0, que € representativo da superficie
da estrutura da bancada onde coexistem a tensdo normal de flexdo (o) e a tensdo de cisalhamento

de tor¢ao (7,,), a equagdo simplifica-se para:

o' = /02 + 372, (2.46)

Na pratica da simulacdo por MEF, o resultado grafico comumente rotulado como "Equivalent
Stress" ou "von Mises Stress" é precisamente o cdlculo de ¢’ em cada n6 ou elemento da malha.
Este valor é a métrica final utilizada na andlise estrutural estética para verificar a seguranca do

projeto.

2.3.6.1 CONCEITOS DE DEFLEXAO E TEORIA DE VIGAS

Como definido anteriormente, a resisténcia € a capacidade de um material ou componente
de suportar cargas sem sofrer falha. A falha pode se manifestar de duas formas principais:
escoamento, que ¢ uma deformacao pldstica permanente, ou fratura, que é a separagdo do
material em duas ou mais partes. A resisténcia € primariamente uma funcdo das propriedades
intrinsecas do material, como o limite de escoamento (5,) e o limite de resisténcia a tragio (Sy:),
que sdo determinados experimentalmente e representados no diagrama tensao-deformacao. O
critério de projeto baseado em resisténcia garante que a tensdo maxima induzida no componente
(0maz) permaneca abaixo da tensdo admissivel do material (0,4,,), que € a resisténcia do material
dividida por um coeficiente de seguranga (n).

Entretanto, a andlise de uma estrutura ndo se limita a verificagdo das tensdes. O desempenho
de uma mdquina ou componente estrutural € frequentemente governado pela sua deformacao
sob carga. A deflexdo (ou deslocamento), designada por ¢ (delta) ou y, é a magnitude do
deslocamento de um ponto estrutural quando uma carga € aplicada. A deflexdo € um resultado

direto do acimulo de deformacdes elasticas ao longo do componente.
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Figura 17 — Componentes de deformac¢ao normal e deformacao por cisalhamento no plano
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Fonte: Hibbeler (2010)..

Para uma bancada dinamométrica, a rigidez estrutural ndo é meramente um requisito de
resisténcia; é um requisito funcional critico. Uma bancada com rigidez insuficiente, mesmo
que as tensoes estejam abaixo do limite de escoamento, falhard em seu propdsito fundamental.
As cargas estdticas e as cargas operacionais sao aplicadas a estrutura da bancada, se nao for
suficientemente rigida, sofrerd deflexdes verticais e torcionais. Por fim, essas deflexdes causam
um desalinhamento angular e paralelo entre o eixo de saida do motor em teste e o eixo de entrada
do dinamdmetro.

Este desalinhamento tem duas consequéncias severas. A primeira € a corrup¢ao da medicao
de torque. O desalinhamento introduz cargas radiais e momentos fletores no acoplamento entre os
eixos, que podem ser erroneamente interpretados pelo sensor de torque. A segunda consequéncia
¢ a falha prematura de componentes, pois rolamentos sdo projetados primariamente para cargas
radiais, e ndo para momentos fletores ciclicos causados por desalinhamento, levando a fadiga

acelerada.

2.4 FUNDAMENTOS DE ANALISE DINAMICA

A andlise estrutural de uma bancada dinamométrica ndo pode se limitar a verificacao de
tensoes e deflexdes sob cargas estiticas, como o peso dos componentes € 0 torque maximo. A
natureza intrinseca dos motores elétricos de tracdo € a de uma fonte de carregamento dinamico.
Flutuagdes de torque, desbalanceamento residual e harmonicas eletromagnéticas impdem a
estrutura forgcas que variam rapidamente no tempo. Quando cargas dindmicas sdo predominantes,
a resposta do sistema ndo € regida apenas pela rigidez, mas também pelas propriedades inerciais
e pelo amortecimento. Ignorar o comportamento dindmico € um risco critico, pois pode levar
a falha estrutural por fadiga e, crucialmente, a falha funcional da bancada ao comprometer a
precisdo das medigdes.

O perigo fundamental em sistemas dindmicos € o fendmeno da ressonancia. Toda estrutura

eldstica possui um conjunto de frequéncias intrinsecas, denominadas frequéncias naturais (f,,),
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nas quais a vibracdo ocorre com a maxima amplificacdo de amplitude e deslocamento. A
ressonancia ocorre se a frequéncia de excitagdo (f.) gerada pelo motor em operacao coincidir
com uma dessas frequéncias naturais. Em tal condicdo, as amplitudes de vibracao aumentam
drasticamente, superando as deflexdes admissiveis e gerando tensdes ciclicas que levam a falha
precoce da estrutura. Portanto, a anélise modal e o entendimento da dinamica estrutural nao sdo
opcionais, mas sim requisitos mandatdrios para garantir que as frequéncias naturais da bancada
sejam estrategicamente posicionadas fora da faixa operacional do motor, conforme o critério de

projeto estabelecido.

2.4.1 MODOS DE FALHA DINAMICA

A andlise estdtica, embora necessdria, € insuficiente para garantir a integridade de uma
bancada dinamométrica. Motores de tracao veicular sdo, por defini¢io, fontes de carregamento
dindmico. A variacdo temporal das cargas introduz for¢as de inércia e oscilagdes que podem
levar a falha do equipamento em niveis de tensdo significativamente inferiores a tensdo de
escoamento do material. A falha dindmica da estrutura pode ocorrer por dois mecanismos
distintos, porém inter-relacionados: a Fadiga, governada pela amplitude da tensdo ciclica, e a
Ressonancia, governada pela frequéncia da excitagao.

A fadiga é um processo de dano cumulativo e progressivo que leva a fratura de um compo-
nente sob tensoes flutuantes. O mecanismo de falha ocorre através da nucleacio e propagacao de
microtrincas, mesmo quando a tensdo méaxima aplicada no ciclo (0., ) € inferior a resisténcia
estatica do material.

A relag@o fundamental entre a amplitude de tensdo e a vida util do componente € descrita
pelo diagrama S — N (Curva de Wohler). Este gréfico plota a amplitude da tensdo (S) contra o
logaritmo do ndmero de ciclos até a falha (/V), como visto na Figura 18. Para materiais ferrosos,
como o ago estrutural SAE 1020 utilizado na bancada, esta curva exibe um patamar assint6tico
horizontal ap6s um elevado nimero de ciclos, tipicamente entre 10° e 107. Este patamar define
o Limite de Resisténcia a Fadiga (S,). Se a tensao alternada atuante for mantida abaixo deste

limite, considera-se que o componente possui "vida infinita", objetivo primdrio deste projeto.
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Figura 18 — Diagrama S-N tracado com base nos resultados de ensaios de fadiga axial completa-
mente reversa
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Fonte: Budynas Richard G. e Nisbett (2016).

O valor tedrico de laboratério (S?) deve ser corrigido para refletir as condigdes reais da ban-

cada através dos fatores de modificacdo de Marin, resultando no limite de resisténcia corrigido.

S. = kakpkokakeky S, (2.47)

Em que k, representa o fator de modificacdo da condicdo de superficie; k; € o fator de
modifica¢do de tamanho; k. refere-se ao fator de modificacdo de carga; k, € o fator de modificagao
de temperatura; k. ajusta a confiabilidade estatistica desejada; e k; compila os fatores de
modificacdo por efeitos diversos. O termo .S/ denota o limite de resisténcia a fadiga do espécime
de teste de viga rotativa, enquanto S, corresponde ao limite de resisténcia corrigido para o local
critico da peca, considerando sua geometria e condicdes especificas de uso.

Na operagdo da bancada, o torque do motor flutua, gerando um estado de tensdo decomposto
em Tensao Média (o,,) e Tensao Alternada (o,):

Oy = T £ Tmin o Tmaz — Tmin (2.48)
2 2

Para avaliar a seguranca sob esta condicdo combinada, utiliza-se o Critério de Goodman

Modificado, que postula uma relagdo linear de falha entre a tensdo alternada e a tensdo média:
Ou  Om 1

Oa  Om _ 1 2.4
S. " Sw ny (2.49)

Onde ny € o fator de seguranga contra a fadiga. Diferente da andlise estatica em materiais
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ducteis, onde o escoamento local pode redistribuir tensdes, na fadiga os concentradores de tensao
sdo criticos. Pontos como furos de parafusos e corddes de solda geram picos de tensdo locais
que aceleram a iniciacdo da trinca. Elementos finitos € utilizada neste trabalho para determinar
as tensdes equivalentes de von Mises mdximas e minimas nestes pontos criticos, alimentando o

critério de Goodman, demonstrado na Figura 19, para a validacdo da vida util.

Figura 19 — Diagrama de Goodman modificado

Tensdo média

Fonte: Budynas Richard G. e Nisbett (2016).

O segundo modo de falha dindmico, caracterizado na Figura 20, € a ressonancia. Toda
estrutura eldstica possui caracteristicas intrinsecas de massa (M) e rigidez (K') que definem suas

frequéncias naturais e seus respectivos modos de vibrar.
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Figura 20 — Variac¢ao de X em func¢ao da razdo de frequéncias r
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Fonte: Rao (2004).

A operagdo do motor de tragdo submete a bancada a um espectro de frequéncias de exci-
tacdo (f.) de natureza mista, governadas tanto pela velocidade angular do rotor quanto pelas
componentes harmonicas derivadas do chaveamento eletronico dos inversores de frequéncia.
O fendmeno da ressonancia manifesta-se quando ocorre a convergéncia entre a frequéncia de
excitacdo e uma das frequéncias naturais intrinsecas da estrutura (f. ~ f,). Neste regime, o
sistema experimenta uma acumulacio de energia vibratéria que resulta na amplificagdo severa
das amplitudes de deslocamento, cuja magnitude final € restringida apenas pelo coeficiente de
amortecimento estrutural.

As consequéncias deste acoplamento dinAmico comprometem a integridade do projeto em
trés niveis criticos. Inicialmente, a deflexdo amplificada pode induzir picos de tensio superiores
ao limite de escoamento, provocando falha por sobrecarga estatica. Simultaneamente, o aumento
na magnitude da tensdo alternada (o,) acelera o processo de nucleacao de trincas, reduzindo
drasticamente a vida util a fadiga. Por fim, ocorre a perda funcional do equipamento, uma vez
que a vibragdo excessiva degrada a precisao metrolégica dos sensores de torque e precipita o

desgaste prematuro dos rolamentos.

2.4.2 METODOS ENERGETICOS PARA DETERMINACAO DE FREQUENCIA (ME-
TODO DE RAYLEIGH)

Para sistemas estruturais complexos onde a massa ndo estd concentrada em um tnico ponto,
mas sim distribuida ao longo da geometria (como vigas e torres), a determinagdo exata da
frequéncia natural exige a solugcdo de equagdes diferenciais parciais. No entanto, para fins

de projeto e validagdo, métodos aproximados oferecem resultados satisfatérios com menor
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complexidade matemdtica. O método mais amplamente utilizado para estimar a frequéncia
fundamental de sistemas continuos é o método de Rayleigh.

O principio de Rayleigh baseia-se na lei da conservacio da energia para sistemas conservati-
vos. Segundo Rao (2004), em um sistema vibratdério nao amortecido, a energia mecanica total é
constante e consiste na soma da energia cinética (1°) e da energia potencial (U).

Durante um ciclo de vibracao livre, verifica-se uma conversao continua e reciproca entre as
energias cinética e potencial. Em dois momentos distintos, a energia total do sistema assume
uma forma pura. O primeiro ocorre na posi¢dao de equilibrio estitico, onde a massa cruza o
ponto neutro com velocidade méxima e deformacao nula, resultando na energia cinética méxima
(Tnaz)- Em contrapartida, na posi¢do de deslocamento maximo, quando a amplitude atinge
o valor X, a velocidade anula-se momentaneamente enquanto a deformacao estrutural € total,
definindo o ponto de energia potencial eldstica méaxima (U, ,,q.)-

Pelo principio da conservagao, igualam-se as energias maximas (7}, = Ujpnaz). Para um
sistema linear simples (harménico), assumindo um movimento do tipo z(t) = X sin(w,t), as

energias podem ser expressas como:

1
Umax = §keqX2 (250)
1
Tmax = _Tnfeq(wn)()2 (251)

2
Onde k., € a rigidez equivalente € m,, € a massa equivalente do sistema. Igualando as

equagdes e isolando a frequéncia, obtém-se o Quociente de Rayleigh

W, = (2.52)

A grande vantagem deste método, conforme destacado por Rao (2004) na anélise do efeito
da massa da mola, € a capacidade de considerar a inércia dos elementos eldsticos. Em estruturas
reais, a propria viga ou suporte possui massa significativa que contribui para a energia cinética.

O Método de Rayleigh permite determinar uma "massa efetiva"(m.y s ou me,) para a estrutura
distribuida, assumindo-se uma curva de deflexao estatica aproximada para o modo de vibragdo.
Ao integrar a energia cinética de cada particula de massa distribuida ao longo dessa curva
assumida, conclui-se que uma fracdo da massa da estrutura deve ser somada a massa concentrada
na ponta para compor a massa efetiva total do sistema dindmico. Esta abordagem justifica
analiticamente a adicdo de uma parcela da massa estrutural (distribuida) a massa do motor
(concentrada) para o cdlculo da frequéncia natural fundamental em modelos de um grau de
liberdade.
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2.5 TOPICOS APLICADOS

A integridade estrutural da bancada dinamométrica depende ndo apenas da resisténcia das
vigas e chapas que a compdem, mas crucialmente das conexdes que unem esses elementos. As
juntas sdo, invariavelmente, os pontos de descontinuidade geométrica e material, tornando-se
locais preferenciais para a nucleacdo de falhas, especialmente sob carregamento dinamico. Neste
projeto, utilizam-se dois métodos de unido principais: juntas parafusadas (desmontdveis) para
a fixacdo de motores e mancais, € juntas soldadas (permanentes) para a constru¢cao do frame

estrutural.

2.5.1 DIMENSIONAMENTO DE JUNTAS

Diferente da concepgdo leiga de que o parafuso atua como um pino de cisalhamento, em
projetos de maquinas de precisdo sujeitos a vibragdo, o parafuso deve atuar como uma mola
de alta rigidez que gera uma forca de clampeamento (pré-carga). Segundo Budynas Richard G.
e Nisbett (2016), o objetivo do dimensionamento € garantir que a unido se comporte como um
corpo s6lido tnico.

A pré-carga (F;) é a tensdo de tragdo gerada no parafuso pelo torque de aperto. Esta forca
comprime 0s membros da unido, criando atrito entre as faces e prevenindo o deslizamento e o
afrouxamento por vibragdo. Para parafusos de grau SAE 5 ou superior (ISO 8.8+), Budynas

Richard G. e Nisbett (2016) recomenda uma pré-carga alvo de 75% a 90% da carga de prova
(Sp):

0,75F, paraconexdes reutilizaveis
F;, = (2.53)

0,90F, paraconexdes permanentes
O comportamento da junta sob carga externa (P) depende das rigidezes relativas do parafuso
(kp) e dos membros comprimidos (k,,). A rigidez dos membros é complexa de calcular devido a
distribui¢do de pressao em forma de barril no material, frequentemente aproximada pelo método

do cone de pressao de Rotscher representado na Figura 21.
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Figura 21 — Cone de pressao de Rotscher
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Fonte: Budynas Richard G. e Nisbett (2016).

A constante de rigidez da junta (C) determina qual fracdo da carga externa dindmica serd

"sentida" pelo parafuso:

kp
C_k‘b—l—k’m

Em um projeto otimizado, busca-se que k,, > k; (membros rigidos, parafusos longos e

(2.54)

eldsticos), resultando em um valor de C' baixo (tipicamente < 0, 2). Isso garante que a maior
parte da carga ciclica externa seja absorvida pelo alivio da compressao dos membros, protegendo
o parafuso contra a fadiga.

A pré-carga admissivel é uma fun¢do da Carga de Prova (5,) do fixador:

F,=0,75-A,- S, (2.55)

O fator de seguranca contra a separacdo da junta (ny,) deve ser sempre maior que para garantir

que as placas nunca se separem sob carga maxima:

F;
P(1—0)

Para a aplicagdo prética na bancada, a relagao entre o torque de aperto (7") necessario para

(2.56)

ng =

gerar a pré-carga desejada € estimada pela férmula:

T=KFd (2.57)

Onde d é o didmetro nominal e K € o coeficiente de torque aproximadamente 0,2 para roscas

secas/levemente oleadas.
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2.5.2 OTIMIZACAO

A otimizacdo estrutural nao se restringe apenas a alteracao da topologia ou geometria dos
componentes principais, como chapas e vigas. Em sistemas mecanicos de precisdo submetidos
a carregamentos dinamicos, a sele¢do dos elementos de fixagdo constitui uma etapa critica de
otimizagdo paramétrica. O objetivo deste processo € maximizar a integridade da unido sem a
necessidade de alteragdes geométricas na estrutura da bancada.

Neste trabalho, a otimizacao foca na integridade das juntas aparafusadas que conectam o
motor de tragdo a base. Sob a ac¢do do torque maximo de reacao e das vibragdes inerentes aos
motores elétricos, existe o risco de abertura ou separacdo da junta. Se a forca externa superar a
forca de compressao entre as placas, a rigidez da unido cai drasticamente, invalidando a hip6tese
de corpo rigido e comprometendo a precisao metrolégica.

A estratégia de otimizagdo adotada consiste na maximizacao do fator de seguranca contra a
separacdo da junta, mantendo-se inalteradas as varidveis geométricas, didmetro d, nimero de
fixadores n e bragco de alavanca b. A varidvel de projeto a ser otimizada € a classe de resisténcia
do fixador, conforme definido pela norma ISO 898-1 (2013).

O processo analitico baseia-se na relacdo direta entre a resisténcia do material do parafuso e
a capacidade de aplicar pré-carga.

Dessa forma, a fun¢do objetivo da otimizacao é demonstrar analiticamente que a alteracio
da classe de resisténcia garante que a junta permaneca comprimida e monolitica mesmo sob
os picos de carga dindmica, eliminando a necessidade de redimensionamento geométrico ou

aumento de massa da estrutura.

2.6 METODO DOS ELEMENTOS FINITOS

O Método dos Elementos Finitos, estabelece-se como a espinha dorsal da moderna engenharia
auxiliada por computador. Trata-se de uma técnica numérica robusta destinada a obten¢do de
solu¢des aproximadas para problemas de engenharia regidos por equagdes diferenciais parciais
complexas, cuja solucdo analitica exata €, na maioria das aplicacOes préticas, invidvel devido a
geometrias irregulares e condi¢cdes de contorno mistas.

A andlise estrutural da bancada dinamométrica, caracterizada por uma montagem de multiplos
componentes, conexdes soldadas e parafusadas, exemplifica o tipo de problema continuo que
demanda tal abordagem. A filosofia central do método reside na premissa de que, ao dividir
um corpo complexo em sub-regides simples, o comportamento do todo pode ser descrito pela
soma do comportamento de suas partes. Para tornar o problema matematicamente tratavel, o
MEF emprega o processo de discretizagdo. Este procedimento subdivide o dominio continuo
da estrutura em um numero finito de subdominios geométricos elementares, denominados
"elementos finitos", ilustrados na Figura 22, como vigas 1D, cascas 2D ou sélidos 3D, que sao

interconectados por pontos discretos chamados "nés".
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Figura 22 — Exemplo de tipos de elementos

1-D 2-D ; 3-D
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linha linha tridngulo quadrildtero linha tetraedro hexaedro
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9
= H
b= H
] H
=5 H
o {
linha linha tridngulo quadrildtero linha tetraedro hexaedro
3 nds 3 nos 6 nos 8 nds ' 3 nds 10 nés 20 nos

Fonte: Norton (2013).

O conjunto desses elementos e nos constitui a malha de elementos finitos, transformando o
sistema fisico em um modelo matematico discreto. No interior de cada elemento, as variaveis de
campo sdo aproximadas por func¢des de interpolacio polinomiais, assegurando a compatibilidade
e o equilibrio nos nés adjacentes. Através dessa formulacgdo, o sistema de equagdes diferenciais
que rege o fendmeno fisico é convertido em um sistema de equagdes algébricas lineares para
0 caso estatico ou em um sistema de equacdes diferenciais ordindrias, para o caso dinamico,
passivel de resolu¢dao computacional.

E fundamental ressaltar que o software de MEF néo substitui o julgamento de engenharia;
ele € uma ferramenta que processa as decisdes tomadas pelo analista. Conforme adverte Filho
(2000), a modelagem computacional exige que o engenheiro compreenda profundamente o
comportamento fisico do problema: "Se o engenheiro ndo sabe modelar o problema sem o
computador, ele ndo saberd resolvé-lo no computador”. A precisao dos resultados depende
intrinsecamente da qualidade do pré-processamento, que envolve a selecao adequada dos tipos
de elementos, o refinamento da malha em regides de gradiente elevado e a aplicacdo correta das

condicdes de contorno e carregamento.

2.6.1 ANALISE ESTATICA ESTRUTURAL POR MEF

O processo computacional inicia-se com a determinacdo das matrizes de rigidez elementares
[k]¢ e de massa elementares [m|° para cada elemento da malha. O solver entdo executa a
montagem, superpondo as contribui¢des locais para formar as matrizes globais [K| e [M] da
estrutura completa. Na andlise estdtica, apés a inversdo da matriz de rigidez e solug¢do do
vetor de deslocamentos {U}, o software calcula as deformagdes (¢) e, subsequentemente, as
tensoes (o). Este campo de tensdes permite validar a integridade estrutural enquanto o campo de

deslocamentos valida a funcionalidade, assegurando que a bancada opere dentro dos limites de
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deflexdo e seguranca especificados.
(KU} ={F} (2.58)

Nesta equacdo , [K] representa a matriz de rigidez global da estrutura. Esta matriz ¢ montada
pelo software através da superposi¢do das matrizes de rigidez individuais de cada elemento
[k]e, que sdo determinadas pelas propriedades do material (E e Coeficiente de Poisson) e pela
geometria da malha. O vetor F € o vetor de cargas nodais, que representa todas as forcas e
momentos externos aplicados. No contexto da bancada, F incluird as for¢as gravitacionais e,
crucialmente, o torque maximo de reacio exercido pelo motor elétrico em teste, aplicado como
um momento ou como um par de for¢as nodais equivalentes nos pontos de fixacado do motor. O
vetor U € o vetor de deslocamentos nodais, que constitui a incognita priméria do problema.

Para que o sistema de equacgdes tenha uma solugdo tnica, 0 movimento de corpo rigido
deve ser suprimido. Isso € feito através da aplicagdo de condi¢des de contorno, que modelam a
"fixacdo"da bancada. Os nés que representam os chumbadores ou pontos de apoio no solo tém
seus graus de liberdade de deslocamento restringidos a zero (U = 0).

Uma vez aplicadas as condi¢des de contorno, o software resolve o sistema matricial para
encontrar os deslocamentos U em todos os nds.

A etapa final é o pds-processamento. As tensdes nao sdo resolvidas diretamente; elas sdo
calculadas a posteriori. A partir do campo de deslocamentos U de cada elemento, o programa
calcula as deformacdes (¢) e, subsequentemente, aplicando as relagdes constitutivas, determina
os componentes de tensdo (o, 7) dentro de cada elemento. Estes resultados de tensdo sdo entido
usados para calcular a tensdo equivalente, como a de von Mises, que permite a validagdo do
projeto frente aos modos de falha estatica.

A tensdo equivalente maxima (e mq,) € comparada com a tensdo admissivel do material
(Caam = 0./CS), garantindo que o Fator de Segurancga (Se¢do 3.6.2) seja satisfeito. A principal
vantagem do MEF sobre os célculos analiticos classicos € sua capacidade de identificar com
precisdo as concentragdes de tensdao em descontinuidades geométricas complexas, como furos,

raios de concordancia, e juntas soldadas, que sdo os pontos criticos para o inicio da falha.

2.6.2 ANALISE DINAMICA MODAL POR MEF

A anélise estdtica baseada na rigidez estrutural, discutida na sec¢do anterior, € suficiente
apenas se as cargas aplicadas forem estdticas ou quase-estaticas, ou seja, aplicadas de forma
lenta e constante. Esta premissa, no entanto, € fundamentalmente invdlida para uma bancada
destinada a ensaios de motores de tragao veicular. Tais motores, por sua natureza, geram cargas
dindmicas significativas que variam rapidamente no tempo. As fontes primdrias desta excitagdao
dindmica incluem o desbalanceamento residual do rotor, que gera uma forga centrifuga senoidal.

A forca de excitagdo harmdnica gerada por este desbalanceamento € descrita analiticamente por:
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F(t) = myew?sin(wt) (2.59)

Em que m,e representa a magnitude do desbalanceamento e w a velocidade angular instanta-
nea. Conjugado a vasta faixa de rotagdo operacional caracteristica dos motores de tracao, este
comportamento submete a estrutura da bancada a um espectro de excitacao de banda larga. Estes
motores operam em uma vasta gama de rotacdes (RPM), submetendo a bancada a um espectro
de excitacdo de banda larga.

Quando cargas dindmicas { F'(t)} estdo presentes, a equagdo de equilibrio estéitico {F'} =
[K]{U} ¢é inadequada. A resposta do sistema passa a ser governada pela equacdo geral do
movimento para um sistema de multiplos graus de liberdade (MDOF), que inclui os efeitos da

inércia (massa) e da dissipac¢ao de energia (amortecimento):

(MU + [C]U + [K]U = F(t) (2.60)

Nesta equacdo, [M] € a matriz de massa do sistema (representando a inércia), [C] € a Matriz
de Amortecimento (representando a dissipac¢do de energia, muitas vezes estrutural ou por atrito),
[K] é a Matriz de Rigidez, e {U}, {U}, e {U} sdo os vetores de aceleragio, velocidade e
deslocamento, respectivamente.

O perigo fundamental em sistemas dindmicos € o fendmeno da ressonancia. A ressonancia
ocorre quando a frequéncia de uma das forcas de excitagdo, f.,., coincide com uma das frequén-
cias naturais, f,, da estrutura da bancada. Em ressonancia, mesmo forc¢as de excitacdo muito
pequenas (como um leve desbalanceamento) sdo drasticamente amplificadas, levando a amplitu-
des de vibracdo excessivas. Enquanto a andlise estatica pode prever que a bancada nao falhara
por escoamento sob a carga de torque médxima, a operacao em ressonancia pode induzir tensdes
ciclicas de alta magnitude. Essas tensoes flutuantes, mesmo que abaixo do limite de escoamento,
causam danos acumulativos que levam a nucleacgdo e propaga¢do de trincas, culminando na falha
catastrofica por fadiga. Portanto, o objetivo primordial da anélise dindmica ndo é calcular a
resposta forcada, mas sim identificar as frequéncias naturais da bancada para garantir que elas
estejam suficientemente afastadas de qualquer frequéncia de excitagdo operacional.

O procedimento para encontrar estas propriedades dindmicas intrinsecas € a andlise modal. A
Andlise Modal € o processo de determinacao das frequéncias naturais e das formas de vibracao
associadas (modos de vibrar) da estrutura. Matematicamente, isto € alcancado através da andlise
de vibrag@o livre ndo amortecida. Assume-se que ndo hd excitagdo ({F'(t)} = {0}) e que o
amortecimento € desprezivel ([C] = {0}) — o que é uma aproximagio valida para a maioria
das estruturas metdlicas na determinacdo das frequéncias naturais. A equacdo do movimento

simplifica-se para:

(MU + [K]U =0 (2.61)

Para resolver esta equacao diferencial matricial, assume-se uma solu¢do harmonica sincrona,
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onde toda a estrutura vibra em fase a uma tnica frequéncia w, tal que {U(t)} = {¢}sin(wt).

Substituindo esta solu¢do e suas derivadas na equagdo de vibracdo livre, obtém-se:

(—w?[M] + [K])¢sin(wt) =0 (2.62)

Para que esta equag@o seja vélida para todo t e para uma solucdo ndo-trivial ({¢} # {0}) a
matriz de coeficientes deve ser singular. Isto transforma o problema diferencial em um problema

de autovalor algébrico cléssico :

([K] = A[M])$ = 0 (2.63)

Onde \ = w? € o autovalor e {¢} € o autovetor associado. A "analise modal" executada pelo
software de MEF ¢ a solu¢do numérica deste problema de autovalor para as matrizes [K] e [M]
(derivada da massa e densidade dos elementos).

A resolugao algébrica deste problema de autovalor resulta na obtencao de dois conjuntos de
pardmetros fundamentais que definem integralmente a resposta dindmica linear da bancada. O
primeiro conjunto € constituido pelos autovalores (), = w?), obtidos através da anula¢do do
determinante da equagdo caracteristica, expressa por |[K] — w?[M]| = 0. As N raizes resultantes
deste polindmio, onde N corresponde ao nimero de graus de liberdade do modelo, representam
o quadrado das frequéncias naturais angulares do sistema (w,). Nos relatérios gerados por
softwares de elementos finitos, estes valores sao usualmente convertidos para frequéncia ciclica,
em Hertz, e apresentados em ordem crescente, partindo do modo fundamental de menor energia
para os modos superiores.

Simultaneamente, para cada frequéncia natural identificada, a solu¢cdo matemadtica fornece
um autovetor correspondente ({¢},), tecnicamente denominado modo de vibrag¢do ou forma
modal. E imperativo notar que este vetor ndo quantifica as amplitudes reais de deslocamento
fisico, mas sim descreve um padrdo de deformacao normalizado — uma geometria relativa —
assumida pela estrutura ao entrar em ressonancia naquela frequéncia especifica. Como ilustragao,
enquanto um modo pode manifestar-se como uma flexdao global da base, o modo subsequente
pode apresentar uma tor¢do estrutural. Fisicamente, ao vibrar em um modo puro, todos os nds da
estrutura movem-se em sincronia de fase (ou em oposi¢ao de fase de 180°), cruzando a posi¢do
de equilibrio simultaneamente.

A andlise modal por MEF fornecer4 a lista de frequéncias naturais (f1, fo, ..., f,) da bancada.
A principal anélise serd a criacdo de um diagrama que compara essas frequéncias (tipicamente
plotadas como linhas horizontais) contra a faixa de frequéncia operacional do motor de tragao
(plotada como uma drea sombreada, de 0 Hz até a frequéncia maxima de rotacdo). O critério
de projeto para otimizagdo da bancada serd garantir que nenhuma frequéncia natural relevante
(especialmente os modos de baixa ordem, que sdo mais facilmente excitados) esteja dentro da
faixa operacional, idealmente mantendo uma margem de seguranga para evitar a ressonancia.

A visualiza¢do dos modos de vibrar ({¢},,) informa ao projetista como otimizar a estrutura.
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Se, por exemplo, a andlise modal revelar que o primeiro modo (f;) ¢ um modo torcional e sua
frequéncia é perigosamente proxima da faixa de operacdo, a solucdo de otimizacdo é modificar o
projeto para aumentar a rigidez torcional, o que, por sua vez, elevara o valor de f;, afastando-o
da zona de perigo.

Finalmente, os resultados da andlise modal computacional podem ser validados por uma
AME, que utiliza excitadores, como martelos de impacto, e transdutores, como acelerdmetros,
para medir fisicamente as frequéncias naturais e modos de vibrar da bancada real apds sua

fabricacao.
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3 METODOLOGIA

A integridade estrutural da bancada depende, entre outros fatores, do correto dimensiona-
mento das unides aparafusadas. Em vez de uma sele¢do empirica, realizou-se um dimensi-
onamento analitico baseado nas cargas maximas de projeto para determinar o didmetro e a
classe de resisténcia 6timos dos fixadores, conforme preconizado pela norma ISO 898-1 (2013).
Foram analisados dois cendrios criticos: a transmissao de torque no flange de acoplamento e a

resisténcia ao tombamento na base

3.1 OTIMIZACAO DO FLANGE DE ACOPLAMENTO (CRITERIO DE DESLIZAMENTO)

O acoplamento entre o motor e a bancada estd sujeito ao torque maximo de reacio (7,4, =
2500 Nm). A transmissdo desse esforco deve ocorrer exclusivamente por atrito entre as faces
do flange, garantindo que o corpo do parafuso ndo sofra cisalhamento direto e prevenindo
micro-deslizamentos que comprometeriam a precisdo metroldgica. Na Figura 23 € ilustrado a

distancia entre centros da furacdo do flange.

Figura 23 — Distancia entre furos do flange

Fonte: Préprio autor.

A Tabela 3 detalha as varidveis de entrada oriundas das restricdes de projeto e condi¢gdes
operacionais da bancada.
A forga tangencial total (F},,) gerada no raio primitivo da furagdo pelo torque aplicado é
determinada por:
Tz 2500

Fn = =7 — 220 12953 N 1
‘ r 0,193 953 @D
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Tabela 3 — Parametros de entrada para o célculo de otimizacdo da junta aparafusada

Parametro Simbolo Valor Unidade
Torque Maximo de Reacao Tinax 2500 Nm
Diadmetro Primitivo da Furagdo D, 386 mm
Numero de Parafusos (Flange) n 6 -
Coeficiente de Atrito (A¢o-Ago) 1 0,2 -

Fator de Segurancga (Deslizamento) — F'Sg.q 2,0 -
Fonte: Préprio autor.

Para assegurar a transmissao por atrito com o fator de seguranca estabelecido, a for¢ca normal
total de clampeamento necesséria (/V,.,) nas faces do flange deve satisfazer a condic¢do de

equilibrio estético:

Fian - F'Sqes 12.953-2,0
Nyeg > = desl — = 129.530 N (3.2)
W 0,2
Consequentemente, a pré-carga minima necessaria por parafuso (£ ,.,) para manter a junta

do flange estatica é:

Npeg  129.530
n 6

J& para os parafusos que fixam a base, é considerado os seguintes parametros:

Fireq = ~ 21,588 N (3.3)

Tabela 4 — Parametros de entrada para o cdlculo dos parafusos da base

Parametro Simbolo Valor Unidade
Torque Maximo de Reacao Tinax 2500 Nm
Distancia entre furos (Braco) D, 830 mm
Numero de Parafusos (Base) n 4 -
Coeficiente de Atrito (A¢o-Aco) 1 0,2 -

Fator de Seguranga (Deslizamento)  F'Sy.q 2,0 -
Fonte: Préprio autor.

Com base nas Equacgdes 2.24, 2.25, 2.26, 2.27 e 3.2 é obtido o valor de pré-carga minima

necessdria por parafuso da base:

~2500-2,0
Pt 0,24+ 0,830

Para garantir a aplicacao dessas pré-cargas de durante a montagem, é necessario converter

= 7.530 N (3.4)

o valor para torque de aperto. Considerando um coeficiente de atrito, K = 0, 2, e o didmetro

nominal do parafuso, o torque requerido € calculado por:

Tyog =K - d- Fppeq (3.5)
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3.2  FERRAMENTAS COMPUTACIONAIS E MODELAGEM CAD

A modelagem geométrica da bancada foi desenvolvida em software CAD 3D (Solidworks) e
importada para o ambiente de simulagdo CAE. Para a realizacio das analises estruturais, utilizou-
se o software Ansys Mechanical, reconhecido pela sua robustez na resolucdo de problemas
complexos de engenharia e amplamente utilizado nas empresas de engenharia.

A geometria foi simplificada para a analise, removendo-se componentes ndo estruturais,
como parafusos, arruelas e acabamentos estéticos, que ndo contribuem para a rigidez global, mas
que elevariam desnecessariamente o custo computacional da simulagao.

Para simular o carregamento gravitacional do motor sobre a bancada sem a necessidade de
importar a geometria complexa do motor elétrico, o que elevaria desnecessariamente o custo
computacional da andlise, optou-se pela utilizagao de uma Massa Pontual.

Conforme ilustrado na Figura 24, este elemento, representado pela esfera no centro do
alojamento do eixo, foi configurado com a massa de 226 kg, localizada no centro de gravidade
estimado do conjunto motor-transmissao. O software distribui essa carga inercial nas faces

cilindricas de suporte selecionadas, simulando fielmente o peso do equipamento instalado.

Figura 24 — Posicionamento da massa pontual e magnitude de carga no ambiente de simulagdo

800,00 (mm}

200,00 600,00

Fonte: Préprio autor.

3.3 DEFINICOES DOS MATERIAIS

Fo1 atribuido aos componentes estruturais da bancada o material Aco AISI 1020. As proprie-
dades isotrépicas lineares consideradas para a simulacdo seguem os valores definidos na Tabela
1.



62

3.4 DEFINICOES DOS CONTATOS

A defini¢do correta dos contatos € crucial para a precisdo da transferéncia de cargas. Para as
juntas parafusadas, onde o deslizamento relativo é impedido pelo atrito gerado pela pré-carga dos
parafusos, utilizou-se o tipo de contato frictional, ou seja, com atrito. Adotando-se um coeficiente
de atrito ;1 = 0, 2, valor tipico para aco-aco com base em Budynas Richard G. e Nisbett (2016).
A Figura 25 detalha a aplicacdo deste contato na interface entre as arruelas dos parafusos e a
face superior dos suportes de apoio. As regides em vermelho indicam as faces ’Contact’ e em

azul as faces "Target’, definindo a zona de compressao do fixador.

Figura 25 — Defini¢do de contato entre arruelas e apoio (Frictional = 0,2)

0,000 J,SUO 0,600 (m}

0,150 0450

Fonte: Préprio autor.

Seguindo a mesma légica de contato por atrito, foi configurada a interface critica entre o
flange de acoplamento do motor e a estrutura vertical da bancada.

Na Figura 26, a drea destacada em azul representa a face posterior do flange que entra em
contato com a estrutura. A configuracdo frictional (11 = 0, 2) nesta regido é fundamental, pois,
conforme calculado na metodologia analitica, € o atrito nesta interface que deve resistir ao torque
reativo do motor, e ndo o cisalhamento dos parafusos. O software monitorard esta regiao para

verificar se ocorre deslizamento ou separacio sob carga mdxima.
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Figura 26 — Defini¢do de contato entre flange e bancada (Frictional = 0,2)

0,000 0,200 0,600 (rm)

0,150 0450

Fonte: Préprio autor.

Ainda no contexto das unides desmontdveis, a base dos suportes laterais méveis também
recebeu configura¢do de contato com atrito.

A Figura 27 ilustra, através do destaque em vermelho, a face inferior do suporte que assenta
sobre a base da bancada. Esta definicao permite que a simulagdo capture o comportamento real
da junta: sob a ac@o do torque de tombamento, esta regido pode experimentar alivio de pressao
de contato em um lado e aumento de compressao no outro. O contato frictional garante que as

forcas tangenciais sejam transmitidas corretamente até o limite do atrito estatico.
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Figura 27 — Definicdo de contato entre apoio e bancada (Frictional = 0,2)

0.000 - 0300 0,600 (m)

0,150 0450

Fonte: Préprio autor.

Em contrapartida as juntas parafusadas, as regides da estrutura que sio unidas por soldagem
foram modeladas utilizando o tipo de contato Bonded.

Este tipo de formulacdo matemdtica penaliza qualquer movimento relativo entre os nds
das malhas em contato, simulando uma unido perfeita e rigida, caracteristica de uma solda de
penetragdo total. A Figura 28 exibe as regides internas da estrutura onde este contato foi aplicado.
As dreas coloridas indicam as faces das chapas que estdo ’soldadas’ virtualmente, garantindo a

continuidade estrutural do chassi.
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Figura 28 — Defini¢do de contato entre regides de solda

0,000 0,300 ‘ 0.600(rm)

0150 nas0

Fonte: Préprio autor.

Por fim, para a representacdo dos elementos de fixacdo, optou-se por ndo modelar a geometria
sOlida das roscas e cabecas dos parafusos, o que demandaria uma malha extremamente refinada.
Em vez disso, utilizou-se a ferramenta de beam elements.

Conforme demonstrado na Figura 29, os parafusos sao representados por linhas amarelas
que conectam as superficies fixadas. Esta abordagem permite atribuir propriedades de material,
diametro equivalente e, principalmente, a aplicacdo de uma carga de Bolt Pretension. Isso simula
a forga axial gerada pelo torque de aperto, comprimindo as juntas definidas nas figuras anteriores

e garantindo a rigidez real do conjunto montado.

Figura 29 — Elementos de viga para representar parafusos

Parafusa 11
[T Parafusa 12

600,00 {mrm)

Fonte: Préprio autor.
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3.5 DISCRETIZACAO

A geracdo de uma malha adequada € fundamental para a precisdo dos resultados de uma
andlise por elementos finitos. Uma malha excessivamente grosseira pode ocultar gradientes de
tensdao importantes, enquanto uma malha desnecessariamente fina eleva drasticamente o custo
computacional.

Para assegurar o equilibrio entre a precisdao dos resultados nas regides de interesse € 0 custo
computacional, adotou-se uma estratégia de refinamento seletivo. A estrutura foi segmentada em
grupos de componentes conforme a criticidade dos gradientes de tensdo esperados. A Figura 30

ilustra essa discretizagao.

Figura 30 — Primeiro agrupamento de corpos para geracdo de malha

000 35000 700,00 )

175,00 525,00

Fonte: Préprio autor.

O segundo nivel de refinamento foi direcionado as regides de maior criticidade, onde ocorrem
as transferéncias de carga concentrada e as fixa¢des O segundo agrupamento de corpos, composto
pelos suportes dos mancais e pelas dreas de fixacao dos parafusos. Conforme demonstrado na

Figura 32.
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Figura 31 — Segundo agrupamento de corpos para geracdo de malha

0,00 350,00 700,00 (mrm)

175,00 525,00

Fonte: Préprio autor.

Por fim, aplicou-se o dimensionamento de malha ao restante da estrutura vertical, responsavel
por suportar o flange do motor. No terceiro agrupamento, visivel na Figura 31 para as chapas

verticais e reforcos laterais.

Figura 32 — Terceiro agrupamento de corpos para geracdo de malha

0,00 300,00 600,00 {mm)

150,00 250,00

Fonte: Préprio autor.

Ap6s a geracao da malha, € mandatdrio verificar sua qualidade numérica. Elementos dis-
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torcidos podem introduzir erros artificiais na matriz de rigidez e comprometer a convergéncia
da solugdo. Para mitigar os erros de discretizacdo mencionados e garantir a confiabilidade dos
resultados, foi realizado um estudo de convergéncia de malha. Conforme apresentado na Fi-
gura 33, utilizou-se a ferramenta de parametrizacdo do Ansys para criar quatro cendrios distintos

de refino de malha.

Figura 33 — Parametrizacio dos grupos de malha

A B c D E F G H 1 3 K L
e P33 - Total P34-Total : :
1 Neme v | P24-Grupol ¥ | P25-Grupo2 Y | P28-Grupo3 Y | P22-Grupod Y| P30-GrupoS Y | P3L-Grupos ¥ | ™ ¥ | Deformaton ¥ | Deformation2 v |[ ] Retain | Retained Data
Maximum Maximum
2 Units mm x| mm x| mm >| mm >| mm >| mm = mm mm
3 DP O 40 40 40 20 12 4 0,99906 6,8545 8,5375 v
4 |DP1 30 30 30 15 9 3 0,99583 6,8919 5,0804 v
5 |DP2 0 0 0 B 6 2 0,98473 6,9247 4,2898 v
6 | DP3(Curent) | 10 10 10 5 3 1 0,87939 6,9725 4,7164 v
=

Fonte: Préprio autor.

3.6 CONDICOES DE CONTORNO E CARREGAMENTO

Com a malha definida, procedeu-se a aplicacao das condi¢des de contorno para simular a
fixacdo da bancada ao solo através dos chumbadores. A Figura 34 detalha a restricdo de suporte
cilindrico aplicada as faces internas dos furos da base. Esta condi¢do impede a movimentagao

radial e tangencial, simulando a a¢do da haste do parafuso contra a parede do furo, mas permitindo

livre deformacao axial.

Figura 34 — Restri¢do de "Cylindrical Support" na regido dos parafusos

¥

0,00 200,00 400,00 (rarn)

100,00 300,00

Fonte: Préprio autor.
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Para complementar a fixagao, foi necessdrio restringir o movimento vertical da base, simu-
lando o aperto dos parafusos contra o chao.

Na Figura 35, observa-se a aplicagdo de uma restricao de deslocamento (Displacement) na
face superior dos rebaixos da base, onde a cabec¢a do parafuso (ou porca) assentaria. Foi fixado
o deslocamento em Y = 0 mm, impedindo que a bancada ’levante’ sob a ac¢do do torque de

tombamento.

Figura 35 — Restricao de "Displacement"da movimentagdo em Y

0,000 0400 0,800(rm}
I 90O 0000

0,200 0,600

Fonte: Préprio autor.

As condi¢des de carregamento iniciaram-se com a aplicac@o da forca inercial basica. Também
foi aplicado a aceleragio da gravidade padrio (9, 81m/s?) no sentido negativo do eixo Y. Isso
garante que o peso proprio de toda a estrutura (calculado com base na densidade do Aco 1020) e
a massa do motor sejam considerados na andlise de tensdo inicial.

O carregamento principal de operacao foi simulado através de um Momento aplicado remota-
mente no centro do eixo do dinamdmetro. Conforme a Figura 36, aplicou-se um torque de 2.500
N.m ao flange de acoplamento. Este carregamento representa o torque de reagcdo maximo que
o motor exerce sobre a bancada durante os ensaios de performance, sendo a principal fonte de

tor¢ao da estrutura.
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Figura 36 — Condicdo de torque aplicado ao flange

0,00 300,00 600,00 {rm)
I 20T

150,00 450,00

Fonte: Préprio autor.

Por fim, para garantir a integridade das unides e a rigidez do conjunto, aplicou-se a pré-carga
nos parafusos, calculada analiticamente na metodologia. A Figura 37 ilustra a ferramenta de pré-
tensdo de parafuso. Foram aplicadas as cargas de 21.588 N nos parafusos do flange (M10/M12)
e 7.530 N nos parafusos menores, conforme o dimensionamento prévio. Esta forca comprime as

chapas e ativa os contatos de atrito definidos anteriormente.

Figura 37 — Valores de pré-carga dos parafusos

. Bolt Pretension 2: 7530, N
. Bolt Pretension 4 7530, W

700,00 {rnrm)

175,00 523,00

Fonte: Préprio autor.

Foram realizados dois tipos distintos de andlise numérica para validar os critérios de projeto.

A andlise Estética Estrutural foi configurada para calcular as tensdes equivalentes de Von Mises
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e a deformacdo total. O objetivo foi validar se a deflexdo maxima no ponto de acoplamento
permaneceria inferior a 0,1 mm sob carga maxima, garantindo a integridade metroldgica do
alinhamento.

Para determinar as frequéncias naturais de vibracao da estrutura é necessario da andlise modal.
O solver foi configurado para extrair os primeiros 6 modos de vibracdo, excluindo modos de
corpo rigido, pois a estrutura esté fixa. O critério de aprovagdo exigiu que a primeira frequéncia
natural (f;) fosse superior a 125 Hz, garantindo uma margem de seguranca de 50% acima da
frequéncia de excitagdo maxima do motor de 83,3 Hz a 5000 rpm para evitar o fendmeno de

ressonancia.

3.7 VALIDACAO ANALITICA DO MODELO

Com o objetivo de aferir a coeréncia fisica dos resultados obtidos via MEF, estabeleceu-se um
roteiro de célculo analitico baseado na Mecanica dos Sélidos cldssica e na Teoria das vibragdes
mecanicas. Esta etapa visa assegurar que as condicdes de contorno e as propriedades de malha
configuradas no software representam adequadamente a fisica do problema, descartando erros de
modelagem grosseiros.

O procedimento analitico foi dividido em duas etapas: verificagdo da rigidez estética e

estimativa da primeira frequéncia natural.

3.8 MODELAGEM SIMPLIFICADA

Para a validacdo da rigidez vertical, a estrutura complexa da bancada foi simplificada para
um modelo de coluna engastada submetida a carga excéntrica. Considerou-se que a rigidez do
motor € infinita em comparacao a estrutura, transmitindo a carga gravitacional integralmente aos
suportes laterais.

O deslocamento vertical total no ponto de acoplamento foi determinado aplicando-se o
principio da superposi¢do. A parcela de deformacao referente a compressao axial, gerada pela
componente vertical do peso atuando sobre a se¢do transversal da torre, foi calculada conforme a
Equacao 2.7.

Simultaneamente, computou-se a deformacgdo por flexdo devido a excentricidade. Esta
deflexdo decorre do momento fletor gerado pela distincia horizontal entre o ponto de aplicagdo
da carga e o centroide da coluna, sendo determinada segundo a formulacao apresentada na
Equacdo 2.38. A deflexdo final do sistema resulta da soma algébrica destas duas componentes

elasticas lineares, como visto pela Equacdo 2.8.

3.8.1 MODELAGEM DINAMICA (1-GDL)

Para a validacdo da resposta dindmica, a estrutura foi modelada como um sistema osci-

latério de um grau de liberdade. Este modelo assume que a primeira frequéncia natural €
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governada predominantemente pela relacdo entre a rigidez estética global e a massa participante
do movimento.

Para a aplicacdo da formulagao cldssica de sistemas nao amortecidos, definiram-se os parame-
tros do modelo da seguinte forma: a rigidez equivalente foi obtida pela Lei de Hooke, utilizando
a razdo entre o peso do motor e a deflexdo estatica calculada. Ja a massa efetiva foi determinada
pelo Método de Rayleigh, que estabelece a inércia do sistema como a soma da massa pontual do
motor com uma parcela de aproximadamente 33% da massa estrutural distribuida, resultando na

equacio:
Meff = Mmotor + 07 33 - Mestrutura (36)

3.8.2 DEFINICAO DOS PARAMETROS GEOMETRICOS

Para garantir a fidelidade do calculo manual frente a geometria complexa da bancada, as
propriedades geométricas fundamentais foram extraidas diretamente do modelo CAD 3D. Este
procedimento visa reduzir erros de aproximac¢do dimensional.

A Figura 38 ilustra a defini¢@o das cotas lineares criticas para o modelo de viga em balango.

Figura 38 — Defini¢do das cotas de referéncia no modelo CAD: Comprimento efetivo vertical e
excentricidade da carga

Altura
169,20

Disténcia até o centro de massa
317,59

Fonte: Préprio autor.

Com base na visualizagdo acima, definiram-se os seguintes parametros para a equacao de

rigidez:
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* Comprimento efetivo (L.): Definido como a distincia vertical entre a face inferior da

base e o centro geométrico do eixo do motor, totalizando a altura da coluna equivalente.

* Excentricidade (e): Distancia horizontal projetada entre a linha neutra da torre de suporte
e o centro de massa da carga aplicada.

Para a determinacdo das propriedades de secdo (A e I,,), considerou-se que a torre de
suporte possui uma geometria varidvel ao longo do eixo vertical devido a presencga de nervuras
de reforco. Para obter uma rigidez média representativa, definiu-se um plano de corte transversal
posicionado na altura média da torre (L. /2), conforme demonstrado na Figura Figura 39.

Figura 39 — Posicionamento do plano de corte transversal para obtenc¢do da se¢cdo média equiva-
lente

Distéincia até o centro de massg
317,59

Fonte: Préprio autor.

A interse¢do deste plano com o sélido gerou a superficie de referéncia para o cdlculo das
propriedades inerciais. A ferramenta de propriedades de se¢do do software CAD foi utilizada
para calcular a drea e os momentos de inércia em relacdo ao centroide da prépria secio cortada.
Os valores obtidos estdo detalhados na Tabela 5.

Tabela 5 — Propriedades geométricas da secdo transversal da estrutura.

Propriedade Simbolo Valor Unidade
Area da Secio A 10.020,84 mm?
Centroide em X z 52,10 mm
Centroide em Y U 310,00 mm
Centroide em Z z 299,30 mm
Momento de Inércia (Eixo X) y-. 1,10 x 107 mm?*
Momento de Inércia (Eixo Y) I, 6,94 x 10  mm*
Momento de Inércia (Eixo Z) I,, 5,84 x 10"  mm?*

Fonte: Préprio autor.
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A partir dos dados apresentados na Tabela 5, foram selecionados os parametros criticos para
o calculo analitico: a area da se¢@o (A), aplicada no célculo da deformacio axial, e 0 momento
de inércia em torno do eixo X (/,,,).

Vale ressaltar que /., foi o escolhido pois, no sistema de coordenadas local da secdo, o eixo
X corresponde ao eixo de flexao principal da bancada no modelo simplificado sob a atuagdo das

cargas de torque e peso.

3.9 DEFINICAO DOS PARAMETROS DE SIMULACAO SIMPLIFICADA

Para isolar a rigidez estrutural das torres de suporte e validar o modelo analitico de compres-
sdo/flexdo desenvolvido anteriormente, realizou-se uma anélise estatica linear preliminar em um
modelo geométrico simplificado.

O objetivo desta etapa foi eliminar as ndo-linearidades provenientes de contatos de atrito e
da montagem complexa do motor, focando exclusivamente na resposta eléstica da estrutura de

aco sob a acdo da gravidade e do peso do motor.

3.9.1 ESTRATEGIA DE MODELAGEM E SIMPLIFICACAO GEOMETRICA

Para representar a carga do motor sem a necessidade de modelar sua geometria complexa,
utilizou-se o recurso de massa pontual, conforme feito anteriormente.

Foi definida uma massa de 226 kg localizada no centro de gravidade estimado do motor. Esta
massa foi conectada as faces de apoio das torres laterais, transmitindo as forcas € momentos

resultantes diretamente para a estrutura, simulando um motor infinitamente rigido.

Figura 40 — Modelagem da simulagdo simplificada

[B] Frictionless Support
[€] Point hass
[B] Fixed Support

250,00 500,00 {mmy)

125,00 375,00

Fonte: Préprio autor.
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3.9.2 DEFINICAO DOS CONTATOS

Uma das principais simplificagdes adotadas nesta andlise refere-se as interacdes entre os
componentes da montagem. Diferente da andlise completa, onde se consideraria o atrito entre
chapas parafusadas, nesta etapa simplificada todos os contatos foram definidos como "Bonded".

Esta configuracdo impde que os nds coincidentes ou proximos das superficies em contato
tenham os mesmos graus de liberdade de deslocamento, impedindo qualquer separacdo ou
deslizamento relativo entre as pecgas.

A adocdo do contato do tipo Bonded justifica-se, primeiramente, pela linearidade que confere
a andlise, garantindo rapidez na solucdo e convergéncia tnica. Além do beneficio numérico, este
tipo de contato oferece a representagdo fisica correta para as regides soldadas, como a unido das
nervuras. No que tange as conexdes parafusadas, a abordagem assume um cardter conservador ao
simular um cendrio de rigidez méxima, sendo ideal para validar o limite superior da frequéncia

natural tedrica da estrutura.

3.9.3 CONDICOES DE CONTORNO E CARREGAMENTO

As condic¢des de fronteira foram estabelecidas para reproduzir fielmente o teste estatico de
rigidez. Inicialmente, aplicou-se um suporte fixo nas faces inferior e laterais da base, restrin-
gindo todos os seis graus de liberdade para simular um chumbamento ideal ao solo sismico.
Simultaneamente, o carregamento gravitacional de 9.806, 6 mm /s* foi imposto verticalmente a
todos os corpos, considerando as densidades atribuidas. Adicionalmente, definiu-se uma massa
pontual de 226 kg como carga remota principal, a qual induz tanto esfor¢os de compressao nas
torres quanto momentos fletores devido a excentricidade da aplicacao.

Os resultados de deformagdo decorrentes desta configuracdo constituem a base comparativa

para a validacao dos cdlculos manuais expostos no capitulo de resultados.
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

A seguir, sdo expostos os dados resultantes da modelagem e simulagdo estrutural da bancada.
A andlise visa comprovar o atendimento aos requisitos de projeto estabelecidos na metodo-
logia. O desempenho da estrutura € validado através da verificagdo dos fatores de seguranca
contra o escoamento e a fadiga, da analise modal para prevenc¢do de ressonancia e do controle
das deformacgdes elésticas, visando a estabilidade dimensional requerida para a operacao do

dinamOmetro

4.1 CONVERGENCIA DE MALHA E RESULTADOS

A precisdo dos resultados em uma anélise de elementos finitos é diretamente dependente da
qualidade da discretizacdo do dominio. Para assegurar que as tensdes e frequéncias naturais obti-
das representam o comportamento fisico real da estrutura e ndo artefatos numéricos decorrentes
de uma malha excessivamente grossa, realizou-se um estudo de independéncia de malha.

Para automatizar e sistematizar o estudo de convergéncia, utilizou-se a ferramenta de parame-
trizagdo do Ansys. Conforme detalhado na Tabela 5, foram definidos quatro pontos de projeto,
onde as varidveis de entrada correspondem ao tamanho médio dos elementos, em milimetros,
atribuidos aos diferentes grupos de corpos da estrutura.

A defini¢do dos tamanhos de malha para cada cendrio seguiu uma reducdo progressiva das

dimensodes dos elementos, conforme descrito abaixo:

* DP 0 (Malha 1): Configurada como a malha base, utilizou elementos de 40 mm para a

estrutura geral e 20 mm para as regides de refinamento local.

* DP 1 (Malha 2): Aplicou-se uma reduc¢do global de aproximadamente 25% no tamanho

dos elementos, alterando os parametros para 30 mm na estrutura € 15 mm nos suportes.

* DP 2 (Malha 3): Representando um nivel intermedidrio de refinamento, os elementos
foram reduzidos para 20 mm e 10 mm, dobrando a densidade de malha em relagcdo ao

cenario inicial.

* DP 3 (Malha 4): O cendrio mais refinado, utilizado para os resultados finais, adotou
elementos de 10 mm para a estrutura global e 5 mm para as regides criticas, com detalhes

de contato e fixagdo refinados para até 1 mm.
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Figura 41 — Resultados da andlise para a Malha 1. (a) Métricas de qualidade; (b) Visualizagdo
isométrica; (c) Campo de deformacdo; (d) Distribui¢ao do fator de seguranca; (e)
Frequéncia natural fundamental; (f) Tensdo equivalente
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Figura 42 — Resultados da andlise para a Malha 2. (a) Métricas de qualidade; (b) Visualizagdo
1sométrica; (c) Campo de deformagdo; (d) Distribuicdo do fator de seguranga; (e)
Frequéncia natural fundamental; (f) Tensdo equivalente
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Figura 43 — Resultados da andlise para a Malha 3. (a) Métricas de qualidade; (b) Visualizagdo
1sométrica; (c) Campo de deformagdo; (d) Distribui¢cdo do fator de seguranga; (e)
Frequéncia natural fundamental; (f) Tensdo equivalente
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Figura 44 — Resultados da andlise para a Malha 4. (a) Métricas de qualidade; (b) Visualizagdo
1sométrica; (c) Campo de deformagdo; (d) Distribuicdo do fator de seguranga; (e)
Frequéncia natural fundamental; (f) Tensdo equivalente
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Os resultados obtidos para cada cendrio de refinamento de malha estdo compilados e apre-
sentados nas Figuras Figura 41, Figura 42, Figura 43 e Figura 44. A interpretacdo destes
dados inicia-se pela avaliacdo da qualidade da discretizacdo, observada nas subfiguras (a) e
(b). Enquanto a subfigura (a) quantifica métricas essenciais como a assimetria (Skewness) e a
qualidade ortogonal dos elementos, a visualizacio isométrica na subfigura (b) permite identificar
geometricamente as regidoes onde a densidade de malha foi intensificada, conforme as estratégias
de refinamento adotadas no pré-processamento.

No que tange aos critérios de rigidez estética, a subfigura (c) ilustra o campo de deformacao
total. Este resultado exibe a magnitude vetorial do deslocamento em cada né da estrutura sob a
aplicacdo das cargas estdticas maximas, evidenciando que as maiores deformagdes se localizam
na regido superior do flange e nos bracos de apoio ao motor. Esta verificacdo é fundamental para
garantir que a deflexdo méxima respeite o limite de projeto de 0,1 mm no ponto de acoplamento,
assegurando o alinhamento do eixo.

Simultaneamente, a integridade estrutural é avaliada através das subfiguras (f) e (d). A
subfigura (f) apresenta a distribui¢c@o das tensdes equivalentes de von Mises, destacando que os
picos de tensdo ocorrem predominantemente na regido de aplicacdo da pré-carga dos parafusos.
Correlacionado a isso, a subfigura (d) mapeia o fator de seguranca, indicando que o menor valor
se localiza especificamente na area de assentamento das arruelas (regido de pré-carga). Deve-se
ressaltar, contudo, que esta € uma concentracao de tensao localizada decorrente da condi¢do
de contorno de aperto e, portanto, ndo representa um risco critico para a seguranca global da
estrutura.

Por fim, o comportamento dindmico da bancada € representado na subfigura (e), que exibe o
1° modo de vibragao. A escala de cores representa a deformada modal normalizada, revelando um
movimento de flexdo nas paredes laterais similar a movimentacao de uma membrana ou timpano.
O monitoramento deste valor € critico para assegurar que a frequéncia natural da estrutura esteja
suficientemente afastada da frequéncia de excitacdo operacional do motor, evitando o fendmeno
de ressonincia.

A Malha 4, apresentada na Figura 44, representa o cendrio de maior refinamento computa-
cional deste estudo, totalizando mais de 1,5 milhdes de elementos. Observa-se que, com esta
discretizacdo, os gradientes de tensdo tornam-se mais suaves € continuos, especialmente nas
regides de transi¢do geométrica e contato, indicando uma melhor captura do comportamento
mecanico local.

Ao comparar os resultados da Malha 4 com a configuracdo anterior (Malha 3), nota-se uma
estabilizacdo nos valores das varidveis de controle. A variagcdo da frequéncia natural fundamental,
por exemplo, foi minima, sugerindo que um refinamento adicional traria um ganho de precisdao
marginal em troca de um custo computacional proibitivo.

Para visualizar a evolucdo desses parametros e validar a escolha da Malha 4 como o modelo
definitivo para a verificagao dos critérios de projeto, consolidou-se o histérico de convergéncia

no grafico a seguir.
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Figura 45 — Variagdo da frequéncia natural em fun¢do da quantidade de elementos de malha
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Fonte: Préprio autor.

Inicialmente, a transi¢do da Malha 1 para a Malha 2 resultou em um incremento de 2,09% na
frequéncia natural fundamental. Contudo, ao avancar para os niveis de refinamento superiores, a
taxa de variacdo marginal reduziu-se progressivamente, registrando 1,40% entre as Malhas 2 e 3,
e estabilizando-se em apenas 1,22% na transi¢do final para a Malha 4.

Este decaimento na variagdo percentual indica que o modelo atingiu um patamar de estabili-
dade numérica, onde refinamentos adicionais resultariam em ganhos de precisdo despreziveis em
comparacao ao aumento exponencial do custo computacional e tempo de processamento.

Desta forma, considera-se que a Malha 4 alcancou a independéncia de malha necesséria
para a validacdo do projeto. Os resultados extraidos desta configuracio, especificamente a
deformagdo maxima, as tensdes de Von Mises e as frequéncias modais sdo portanto, assumidos
como representativos do comportamento fisico real da estrutura e serdo utilizados nas se¢des
subsequentes para a verificagao dos critérios de aprovacao estdtica e dindmica estabelecidos nos

objetivos deste trabalho.

4.2 MODELO SIMPLIFICADO

ApOs a definicdo das condicdes de contorno e do carregamento da massa pontual, procedeu-
se a solucdo numérica do modelo simplificado. O objetivo desta etapa preliminar foi isolar
o comportamento eldstico das torres de suporte sob a acdo da gravidade, sem a influéncia de

ndo-linearidades de contato complexas. A Figura 46 apresenta o campo de deformacdo total
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resultante desta andlise estdtica, destacando a magnitude dos deslocamentos verticais na regido

de aplicagdo da carga.

Figura 46 — Campo de deformacao total do modelo simplificado sob acdo da gravidade e carga
do motor
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Fonte: Préprio autor.

A anélise qualitativa da imagem revela que a estrutura se comporta de maneira extremamente
rigida, como evidenciado pela predominancia da escala de cores azul (baixa deformagdo) em
todo o corpo da bancada. O ponto de médxima deformacdo ocorre, conforme esperado, nas extre-
midades superiores das torres de suporte, devido ao braco de alavanca gerado pela excentricidade
da carga.

Quantitativamente, o probe (ponto de sondagem) posicionado na face de contato da torre
registrou um deslocamento vertical de 1,7317 x 1072 mm. Este valor numérico extraido da
simulacdo constitui o dado de referéncia que serd confrontado, a seguir, com o resultado obtido
através do método analitico de resisténcia dos materiais, visando a validacdo da rigidez do

modelo computacional

4.2.1 RESULTADOS MODELAGEM SIMPLIFICADA ESTATICA

A validagdo analitica do comportamento estdtico baseou-se no modelo de superposi¢ao
de efeitos eldasticos lineares. Para a estruturacdo do célculo, foram adotados os parametros
geométricos e materiais extraidos do modelo CAD:

Inicialmente, calculou-se a parcela de compressao axial (d,.i4;) aplicando a formulagdo para
barras com carga constante definida na Equagdo 2.7. Utilizando os parametros da Tabela 6,

tem-se:
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Tabela 6 — Parametros geométricos e materiais adotados para a validag¢ao analitica.

Parametro Simbolo Valor Unidade
Carga por suporte P 1.108,5 N
Excentricidade da carga e 317,6 mm
Comprimento Efetivo L 169,2 mm
moddulo de elasticidade FE 205 GPa
Area da Secdo Transversal A 10.075 mm?
momento de inércia y - 15.179.815  mm*

Fonte: Préprio autor.

1.108.5 - 169, 2

5amial - : é (41)
10.075 - 205.000

Sawial ~ 9,08 x 107° mm (4.2)

Simultaneamente, determinou-se o momento fletor gerado pela excentricidade da carga

(e = 317,6 mm) em relacdo a linha neutra da torre:

M =P -e=1.108,5-317,6 ~ 352.059 N - mm (4.3)

A parcela de deformagdo por flexdo (dy,), originada por este momento, foi calculada
utilizando a Equacdo (2.38), derivada da teoria de vigas em balan¢o sob momento concentrado.

Considerando o momento de inércia da se¢do média (I,, = 15.179.815 mm?):

M- L?
O flew = L L. 4.4)
352.059 - (169, 2)?
flex — ( ) (45)
2-205.000 - 15.179.815
5flex ~ 0,00162 mm (4.6)

Por fim, aplicando o principio da superposicao, a deflexdo vertical total (d;,4;) corresponde a

soma algébrica destas componentes eldsticas lineares, resultando em:

Ototar = 0,00009 + 0,00162 = 0,00171 mm “4.7)

Com base nos valores obtidos, foi realizado o comparativo entre a solu¢do analitica e o
resultado numérico maximo de deformacdo extraido da simula¢do por Elementos Finitos. Os
resultados s@o apresentados na Tabela 7.

A validagdo da representagdo fisica da simulagdo € confirmada pelo célculo do erro relativo

(e) entre os dois métodos. Tomando o resultado da simulacao numérica como referéncia, tem-se:
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Tabela 7 — Comparativo de deflexao vertical: Analitico vs. Numérico

Método Deflexao Vertical (9)
Analitico (Calculo) 0,00171 mm
Numérico (MEF - Maximo) 0,0017758 mm

Fonte: Préprio autor.

6numrico - 5analtico

x 100% (4.8)

€ =

6numm'co

0,0017758 —0,00171
0,0017758

€ =

‘ « 100% 4.9)

€~ 3,7% (4.10)

A convergéncia observada, com um erro relativo de 3,7%, valida a representacgdo fisica da
simulagdo, demonstrando uma correlagdo satisfatéria entre o modelo tedrico simplificado e a
andlise computacional complexa.

Além da valida¢ao numérica, a andlise dos componentes de deformacao (via método analitico)
demonstra o comportamento mecanico predominante da estrutura. Comparando a parcela de

flexdo calculada (6 ¢,,) com o deslocamento total analitico (d;ozq1):

Spiex  0,00162
Stotar 0,00171

A anélise demonstra que, embora a estrutura sofra compressao axial, a resposta eléstica é

Contribuicdo Flexao = ~ 0,947 4.11)

governada majoritariamente pela flexdo da torre, correspondendo a cerca de 95% do deslocamento
total. Este resultado confirma que a rigidez da bancada é adequada, apresentando deformacdes

despreziveis (< 0,1 mm) frente aos critérios de projeto estabelecidos.

4.2.2 RESULTADOS MODELAGEM DINAMICA (1-GDL)

Para a validacao da resposta dindmica, aplicou-se o modelo simplificado de um grau de
liberdade descrito na metodologia. O objetivo foi determinar a frequéncia natural fundamental
tedrica e confrontd-la com o resultado da andlise modal numérica.

O primeiro passo consistiu na determinacio da Rigidez Equivalente do suporte. Considerando
o comportamento linear eldstico na regido de pequenas deformacdes, a rigidez foi calculada pela

razao entre a carga aplicada e a deflexdo total calculada analiticamente na sec@o anterior:

P

5t0tal

koy = (4.12)

Substituindo os valores (P = 1.108,5 N € 6ptq; = 0,00171 mm = 1,71 x 107% m):
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1.108,5

= 7Y ~648.2 x 106N 4.1
@ = T71 x 109 648, 2 x 10° N/m (4.13)

Em seguida, determinou-se a massa efetiva do sistema oscilatério utilizando o método de
Rayleigh. Para isso, calculou-se primeiramente a massa da coluna de suporte (1¢ouna ), baseando-

se no volume da se¢io média equivalente (A - L) e na densidade do ago (p = 7850 kg/m®):

Meoluna = (A : L) Y (414)

Meotuna = (10.075 x 107%.0,1692) - 7850 ~ 13, 38 kg (4.15)

Aplicando a Equagdo 4.16 para a massa efetiva, considerando metade da massa do motor
(Mumotor/2 = 113 kg) atuando sobre o suporte e o fator de participagéo de massa distribuida de
0,33:

Mmotor

Meff ~ + 07 33 - Meoluna (416)

Mess 113 40,33 13,38 ~ 117,41 kg 4.17)

Com os parametros de rigidez e massa definidos, a frequéncia natural fundamental analitica

foi calculada pela equacao cldssica para sistemas nao amortecidos:

1 /648,2 x 106
In=57 117,4 (4.18)

f, ~ 374 Hz (4.19)

Por fim, realizou-se o comparativo entre este valor tedrico e a frequéncia natural fundamental

obtida pelo MEF para a malha refinada, conforme apresentado na Tabela 8.

Tabela 8 — Comparativo da Frequéncia Natural Fundamental (f7)

Método Frequéncia Natural (f)
Analitico (1-GDL) 374,0 Hz
Numérico (MEF) 313,3 Hz

Fonte: Préprio autor.

Para aprofundar a compreensdo da discrepancia observada entre os métodos e validar o
comportamento dindmico complexo da estrutura, analisou-se o relatério de participacdo da massa

modal gerado pela simulagdo Figura 47.
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Figura 47 — Fatores de Participacdao e Massa Efetiva (Ansys)

Participation Factor

Mode Frequency [Hz) X Direction ¥ Direction ] 2 Direction Rotation X Rotation Y Rotation Z
1 313,33 030472 9,7057e-003 -3,12868-004 0,13133 0,15996 -127.37
2 616, -1,0775-003 4,7973e-004 0,21385 81,542 -36,228 -0,183%6
3 642,16 -2,2583-003 1,4667e-003 0,4065% 109,1 65,88 0,81671
4 681,13 1,4376e-002 -1,858¢-002 3.3999e-002 9,7582 7.8332 -9,8029
5 749,51 5,56566-003 -5,2453e-004 0,20769 82,738 -120,05 -0,7604
6 787,86 -0,45619 -2,68112-002 -3,0888-003 -1,3087 -1,2216 90,928
7 876,51 0,10158 1,0985e-002 -2,5338e-003 1,104 23,488 -58,323
8 886,76 3,1877e-002 6,6337e-003 9,8877e-003 -3.8145 83,093 -18,779

Effective Mass

Mode Frequency Hzl X Direction [tonnel ¥ Direction [tonnel [ 2 Direction [tonnel Rotation X [tonne] Rotation Y [tomnel Rotation Z [tonne]
1 313,33 9,285%-002 9,4202e-005 5,7833e-008 1,72482-002 2,55882-002 16224
2 616, 1,1611e-006 2,3014e-007 4,8353e-002 67144 1312,5 3,38%-002
3 642,16 5,0857e-006 2,1512e-006 0,16531 11904 4340,2 0,66702
4 681,13 2,0666-004 3,4558-004 1,1553-003 95,223 61,35 96.098
5 749,51 3,0976e-005 2,7513e-007 4,3137e-002 6845.6 14411 057821
3 787,86 020811 7,18856-004 9,5409e-006 L7127 1,923 8267,8
7 576,51 1,03226-002 1,2066e-004 6,4201e-006 12202 552,21 3960,1
8 536,76 1,0161e-003 4,4006e-005 9,7766e-005 14,55 6904,4 391,18
Sum 031254 1,326¢-003 0.25807 25576 27584 23441

Cumulative Effective Mass Fraction

Mode Frequency Hzl X Direction ¥ Direction [ 2 Direction Rotation X Rotation Y Rotation 2
1 313,33 0.,29709 7,1044e-002 3,7929¢-007 6.7438¢-007 9,27676-007 0,57046
2 616, 0,2971 7,1218e-002 015736 0,26252 4,7585e-002 0,57046
3 642,16 0,28711 7,284e-002 0,32793 0,72754 0,20493 0,57048
4 681,13 029777 033347 0.83241 0.73167 0.20716 0.57386
5 749,51 0,29787 0,33367 0,9995 0,99932 0,72962 0,57388
3 787,86 096372 087581 0,999 0,99938 0,72967 0,85458
7 576,51 099675 096681 0,99962 0,99943 074969 0,98625
8 536,76 1 1 1 1, L 1

Ratio of Effective Mass to Total Mass

Mode Frequency [Hzl X Direction Y Direction [ 2 Direction Rotation X Rotation Y Rotation 2
1 313,33 0.18038 15299004 1.5014%-007 2.5633-007 3.9106e-007 0,31087
2 616, 2,2555¢-006 4,47072-007 5,39292-002 9,.97832-002 2,005%¢-002 6,48412-007
3 642,16 9,90662-006 4,178%-006 0,32113 01769 6,63312-002 1,2781e-005
+ 631,18 401466004 67131004 2,2455-003 1,41512-003 8,3773=-004 1,54136-003
5 749,51 6.0172e-005 5,3446e-007 8.3796e-002 0,10173 0,22024 1,1079¢-005
[ 787.86 0,40425 1,3964-003 1,8534¢-005 2,5452¢-005 2,2806¢-005 0,15842
7 876,51 2,005¢-002 2,3439¢-004 1,2472¢-005 1,8134-005 8,4392¢-003 6,6299-002
] 586,76 1,973%-003 &,59852-005 18992004 2,1623-004 0,10552 7,4957e-003

Sum 060714 2,5758e-003 0,50132 0,38009 0,42155 0,54485

Fonte: Préprio autor.

A tabela de "massa efetiva"e a "razdo de massa efetiva"revelam que o primeiro modo de
vibracdo ndo mobiliza a totalidade da massa do sistema, como simplificadamente assume o
modelo de 1-GDL.

Observa-se na coluna "Ratio of Effective Mass to Total Mass"que o modo 1 possui uma
participacdo de massa de aproximadamente 18,0% na dire¢do X e 19,0% na direcdo Z. Isso
indica que a vibracao fundamental € um modo complexo acoplado (flexdo combinada das torres),
onde apenas uma fracdo da massa total da estrutura contribui efetivamente para a energia cinética
desse modo especifico.

O modelo analitico de Rayleigh, ao estimar uma massa efetiva de 117,4 kg baseada em uma
deformacdo estatica idealizada, tende a superestimar a inércia participante para um unico grau
de liberdade equivalente. A simula¢do numérica, ao considerar a distribuicao real de massa e
rigidez (matrizes [M] e [K| completas), demonstra que a energia vibratdria se distribui entre
multiplos modos superiores.

Nota-se ainda, na linha "Sum"(Soma) da tabela, que a soma acumulada das massas efetivas
para os primeiros 8 modos atinge cerca de 60% na dire¢cdo X e 50% na dire¢do Z. Isso confirma
que a bancada € um sistema continuo complexo, onde a representag@o por 1-GDL € valida apenas
para uma estimativa conservadora de primeira ordem.

Ainda assim, o fato de a frequéncia fundamental (313,33 Hz) estar isolada e bem acima da
frequéncia de excitacao (83,3 Hz) € o resultado mais relevante, confirmando a robustez dindmica
do projeto.

A frequéncia natural obtida, seja pelo método analitico (374 Hz) ou numérico (313 Hz), é

significativamente superior ao limite de seguranca de 125 Hz (150% da excitacdo maxima de
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83,3 Hz). Isso assegura que a bancada operaré livre do fendmeno de ressondncia em toda a faixa

de rotacdo do motor elétrico.

4.3 JUNTAS PARAFUSADAS

A integridade funcional da bancada durante os ensaios de motores elétricos depende da
capacidade da unido aparafusada do flange de transmitir o torque de reagdo exclusivamente
por atrito. O objetivo deste dimensionamento € garantir que a forca de pré-carga aplicada aos
parafusos gere uma forca normal de compressao suficiente para impedir o deslizamento relativo
entre as faces, conhecido como gaping ou slipping. Este critério assegura que os fixadores atuem
sob tracdo pura, evitando tensdes de cisalhamento direto que poderiam levar a falha prematura.

Para a selecao do elemento de fixacdo ideal, estabeleceu-se um roteiro de cdlculo analitico
baseado nos requisitos operacionais: torque maximo de 2500 Nm, didmetro primitivo (D,) de
386 mm, arranjo com 6 parafusos (n), coeficiente de atrito de 0,2 e um Fator de Seguranga contra
deslizamento de 2,0. O procedimento inicia-se pela determinagdo da forga tangencial gerada no

raio primitivo da furagdo, dada por:

B, = ——maz (4.20)

Para resistir a esta forca tangencial exclusivamente pelo atrito, a unido deve exercer uma
forca normal total, calculada considerando o fator de seguranga estabelecido. A partir desta forca
normal total, obtém-se a pré-carga requerida por parafuso (F,..,) dividindo-se o esforco pelo
nimero de fixadores, conforme as equacdes a seguir:

Nyey = Fion - F'Syeqr e Froy= %
! n
Paralelamente, avalia-se a capacidade resistente dos fixadores. O estudo considerou parafusos

4.21)

de Classe de Resisténcia 8.8 (ISO 898-1), caracterizados por uma tensdo de prova de 600 MPa.
A capacidade maxima de pré-carga reutilizavel (/) de cada bitola € limitada a 75% do produto
entre sua drea de tensdo e a tensdo de prova, garantindo que o aperto ocorra dentro do regime

elastico:

Frop=0,75- A, - S, (4.22)

O critério final de aprovagao € definido pelo Fator de Seguranga do Aperto (ngperto), que
expressa a razdo entre a capacidade do parafuso e a pré-carga exigida pelo projeto (ngperto =
Frap/ Freq)-

Aplicando-se as equacdes descritas aos parametros de projeto, determinou-se que a pré-carga
minima necessdria por parafuso € de 21.589 N. Com base neste valor de referéncia, realizou-se
um estudo comparativo entre quatro bitolas comerciais (M8, M10, M12 e M14), cujos resultados

de desempenho e fatores de seguranga sdo detalhados na Tabela 9.
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Tabela 9 — Comparativo de bitolas para fixac¢do do flange (£, = 21.589 N)

Bitola (Passo) Area de Tensio Capacidade FS Status

As (mm2) Fcap (N) (naperto)
MS8 x 1,25 36,6 16.470 0,76 REPROVADO
M10x 1,50 58,0 26.100 1,21 APROVADO (Marginal)
M12 x 1,75 84,3 37.935 1,76 APROVADO
M14 x 2,00 115,0 51.750 2,40 APROVADO

Fonte: Préprio autor.

A andlise dos dados demonstra a inviabilidade da bitola M8, uma vez que sua capacidade
de carga (16.470 N) € inferior a demanda do projeto, resultando em um fator de seguranca de
0,76, o que implicaria em ruptura durante o aperto ou deslizamento imediato em operagdo. A
op¢ao pela bitola M 10, embora matematicamente vidvel com um fator de 1,21, foi descartada
por apresentar uma margem de seguranga considerada estreita para aplicacoes dinamicas, onde
incertezas no coeficiente de atrito ou no processo de torqueamento poderiam comprometer a
unido.

A andlise dos dados aponta que a bitola M 12 atenderia aos requisitos matematicos com um
fator de 1,76. No entanto, deve-se considerar que o projeto refere-se a uma bancada estaciondria,
onde a minimiza¢do de massa ndo constitui um requisito critico de projeto, ao contrdrio de
aplicacdes veiculares ou aeroespaciais. Pelo contrario, a robustez e a rigidez sdo atributos
desejaveis para garantir a estabilidade metrolégica.

Diante disso, optou-se pela sele¢dao do parafuso M14 como a solugdo definitiva. Esta escolha
privilegia a seguranca operacional, elevando o fator de seguranca para 2,40. Esta margem
adicional € estratégica para absorver eventuais picos de carga dindmica nio previstos e variacoes
no processo de aperto, garantindo que a unido opere com apenas 41% de sua capacidade eldstica.
A penalidade de peso e custo € considerada desprezivel frente ao ganho em confiabilidade e vida

util do equipamento.

4.4 ANALISE DE FADIGA

A falha por fadiga € o modo de ruptura predominante em estruturas de maquinas sujeitas
a vibracoes e carregamentos flutuantes. Para a valida¢do da bancada, adotou-se o critério de
Goodman modificado, que € adequado para materiais ducteis como o A¢o AISI 1020 e considera
a influéncia da tens@o média ndo nula no limite de resisténcia.

O primeiro passo consiste na determina¢do do limite de resisténcia a fadiga corrigido para
o componente real. Partindo do limite de resisténcia a tracdo do material (S,; = 470 MPa,

conforme Tabela 2), estima-se o limite de resisténcia ideal (S)) para acos com S,; < 1400 MPa:

S, =0,5-S, =0,5-470 = 235 MPa (4.23)
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Este valor tedrico de laboratdrio deve ser penalizado pelos fatores de Marin para refletir as
condi¢des reais de fabricacdo e operagao da bancada. Considerou-se o fator de superficie para
acabamento usinado/laminado a frio e o fator de tamanho para a espessura das chapas estruturais,

resultando na seguinte correcao:

S, =ko ky ke S (4.24)

Adotando os coeficientes recomendados por Budynas Richard G. e Nisbett (2016) para ago
laminado a frio (k, =~ 0, 89) e para se¢des nao rotativas de tamanho equivalente (k;, ~ 0, 85), e

mantendo k., = 1 (flexdo), obtém-se:

Se=0,89-0,85-1-235~ 177,8 MPa (4.25)

Para a defini¢ao do estado de tensdo atuante, utilizou-se o resultado da simulagdo estatica
mais critica (Malha 4), onde a tensdo equivalente de von Mises mdxima registrada foi de 235,34
MPa. Considerou-se o cendrio de carregamento mais severo para fadiga: um ciclo pulsante onde
o torque varia de zero até o maximo (0 — 7},,,). Neste regime, a tens@o minima € nula e a
méxima corresponde ao pico obtido no MEF.

As componentes de tensdo alternada e tensdo média sao calculadas por:

Omaz — Omin 235,34 — 0
2 n 2

Oq —

= 117,67 MPa (4.26)

Omaz + Omin 235,34+ 0
2 N 2

Finalmente, aplica-se a equacdo da reta de Goodman modificado para determinar o fator de

Oy —

= 117,67 MPa (4.27)

seguranca a fadiga (ns). O critério estabelece que a soma das razdes de tensdo ndo deve exceder
a unidade:

o o 1
%a  Om _ 1 428
S. " Sw  n (4.28)

Substituindo os valores calculados:

117,67 117,67 1

- 429
77,8 470 n (4.29)
1
0,662 + 0,250 — — (4.30)
ny
_ Y 10 431)
T2 T :

A Tabela 10 sumariza os pardmetros utilizados e o resultado final da anédlise. O fator de

seguranca de 1,10 indica que a estrutura, embora aprovada, opera proxima ao limite de vida
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infinita (ny > 1,0). Isso ressalta a importincia da escolha conservadora dos materiais e da

qualidade das soldas, uma vez que a margem para sobrecargas ciclicas € estreita.

Tabela 10 — Resumo dos parametros e resultado da analise de fadiga (Critério de Goodman)

Parametro Simbolo Valor Unidade
Tensdo de Ruptura (Material) Sut 470 MPa
Limite de Fadiga Corrigido Se 177,8 MPa
Tensao Maxima (MEF) Omaz 235,3 MPa
Tensdo Alternada Oa 117,7 MPa
Tensdo Média Om 117,7 MPa
Fator de Seguranca ny 1,10 -

Fonte: Préprio autor.

4.5 OTIMIZACAO

O processo de otimizagdo estrutural, no contexto deste projeto, ndo se orientou pela reducao
de massa, uma vez que a inércia adicional em uma bancada estaciondria contribui benefica-
mente para o amortecimento de vibracdes e estabilidade global. A estratégia adotada focou
na otimizagdo paramétrica dos componentes criticos para maximizar a vida util e a seguranca
operacional.

Pela andlise preliminar indicou que parafusos de didmetro M 12 (Classe 8.8) seriam suficientes
para atender aos requisitos de carga estatica, apresentando um fator de seguranca de 1,76 contra
a separacdo da junta. No entanto, a andlise de fadiga revelou que a estrutura opera com margens
estreitas para vida infinita (ny ~ 1, 10) sob condi¢des de carga méxima.

A otimizagdo também se estendeu a precisdo do modelo computacional. O estudo de
convergéncia de malha demonstrou que a utilizacdo de elementos de segunda ordem com
tamanho médio de 10 mm na estrutura global e 5 mm nas regides criticas foi necessaria para
estabilizar os resultados da frequéncia natural e tensdo maxima.

Embora este refinamento tenha elevado o custo computacional, ele eliminou as singularidades
numeéricas que poderiam mascarar pontos de concentragio de tensdo. A convergéncia obtida,
variagdo < 1,3% para a frequéncia natural, garante que os resultados de validac¢do apresentados
neste capitulo possuem alta fidelidade fisica, reduzindo a incerteza epist€émica do projeto.

Em sintese, a configuracdo final otimizada — caracterizada pelo uso de fixadores M14 e
validada por uma malha de alta densidade — atende integralmente aos requisitos de rigidez
estdtica (0 < 0,1 mm), resposta dindmica (f; > 125 Hz) e integridade estrutural, constituindo a

solugdo técnica definitiva para a construcdo da bancada.
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5 CONCLUSAO

O presente trabalho atingiu seu objetivo geral ao validar e otimizar estruturalmente uma
bancada dinamométrica capaz de suportar os rigorosos requisitos de ensaio de motores elétricos
de tracdo veicular. A motiva¢ao inicial de garantir a integridade metroldgica foi atendida através
de um projeto que privilegiou a rigidez estética e o comportamento dindmico robusto.

No ambito da anélise estética, a validacdo numérica e analitica confirmou que a estrutura
possui rigidez adequada para a aplicacdo. A deflexdo maxima vertical obtida na regido de
acoplamento foi de aproximadamente 0,00178 mm, um valor significativamente inferior ao
limite de projeto de 0,1 mm. Esse resultado assegura o alinhamento preciso entre 0 motor € o
dinamdmetro sob carga méxima, prevenindo erros de medicao de torque e danos aos rolamentos.
A correlag@o entre o modelo analitico simplificado e a simulagdo por elementos finitos apresentou
um erro relativo de apenas 3,7%, validando a confiabilidade do modelo numérico desenvolvido.

Em relacdo a resposta dindmica, a andlise modal demonstrou que a primeira frequéncia
natural da estrutura 313,3 Hz estd situada confortavelmente acima da frequéncia maxima de
excitacdo do motor 83,3 Hz. A margem de seguranga obtida, superior a 270% em relacdo a
excitagcdo, excede amplamente o critério de projeto estabelecido de 150%. Isso garante que a
bancada operard livre do fendmeno de ressonancia em toda a faixa de rotagdo do motor 0 a 5000
rpm, eliminando o risco de amplifica¢do de vibra¢des que poderiam comprometer a aquisi¢do de
dados RVA.

A anélise de fadiga, utilizando o critério de Goodman Modificado, revelou a necessidade
critica de otimizagdo dos elementos de fixacdo. A configuracdo inicial com parafusos M12
apresentou margens de seguranca estreitas para vida infinita. A decisdo de projeto de alterar os
fixadores do flange para a bitola M 14 (Classe 8.8) elevou o Fator de Seguranca da junta para
2,40 e garantiu que a estrutura opere dentro da regido de vida infinita, mesmo sob ciclos de carga
maxima pulsante.

Por fim, o processo de otimiza¢do nao se limitou a redu¢cdo de massa, mas focou na ma-
ximizacdo da confiabilidade. A escolha consciente por uma estrutura robusta e parafusos
superdimensionados reflete a prioridade de seguranca em equipamentos estaciondrios de labora-
tério. A bancada projetada apresenta-se, portanto, como uma solu¢do de engenharia validada,
segura e funcional, apta a contribuir para o desenvolvimento de novas tecnologias de propulsao
elétrica.

Sugere-se, para trabalhos futuros, a realizacdo de uma AME apos a fabricacao fisica do
prototipo para correlacionar os modos de vibrar simulados com os reais, bem como a instrumen-
tacdo da bancada com strain gauges para monitoramento de tensdes em tempo real durante os

primeiros ensaios de carga.
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