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RESUMO

Uma contribuição para a análise da estabilidade contra

São Carlos, 1995, 157p. Dissertação
BAPTISTA, L.H.

trepidação de máquinas ferramentas.
(Mestrado) - Escola de Engenharia de São Carlos, Universidade de São Paulo.

O presente trabalho concentra-se no estudo de vibrações em estruturas de máquinas
ferramentas, mais especificamente na análise de sua estabilidade contra trepidação.
Resgata a evolução desse campo do conhecimento desde seus princípios, chegando às
mais recentes pesquisas, destacando de maneira especial os modelos clássicos que
ainda hoje balizam os desenvolvimentos.

Implementa rotinas para modelamento do amortecimento estrutural e desenvolve

programa computacional com interface gráfica para análise das vibrações em
estruturas de máquinas ferramentas. Valida tais programas através da comparação
com software disponível no mercado e com resultados experimentais relativos a uma
placa de alumínio. Apresenta ainda estudo da estabilidade sobre um modelo

simplificado de fresadora horizontal.

Palavras chave; vibrações, trepidação.
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ABSTRACT

BAPTISTA, L.H. A contrihution to the analysis of machine tool stability against
chatter. São Carlos, 1995. 157p. Dissertação (Mestrado) - Escola de Engenharia de
São Carlos, Universidade de São Paulo.

This Work deals with machine tool vibration analysis, more specifically with its
stability against chatter. It follows the evolution of stability research studies since its
origin, highlighting the classic models in a special way.

Computational routines for structural damping modeling are developed and a program
for stability analysis, with a graphical user interface, is created. Both computational
tools are validated through the comparison with another software and with

experimental results. Stability analysis of a simplified milling machine model is also
performed.

Keywords: vibration, chatter.
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Capítulo 1 1

CAPÍTULO 1

INTRODUÇÃO

1.1. Considerações Iniciais

A norma DIN 69651* apud WECK (1991) define máquinas ferramentas

como sendo "dispositivos de fabricação mecanizados e mais ou menos automatizados

que produzem na peça, através do movimento relativo entre ferramenta e peça, uma

forma preestabelecida ou modificações".

Ainda segundo a mesma fonte, as máquinas ferramentas para trabalho

metal podem ser classificadas conforme apresentado na figura 1.1, utilizando-seda

classificação dos processos de fabricação segundo a norma DIN 8580^ apud WECK
(1991)

com

No ramo dos sistemas de fabricação voltados ao trabalho com metais pode-

se distinguir seis instalações, classificadas de acordo com o processo pelo qual

interagem com o material. Instalações para produção por pré-formação produzem

componentes acabados ou semi-acabados a partir de materiais amorfos (líquidos,

pós), sendo típicos os processos de fundição e sinterização.

‘DIN 69651, Teil 1 bis 6. Werkzeugmaschinen fíir die Metallbearbeitung (Entwurf, z. T. Vomorm).

Berlin, Beuth-Verlag, 1981/82; WECK, M. Werkzeugmaschinen Fertigunssysteme. Düsseldoif,

VDI-Verlag GmbH, 1991. p.21.

^DIN 8580. Fertigungsverfahren - Begriffe, Einteilung (Entwurf). Berlin, Beuth-Verlag, Juli 1985;

WECK,M. Werkzeugmaschinen Fertigunssysteme. Düsseldorf, VDI-Verlag GmbH, 1991. p.21.
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Sistemas de

Fabricação

pana trabaiho
em madeira

para trabaiho
em metais

para trabalho em
outros materiais

Processos de bbricação segundo DIN 8580

I 1
instaiações para
produção por ,
mudan^ de '
propriedade i
(Jos materiais '

[
instaiações para
produção por
pré^oimação

instalações para
produção por
conformação

instalações para instalações para
produção por

união

instalações para
produção por
recobrimento

prodúçãopor
sepaiaçao

Máquinas fen-amentas segundo DIN 69651

Máquinas ferramentas
para união

Máquinas ferramentas
para múltiplos processos

Sistemas com mais

de uma máquina
máquinas fenamentas
para conformação

máquinas ferramentas
para separação

I
máquinas ferramentas
de usinagem com

aresta de geometria
definida

máquinas ferramentas
de usinagem com

aresta de geometria

- prensa
- laminadora máquinas ferramentas

para corte
máquinas ferramentas

para erosão- maquinas

para dobra
- máquinas

para repuxo

indefinida

- tesoura

- prensas de corte

-torno

- fresadora

- furadeira

- plaina
-serra

- biochadeira

- retificadora

- bninidora

- lapidadora

- jateadora
-politriz

- maquinas para

conformação
com meio ou

energia atuante

FIGURA 1.1- Classificação das Máquinas Ferramentas

Instalações para produção por conformação são utilizadas para trabalho em

componentes através da deformação plástica do material, sendo típicos os processos

de estampagem e repuxo. Instalações para produção por união usam diferentes

processos (soldagem, brasagem, rebitagem) para a montagem de diversos

componentes. Instalações para produção por recobrimento utilizam processos como o

recobrimento superficial para conferir ao componente novas características de

desempenho. Instalações para produção por mudança de propriedades dos materiais

atuam através de processos como o tratamento térmico para alteração dessas

características. Por fim, instalações para produção por separação produzem

componentes acabados ou semi-acabados pelo arrancamento de parte do seu material.

As máquinas ferramentas pertencentes a esse grupo podem ser subdivididas em quatro

grupos;

a) máquinas ferramentas para corte: produzem a forma final do componente

através do deslocamento ou cisalhamento, especialmente de chapas

metálicas. Processos típicos desse grupo são o corte por tesoura e por

prensa de corte;
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b) máquinas ferramentas para usinagem com aresta de geometria definida;

geram a forma final requerida do componente através do uso de

ferramenta de corte com geometria definida para retirada de material.

Processos típicos desse grupo são o torneamento, o fresamento, etc.;

c) máquinas ferramentas para usinagem com aresta de geometria indefinida:

geram a forma final requerida do componente através do uso de

ferramenta de corte com geometria indefinida para retirada de material.

Processos típicos desse grupo são a retificação, a lapidação, etc.;

d) máquinas de erosão: aplicam princípios fisicos e químicos para remoção

de metal. Típico desse grupo é o processo de eletroerosão.

O presente trabalho vai desenvolver-se dentro do domínio das máquinas

ferramentas para usinagem dos metais, enfocando alguns aspectos fundamentais para

a etapa de desenvolvimento de seu projeto.

1.2. O Projeto de Máquinas Ferramentas

Segundo WECK (1984), as exigências ditadas pelos últimos avanços na

tecnologia de produção, pelos fatores econômicos (capabilidade e facilidade de

operação) e pelos requisitos legais são condições de contorno do processo de

construção e/ou seleção de uma máquina ferramenta.

Seleção de processo,
ferramentas, dispositivos

i e grau de automação

Definição do problema

de fabricação
Layout e/ou escolha da

máquina ferramenta

Espectro de peças a
serem produzidas:

- forma e tamanho

-material

- acutacidade (tolerâncias)
- acabamento superficial

- rigidez da peça
- tamanho de lote

Processo

- conformação
- usinagem
-erosão

- tamanho e disposição
do volume de trabalho

- número e direção
de eixosmóveis

- layout dos componentes
considerando a potência
.estático
. dinâmico

. térmico

I

Automação

- operação e carga
manuais

- operação e carga
semi-automáticas

- operação e carga
automáticas

- controle dimensional

automático

- controles adequados ao
grau de automação

- escolha e adaptação
de sensores

- equipamento de medição
- dispositivos
- transporte das peças

(carga e descarga)
- ferramentas

Ve

FIGURA 1.2 - Passos para desenvolvimento e/ou seleção de máquina ferramenta para

processos de fabricação específicos
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Os passos a serem seguidos para determinação de uma máquina ferramenta

adequada a específicos processos de fabricação deve seguir os passos ilustrados na

figura 1.2. Como pode ser observado, as características das peças a serem produzidas

determinam o(s) processo(s) de fabricação e o grau de automação de operação, carga

e descarga da máquina. De posse desses parâmetros, parte-se à definição dos seus

componentes necessários e de seu posicionamento no espaço (layout).

Nesse ponto, a obra de KOENIGSBERGER-& TLUSTY (1970), voltada

especificamente ao estudo da estrutura das máquinas ferramentas, tem muito a

contribuir. Segundo os autores, "a estrutura de uma máquina ferramenta compõe-se

de uma porção fixa (base, barramento, colunas, cabeçotes, etc.) juntamente com

aquelas partes móveis que transportam consigo as peças-obra e as ferramentas de

corte". Ainda segundo esses autores, o layout estrutural das máquinas ferramentas é

determinado pelos seguintes requisitos:

a) condições operacionais; são determinadas pelos movimentos requeridos

pelos diferentes movimentos dos processos de usinagem tais como avanço

e corte;

b) capacidade de tamanho; cobre não somente o tamanho da peça obra que

pode ser acomodada na máquina ferramenta, mas também as dimensões

globais que podem ser atingidas pelos movimentos relativos entre

ferramenta de corte e peça-obra;

c) requisitos de desempenho: incluem requisitos de desempenho quantitativo

(taxa de remoção de material, máximo diâmetro de fiiro que pode ser

usinado, etc.) e qualitativo (tais como grau de acuracidade e acabamento

superficial possíveis);

d) eficiência técnica e econômica: as condições de posicionamento,

alinhamento e orientação das diferentes partes componentes da máquina

ferramenta devem satisfazer não apenas as exigências funcionais (tais

como esforços forças e velocidades operacionais) mas também aquelas

relacionadas com sua instalação, manutenção e controle. O transporte e a

instalação do equipamento podem ser facilitados por uma adequada

subdivisão da estrutura. O acesso para manutenção, especialmente às

partes submetidas ao desgaste e que necessitem de cuidados periódicos,

deve ser realizado com um mínimo de incômodo e num pequeno intervalo

de tempo.
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De maneira geral, pode-se dizer que a potência exigida e o desempenho

qualitativo esperado determinam a requerida rigidez estática e dinâmica enquanto que

as dimensões e a forma da peça-obra e do processo de usinagem, juntamente com as

condições de operação e carga, afetam a forma e o layout.

A potência exigida vai transformar-se, através do processo de fabricação, em

esforços na estrutura. Utilizando-se da classificação apresentada por

KOEMGSBERGER & TLUSTY (1970), com base nas forças atuantes na estrutura

do equipamento, as exigências de rigidez podem ser divididas em quatro grupos, a

cada um deles correspondendo um diferente critério para avaliação:

a) deformações causadas pelo peso próprio: durante o movimento de partes

da estrutura, a distribuição de seu peso próprio bem como do peso da

peça-obra variam, variando consequentemente as deformações da

estrutura. Segundo LIRANI (1985), essas deformações são de pequena

monta e tomam-se críticas à medida que cresce o tamanho da máquina e a

acuracidade exigida. O critério de avaliação é que os desvios surgidos não

prejudiquem a acuracidade geométrica prescrita para a máquina

ferramenta;

b) deformações causadas pelas forças de corte: durante a operação, a força

de corte varia e seu ponto de aplicação se desloca, alterando assim as

deformações sofiidas pela estrutura e, consequentemente, causa-se

desvios à forma da superficie em processamento. Tal efeito pode ser

diminuído pela amenização dos parâmetros do processo, gerando também

uma diminuição na produtividade. O critério de avaliação é que a

acuracidade requerida seja obtida na faixa de produtividade desejada;

c) vibrações forçadas: são produzidas por forças periódicas que podem ter

origem interna na própria máquina (rotação de massas desbalanceadas,

irregularidades em engrenagens, etc.) ou origem externa (vibrações

provenientes de equipamento localizado nas proximidades e transmitidas

através da fundação) que resultam em ondulação da superficie usinada. O

critério de avaliação é que essas vibrações mantenham-se dentro de limites

tais que permitam a obtenção da qualidade desejada para a superfície;

d) vibrações auto-excitadas: originadas da combinação ou interação entre o

processo de remoção do cavaco (geralmente associado a altas taxas de

remoção) e a estrutura da máquina ferramenta, levam o processo de

usinagem a uma situação de instabilidade, onde as amplitudes de vibração
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podem aumentar, levando a ferramenta a destacar-se da superfície em

processamento, gerando ondulações inaceitáveis na superfície usinada e

comprometendo a vida da máquina e da ferramenta. A fonte de energia

para esse comportamento é o próprio processo de usinagem, razão pela

qual recebem o nome de auto-excitadas. "Na usinagem dos metais, essas

vibrações recebem o nome de trepidação" (KOENIGSBERGER &

TLUSTY, 1970,p.ll5).

Conforme indicado por DAS (1981), para manter-se competitivo, o

projetista de máquinas ferramentas está sempre buscando atingir altas taxas de

remoção e elevada acuracidade, agregando dessa forma maior valor ao seu produto

pois "o desempenho de uma máquina ferramenta é medido por sua capacidade de

produzir peça-obra com a configuração fisica requerida, em tempo mínimo e a um

pequeno custo operacional" (KOENIGSBERGER & TLUSTY, 1970, p.451).

De outro lado, dentre os requisitos técnicos com os quais o mercado vai

influir na próxima geração de centros de usinagem, "a configuração estrutural (...) é

absolutamente importante no seu desempenho global" (SHEPPARD & COOTE,

1994, p.30). Esses autores afirmam ainda que existe um movimento em direção ao

uso de estruturas mais leves, particularmente no setor de usinagem de alumínio,

A afirmação de que "o acabamento superficial e a capacidade de corte estão

relacionadas com a rigidez estática e dinâmica da estrutura" (SAKURABA, 1994,

p.64) conecta intimamente as duas idéias anteriores. Portanto, o caminho em direção

à sobrevivência das empresas produtoras e/ou consumidoras de máquinas ferramentas

passa pela possibilidade de as mesmas fornecerem qualidade e produtividade elevadas,

requisitos esses concretizados através da melhoria de parâmetros tecnológicos como

aumento da velocidade de corte, da taxa de remoção de material e de melhor

acabamento superficial, desafios esses que não podem ser atingidos sem um

aprimoramento do comportamento estático e dinâmico da estrutura desses

equipamentos.

1.3. Objetivos

o presente trabalho pretende contribuir para o estudo da estabilidade contra

trepidação de máquinas ferramentas através do desenvolvimento de ferramenta

computacional para avaliar o quão estável é sua estrutura contra esse tipo de

vibração.
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Possibilitará assim a definição de uma configuração mais adequada ainda na

fase de projeto, levando a um barateamento do custo final de desenvolvimento do

equipamento. Com isso em mente, três são os objetivos estratégicos propostos para

este trabalho:

a) levantar o estado da arte sobre a análise da estabilidade contra trepidação

de máquinas ferramentas;

b) implementar e validar rotinas computacionais para modelamento do

amortecimento estrutural;

c) desenvolver programa com interface gráfica amigável para estudo da

resposta em freqüência de estruturas, com recursos específicos para

análise da estabilidade contra trepidação de máquinas ferramentas.

1.4. Conteúdo do Trabalho

o trabalho apresenta-se organizado nos seguintes capítulos:

Cap. 2 - Revisão Bibliográfica

Divide-se em duas grandes seções: na primeira apresenta-se a evolução do

estudo da estabilidade contra trepidação de máquinas ferramentas, enquanto que na

segunda enfoca-se de maneira particular cada um dos três grandes modelos clássicos

para análise do fenômeno da trepidação.

Cap. 3 - Análise da Estabilidade contra Trepidação de Máquinas Ferramentas

Apresenta a abordagem matemática utilizada na obtenção do movimento

vibratório da estrutura, na anáüse da estabilidade contra trepidação e na quantificação
do amortecimento.

Cap. 4 - Programas Aperfeiçoados e Desenvolvidos

Descreve as rotinas computacionais resultantes deste trabalho, subdivididas

em dois grandes grupos: um primeiro, relacionado com o sistema Promaf, e um

segundo, ligado ao desenvolvimento do programa Freq.
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Cap. 5 - Aplicações Práticas

Divide-se em três seções, cada qual abordando uma diferente aplicação das

rotinas computacionais desenvolvidas: a primeira compara o os resultados oferecidos

por PromaCI^req com aqueles obtidos pelo programa Caeds; a segunda compara os

resultados obtidos por Promaf^Freq com resultados experimentais de vibração em

uma placa de alumínio; finalmente, a terceira realiza um exemplo de análise de

estabilidade contra trepidação em um modelo simplificado de fresadora horizontal.

Cap. 6 - Conclusões e Sugestões

Apresenta as conclusões finais do trabalho bem como sugestões para futuros

desenvolvimentos.

Bibliografia

Contém as fontes das referências bibliográficas utilizadas no trabalho.

Apêndice

Documenta o trabalho com informações complementares, buscando facilitar

o desenvolvimento de futuras pesquisas neste mesmo campo do conhecimento.
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CAPÍTULO 2

REVISÃO BIBLIOGRÁFICA

2.1. A Evolução do Estudo da Trepidação

Conforme apresentado no capítulo introdutório, as vibrações em máquinas

ferramentas podem ser divididas em dois grupos: vibraçõesforçadas, produzidas por

forças periódicas que podem ter origem interna na própria máquina ou origem

externa, e vibrações auto-excitadas, as quais são originadas da combinação ou

interação entre o processo de remoção do cavaco e a estrutura da máquina

ferramenta, sendo que estas últimas recebem o nome de trepidação.

KOMAM)URI (1993) relata, em excelente trabalho, artigos clássicos sobre

a usinagem dos metais, dedicando uma de suas seções especificamente às vibrações

no processo de usinagem. Destaca que em seu clássico artigo, TAYLOR (1907) já se

referiu a problemas gerados pela vibração das ferramentas, atribuindo-a à variação da

força de corte causada pelo cisalhamento periódico no processo de usinagem.

ARNOLD (1946) apresentou o primeiro artigo versando sobre o mecanismo

da vibração durante a usinagem de aço. O autor analisou o problema em uma

ferramenta de tomo bastante flexível e atribuiu o fenômeno ao decréscimo da força de

usinagem com o aumento da velocidade de corte. À medida em que a ferramenta

oscilasse no sentido da velocidade de corte, a velocidade relativa ferramenta-peça

diminuiría, aumentando assim a força de usinagem, conforme pode ser observado na

figura 2.1.a, forçando a ferramenta a inverter seu sentido de movimento. Quando

então se movimentasse no sentido contrário, a força de corte seria menor, e a situação

inicial voltaria a se repetir. A cada ciclo, portanto, havería um aumento da energia no

sistema, como pode ser observado na figura 2.1.b, mantendo assim a vibração.

V
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A Força de
Usinagem

A Força de
Usinagem

Velocidade de Corte Deslocamento da Ferramenta

(a) (b)

FIGURA 2.1- Diagrama explicativo da causa da vibração auto-induzida apresentando

(a) digrama força-velocidade; (b) movimento cíclico da ferramenta segundo

ARNOLD (1946).

HAHN (1953) destacou que geralmente a declividade da curva força-

velocidade não é suficientemente grande para explicar a vibração auto-induzida.

Relatou a ocorrência de trepidação na faixa de altas velocidades de corte com curvas

força-velocidade relativamente planas. Investigou a trepidação na usinagem dos

metais e propôs soluções práticas para sua eliminação.

O autor propôs que o primeiro passo na análise da vibração seja determinar

se a mesma é forçada ou auto-excitada. Se uma peça é usinada a várias velocidades de

corte e as marcas produzidas pela trepidação são observadas, usualmente será

constatado que seu comprimento de onda permanece constante ou varia

proporcionalmente com a velocidade. O comprimento de onda A relaciona-se com a

velocidade de corte v e a freqüência/ pela relação

Se a velocidade e o comprimento de onda são conhecidos, a freqüência pode

ser então obtida. Se a freqüência permanece constante à medida que a velocidade de

corte é variada a vibração é do tipo auto-excitada. Se a freqüência é proporcional à

velocidade de corte a vibração é do tipo forçada.

HAHN (1954) analisou a trepidação regenerativa (aquela que ocorre sob

influência do corte anterior) em retificação interna de precisão baseando-se na

proporcionalidade entre a profundidade de corte instantânea e a força dinâmica

instantânea existente entre o rebolo e a peça. Mostrou ainda que se o período de
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revolução da peça fosse variado poderíam haver várias regiões de estabilidade

condicional separadas por regiões de instabilidade. Portanto, à medida em que as

regiões de instabilidade fossem evitadas e a usinagem se processasse dentro das

regiões de estabilidade, a produtividade podería ser aumentada sem compromisso do

acabamento superficial e da acuracidade.

DOI & KATO (1956) investigaram trepidação em tomeamento, mais

especificamente vibração auto-excitada devido à deflexão do sistema de suporte da

peça. Propuseram que a vibração auto-excitada nesse caso fosse primaríamente

devida ao tempo de atraso da força de corte em relação ao movimento de vibração.

Analisaram o processo como um sistema vibratório de um grau de liberdade com

força de corte horizontal, função da profundidade de corte, possuindo um tempo de

atraso constante.

Conduziram trabalho experimental muito cuidadoso utilizando técnicas

óticas. Mostraram que o atraso da força é inerente ao sistema de usinagem, não

resultando da vibração ocorrida. Atribuíram esse tempo de atraso à mudança do atrito

à medida em que o cavaco desliza sobre a face da ferramenta.

SALJE (1956) investigou vibrações auto-excitadas em tomeamento,

considerando ferramenta e peça como sistemas de dois graus de liberdade cada, como

pode ser visto na figura 2.2.

-»1 [-*-ho

'1 ''il Cy

í
—
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IV_ tv
P2Cz

(a) (b)

FIGURA 2.2 - Esquema dos sistemas de dois graus de hberdade representando (a) a

ferramenta e (b) o suporte da peça segundo SALJE (1956)
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O autor mostrou que as vibrações auto-excitadas podem ocorrer quer a

declividade da curva força de corte-velocidade de corte seja positiva ou negativa.

Conduziu análise matemática do sistema, resolvendo a equação diferencial do

movimento em partes real e imaginária, computando amortecimento e fi-eqüências

naturais. Demonstrou que a vibração da peça ou da ferramenta pode ser representada

como um sistema de dois graus de liberdade.

TOBIAS & FISHWICK (1958) desenvolveram uma teoria matemática da

trepidação para ferramentas de tomeamento levando em consideração a variação

instantânea da espessura do cavaco, o efeito de penetração e a declividade da curva

força-velocidade de corte. Distinguiram dois tipos de trepidação em função de a

amplitude de vibração estar na direção da velocidade de corte ou na direção

perpendicular a ela. Propuseram que a força de corte dependesse não somente da

profundidade de corte e da velocidade instantâneas, mas também da velocidade

instantânea de avanço, levando assim ao termo dx/dt na equação diferencial do

sistema vibratório. Destacaram ainda que teorias de trepidação que desprezassem esse

efeito poderiam estar desconsiderando um fator de primeira importância para a

estabilidade do processo de usinagem.

Apresentaram os resultados na forma de cartas de estabilidade, as quais

permitiríam determinar as condições sob as quais ocorrería ou não trepidação bem

como indicariam as ações a serem tomadas para sua eliminação sem a necessidade de

posteriores cálculos. Uma carta de estabilidade está ilustrada na figura 2.3, onde se

pode distinguir as regiões de estabilidade incondicional e condicional.

Região de InstabilidadeLargura A
de Corte

Lóbulos

Linha Tangente

Linha Assintótica

Região de Estabilidade

Velocidade de Corte

FIGURA 2.3 - Carta de estabilidade típica para uma máquina ferramenta.
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HAHN (1958) destacou que se o termo de atraso x(t-h) de DOI & KATO

(1956) for expandido em série de Tayior vai levar ao termo dx/dt de TOBIAS &

FISHWICK (1958) bem como a termos de derivada de ordem superior.

Conseqüentemente, a proposição de que a força passiva (projeção da força de

usinagem sobre uma perpendicular ao plano de trabalho, conforme FERRARESI

(1970)) depende da velocidade instantânea de avanço é parciahnente equivalente à

idéia de que a força passiva está atrasada em relação à profundidade de corte
instantânea.

GURNEY & TOBIAS (1962) desenvolveram um método gráfico mais geral

para análise da estabilidade, considerando o sistema vibratório como tendo mais de

um grau de liberdade, ao contrário da hipótese assumida por TOBIAS & FISHWICK

(1958). SWEENEY & TOBIAS (1963), por sua vez, fizeram desenvolvimento

semelhante porém na forma algébrica, tomando o modelo matemático mais

abrangente.

TLUSTY & POLACEK (1963) conduziram estudos sobre dinâmica de

máquinas ferramentas em geral e, de maneira particular, concentraram-se sobre

vibrações auto-excitadas no processo de usinagem. Seu trabalho buscou determinar a

influência das características da máquina ferramenta sobre a ocorrência de vibrações

auto-excitadas para obter máquinas com uma maior estabilidade e menor peso.

Criticaram aqueles que consideravam a máquina ferramenta como um sistema de

apenas um ou dois graus de liberdade, sendo que em seus estudos consideraram-na

como um sistema com n graus de liberdade e acoplamento de modos. Em suas

anáhses, consideraram a máquina ferramenta com, no mínimo, dois graus de liberdade

em duas direções distintas, conforme pode ser visto na figura 2.4.

Os autores discutiram o modelo de ARNOLD (1946), o qual explicava a

vibração auto-excitada com base no declínio da força de corte com o aumento da

velocidade, e concluíram que a energia gerada dessa forma seria muito pequena

quando comparada com outras fontes. Reconheceram que as mais poderosas fontes

da auto-excitação são o acoplamento de modos e o efeito regenerativo, as quais não

se relacionam com o mecanismo de formação do cavaco mas sim com o

comportamento dinâmico da estrutura da máquina ferramenta e com a realimentação

proveniente de cortes subseqüentes.

O acoplamento de modos pode ser ilustrado com base na figura 2.4. O

sistema é assumido como amortecido, apesar de os amortecedores não aparecerem no

diagrama.
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FIGURA 2.4 - representação esquemática do sistema com dois graus de liberdade

ilustrando a máquina ferramenta e o movimento elíptico da aresta de corte sob

trepidação segundo KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970)

A ferramenta é fixada à massa m com modos de vibrar nas direções Xj e

X^. Supondo que o sistema vibre com ífeqüência a em ambas as direções, a

vibração em uma direção estará defasada em relação à vibração na outra direção,

fazendo com que a massa e a aresta de corte descrevam uma trajetória elíptica.

Durante a primeira metade do movimento a ferramenta move-se contra a força de

corte, dissipando portanto energia do sistema vibratório. Dürante a segunda metade

do movimento a projeção da força de corte tem o mesmo sentido do movimento,

injetando assim energia no sistema vibratório. Como a segunda metade do movimento

dá-se a uma maior profundidade de corte que a primeira, haverá um acréscimo líquido

de energia por ciclo, o qual pode manter a vibração auto-excitada.

O efeito regenerativo pode ser ilustrado na figura 2.5, onde Y representa a

amplitude de vibração entre ferramenta e peça na direção normal à superfície de corte

e Yg representa tal amplitude no corte anterior. Portanto, a espessura de corte será

dada por Y-Yg e a força de corte será expressa por F = -br(Y-Yg). Uma variação

na força de corte causa variaçãona espessura de corte a qual, por sua vez, causa uma
variação na força e assim sucessivamente. Sendo co a ífeqüência de vibração e ^ a

fase entre ondulações subseqüentes, essas duas grandezas se ajustam, de forma a
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transmitir a máxima energia ao sistema vibratório. Essa energia pode ser suficiente

para repor as perdas do sistema vibratório e manter a vibração auto-excitada.

(Y)

FIGURA 2.5 - Corte de superficie ondulada segundo KOENIGSBERGER &

TLUSTY (1970)

MERRITT (1965) desenvolveu teoria combinando trepidação auto-excitada

com a estrutura da máquina, porém desconsiderando a dinâmica do processo de corte

Tal teoria representa a trepidação auto-excitada como um ciclo realimentado, o qual

contém duas realimentações; uma primeira realimentação está sempre presente

enquanto que a segunda pode ou não estar presente, dependendo das condições de

usinagem. Através da teoria de sistemas de controle, permite também a obtenção das

cartas de estabilidade. Segundo o autor, a trepidação é causada pela falta da adequada

rigidez dinâmica na estrutura, o que pode ser atribuído à falta de amortecimento.

ALBRECHT (1965) investigou a dinâmica do corte ortogonal em metais.

Analisou o comportamento dinâmico do processo de usinagem com base na variação

da força de usinagem e da força passiva em função da variação das condições de

usinagem, mais especificamente da espessura de corte e da velocidade de corte.

Descreveu analiticamente a fase entre resposta da força de corte e flutuações na

espessura de corte para o caso de superfície ondulada da peça. Similarmente,

variações no plano de cisalhamento foram relacionadas com a instabilidade no

processo de usinagem.

WALLACE & ANDREW (1966) também apresentaram análise sobre o

processo dinâmico de formação do cavaco similar à de ALBRECHT (1965). Apesar

de as duas análises serem aparentemente independentes, a abordagem básica

apresenta algumas similaridades. Ambas consideram separadamente dois processos de

usinagem dinâmicos; wave-removing e wave-producing. No processo wave-
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producing, a ferramenta oscila na direção normal ao corte enquanto que a superficie a

ser usinada é originalmente plana, conforme figura 2.6.a. No processo wave-

removing, a ferramenta é suposta se deslocar em linha reta enquanto que a superficie

oscila, conforme figura 2.6.b. Mostraram que o processo dinâmico de usinagem

possui características que poderíam gerar componente da força de usinagem atrasada

ou adiantada com relação à oscilação.

(a)
/

J

(b)

FIGURA 2.6 - Processos dinâmicos de usinagem

KOENIGSBERGER &. TLUSTY (1970) apresentaram o estado da arte

sobre o estudo da trepidação, com ênfase no projeto estrutural de máquinas

ferramentas. Juntamente com seu modelo de análise da estabilidade, avaliaram os

modelos desenvolvidos por outros pesquisadores.

Segundo TLUSTY (1978), existem três aspectos que devem ser

considerados no estudo da trepidação: a estrutura da máquina ferramenta, a

ferramenta de corte e o processo de usinagem, conforme ilustrado na figura 2.7.

O autor concentrou-se neste último item, relatando trabalho cooperativo

promovido pelo CIRP junto aos laboratórios de Vúoso, WZL e Leuven para estudo

dos coeficientes dinâmicos da força de corte (DCFC), na busca de alcançar modelo

matemático e dados experimentais para expressar o processo de corte. Concluiu

atestando a convergência dos resultados porém destacou a necessidade de uma maior

massa de dados dos DCFC’s sob diferentes processos, materiais e ferramentas com

vistas à sua utilização prática. Incluiu os DCFC’s na formulação dos esforços de

usinagem em seu modelo para análise da estabilidade.
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FIGURA 2.7 - Estrutura, ferramenta e processo de usinagem no ciclo da trepidação

segundo TLUSTY (1978)

HOOKE & TOBIAS (1964) identificaram um novo tipo de trepidação ao

qual denominaram de instabilidade de amplitude finita (finite amplitude instability).

Esse fenômeno revela comportamento não linear do sistema vibratório, onde este é

estável enquanto a ferramenta está sujeita a pequenas vibrações. Porém quando

exposta a uma grande perturbação (o impacto de um martelo, por exemplo) o sistema

toma-se instável, surgindo a trepidação, a qual só cessa após desligada a máquina. Os

experimentos mostraram que tal fenômeno ocorrería toda vez que a perturbação fosse

intensa o suficiente para a ferramenta abandonar a peça, o que toraa-se preocupante

em operações de acabamento.

SHI & TOBIAS (1984) retomaram o assunto, apontando como fonte desse

comportamento a característica não linear da força de corte, não sendo necessário

comportamento não linear da estmtura como estudos anteriores haviam indicado.

Deduziram o limite de estabilidade com base nessa nova formulaçãò da força de corte,

, chegando a uma superficie no espaço tridimensional definido pela velocidade de

rotação (N), profundidade de corte (W) e amplitude de trepidação (A), conforme

pode ser visto na figura 2.8. Secionando-se essa superficie no plano WTSÍ obtém-se as

tradicionais cartas de estabilidade enquanto que seções no plano AW fornecem cartas

expressando o comportamento não linear da instabilidade de amplitude finita.

WU & LIU (1985a) desenvolveram modelo matemático para análise da

estabilidade considerando sistema vibratório com dois graiis de liberdade e pequena

amplitude de vibração, levando em conta o efeito de penetração da ferramenta.

Deram ênfase no modelamento do processo de usinagem com vistas à previsão do

comportamento dinâmico da força de corte a partir de testes de corte em regime.
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WU & LIU (1985b) obtiveram expressão para o limite tangente de

estabilidade. Realizaram testes para obtenção dos parâmetros do processo e, com

base nesses, previram teoricamente o limite de estabilidade para outras condições de

usinagem, comparando-o com novos ensaios.

0*

0

FIGURA 2.8 - Superfície de estabilidade segundo SHI & TOBIAS (1984)

ZEH-JUN & LI-JUN (1986) desenvolveram novo critério de estabilidade. A

contribuição inédita reside em terem levado em conta a força de amortecimento

gerada no processo de corte através do coeficiente de amortecimento da força de

ii.ninagem {k). Representaram o ciclo da trepidação através do diagrama de blocos da

figura 2.9 e, com uso da teoria de sistemas de controle, à maneira aplicada por

MERRITT (1965), chegaram a uma nova formulação do limite de estabilidade, da

qual a expressão desenvolvida por TLUSTY & POLACEK (1963) é um caso

particular (para k = 0).

THOMPSON (1988) avaliou a Teoria do Crescimento da Trepidação

(Theory of Chatter Growth) aplicada ao tomeamento, comparando resultados

teóricos e experimentais. Tal teoria foi inicialmente desenvolvida para a retificação,

com vistas ao desenvolvimento de sistemas de controle atuantes sobre a trepidação.

Relatou como obter os parâmetros necessários para aplicação da teoria e concluiu

pela sua validade.
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FIGURA 2.9 - Diagrama de blocos para o ciclo da trepidação segundo ZEH-JUN &

LI-JUN (1986)

JIULIAN et al. (1989) propuseram novo modelo para o sistema vibratório na

usinagem, levando em conta o comportamento não linear devido à ferramenta

deixando a peça e também ao contato entre o flanco do dente e a superfície usinada,

hipóteses essas também adotadas por TLUSTY & ISMAIL (1983). Mostraram que

sua abordagem está em conformidade com o modelo linear pois, impondo-se a

condição de que a ferramenta não abandona a peça, chega-se à expressão obtida por

ZEH-JUN & LI-JUN (1986).

YANG et al. (1989) estudaram a influência dos parâmetros de usinagem

sobre o comportamento dinâmico do processo de usinagem e sobre a carta de

estabilidade. Observaram que a velocidade de corte é o parâmetro mais significativo,

sendo difícil equacionar sua influência. Propuseram nova forma tridimensional para a

carta de estabilidade para levar em conta essa influência.

LIN (1990) desenvolveu modelo linear de um grau de liberdade para

representar o sistema vibratório da máquina ferramenta. Obtida a equação

característica, deduziu a expressão do limite de estabilidade com base na localização

das raízes. A ênfase do trabalho residiu em utilizar o modelo para o estudo da

influência dos seguintes fatores sobre o limite de estabilidade; coeficiente da força de

corte, tempo entre dois cortes subseqüentes, razão de amortecimento e fi-eqüência
natural.

SHIN (1992) estudou a influência dos rolamentos de esferas de contato

angular sobre a estabilidade da máquina ferramenta. Mostrou que a rigidez de

rolamento decai com o aumento da velocidade, variando assim o valor da fi-eqüência

natural e deslocando as regiões de estabilidade. Construiu cartas de estabilidade

levando esse efeito em consideração, conforme ilustrado na figura 2.10, e ressaltou
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sua importância quando se deseja tirar proveito da região de estabilidade localizada

entre lóbulos.

JÉ
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FIGURA 2.10 - Cartas de estabilidade considerando variação de propriedades dos

rolamentos segundo SHIN (1992)

Segundo MINIS & YANUSHEVSKY (1993), a maioria dos estudos sobre

trepidação concentraram-se sobre o tomeamento, o qual pode ser analisado com

técnicas já consagradas da teoria de sistemas de controle, à maneira como foi feito

por MERRITT (1965). Entretanto isso não é verdadeiro para o ffesamento, onde o

movimento da ferramenta gera modelo matemático dependente do tempo, o que

impede a aplicação direta da teoria desenvolvida para trepidação em tomeamento.

Essa característica foi discutida por TLUSTY & ISMAIL (1983), os quais

utilizaram-se da simulação do ffesamento no domínio do tempo para estudar o

aparecimento da trepidação. TLUSTY (1986) aplicou esses conceitos ao ffesamento

com altas velocidades.

SRIDHAR^ et al. apud MINIS & YANUSHEVSKY (1993) desenvolveram

modelo geral do fi-esamento para cortador com dente reto, assumindo três hipóteses

1

SRIDHAR, R.; HOHN, R.E.; LONG, G.W. A general formulation of the tnilling process equation.

Contribuition to machine tool chatter research - 5. ASME Journal of Engineering for Industry,

V.90, p.317-324, 1968 apud MINIS, I.; YANUSHEVSKY, R. A new theoretical approach for the



Capítulo 2 21

básicas; a relação entre a força de corte a espessura do cavaco é representada por

uma simples constante de proporcionalidade; em cada dente, o ângulo entre a força de

corte e a linha que liga o centro do cortador e o topo do dente é constante; o efeito

regenerativo em cada dente deve-se à superfície cortada pelo dente imediatamente

anterior.

MINIS & YANUSHEVSKY (1993) desenvolveram nova abordagem para

previsão da trepidação no ífesamento, aplicando a teoria de sistemas de controle, não

assumindo as hipóteses limitantes citadas. Tal método utiliza o critério de estabilidade

de Nyquist, funções transferência paramétricas e pode ser usado para prever a

estabilidade numa configuração genérica do processo, um vez que leva em conta sua

inerente periodicidade e o efeito regenerativo. Os autores validam o método com base

na sua aphcação a um exemplo teórico e a um exemplo real de ífesamento. MINIS &

TEMBO (1993) verificam experimentalmente o método, aphcando-o ao tomeamento

Segundo TANSEL (1993), as abordagens convencionais para o estudo da

trepidação percorrem dois passos: no primeiro, determinam as características

dinâmicas da estrutura da máquina ferramenta e do processo; no segundo, constroem

o diagrama de blocos do sistema e, com base nele, obtém a largura hmite de corte. As

características dinâmicas podem ser obtidas analítica ou experimentalmente, sendo

que os métodos experimentais são usualmente mais confiáveis. Os métodos

experimentais podem partir de ensaios estáticos ou dinâmicos, sendo os últimos os

mais confiáveis. Dentre os ensaios dinâmicos, pode-se utilizar excitações

convencionais (resposta em fi-eqüência, ensaio de impacto) ou partir do próprio

processo de usinagem, sendo que os primeiros não representam o comportamento do

sistema sob usinagem e os últimos, por sua vez, são requerem grande elaboração.

O método apresentado por TANSEL (1993) analisa o processo de

tomeamento tridimensionalmente com base nas quatro funções transferência que

relacionam os movimentos da peça na direção do avanço e na direção do movimento

de profundidade com o movimento da ferramenta na direção do avanço. A cada uma

dessas funções transferência denomina de função transferência unificada (unified

transfer fimction - UTF). Assumindo a hipótese de tomeamento de barra esbelta,

apenas duas UTF’s são necessárias. O autor vahdou o procedimento através de

prediction of machine tool chatter in milling. ASME Journal ofEngineering for Industry, v. 115,

p.l-8,Feb. 1993.
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ensaios automatizados para previsão da largura limite de corte, destacando ainda sua

utilidade na avaliação do desempenho de tomos.

BARADIE (1993) estudou a estabilidade com abordagem estatística.

Utilizou os coeficientes do processo de usinagem de NIGM et al. (1977) e a

receptância da estrutura, equacionando-os juntamente com seus respectivos limites de

confiabilidade. Com base nesses valores e a partir de dados provenientes de ensaios

de corte, construiu cartas de estabilidade estatísticas, revelando que o limite de

estabilidade possui variação de ±29,5% para confiabilidade de 99% dos coeficientes

do processo enquanto que varia apenas ±4,5% para igual confiabilidade na

receptância da estmtura. Concluiu ser necessário maior aprofundamento na

representação matemática do processo de usinagem para a obtenção de uma confiável

carta de estabilidade.

Algumas publicações concentraram-se em aspectos bastante específicos do

tema trepidação, razão pela qual estão agrupadas a seguir. '

2.1.1. Trepidação no processo de retificação

A trepidação no processo de retificação foi inicialmente tratada como uma

extensão do toraeamento, o qual possui uma única fonte de efeito regenerativo; a

peça. Tal teoria pode ser encontrada, por exemplo, em HAHN (1954) e baseava-se no

fato de que o desgaste do rebolo seria tão pequeno que não influenciaria o processo

regenerativo.

SNOEYS & WANG (1968) apresentaram um sistema de equações que

levava em conta os efeitos regenerativos provenientes do rebolo e da peça. Com base

numa modificação dessas equações, THOMPSON (1974) desenvolve sua teoria sobre

a estabilidade duplamente regenerativa {doubly regenerative síability). THOMPSON

(1977) desenvolveu uma representação matemática para retificação plana e mostrou

que o modelo de HAHN (1954) é um caso particular de seu modelo.

MATSUBARA et al. (1986) concentraram-se no efeito regenerativo

produzido pela peça e estudaram o efeito das variáveis do processo de retificação

sobre a estabilidade.

THOMPSON (1986a) afirmou não ser suficiente o conhecimento do limite

de estabilidade para a retificação, uma vez que esse processo de usinagem é

inerentemente instável, tomando-se necessário saber o que acontece após o início da

trepidação e a partir de qual condição esse fenômeno se toma insuportável. Com essa
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finalidade, assumiu que a intensidade da força de corte pode variar exponencialmente

com o tempo e denominou essa abordagem de Teoria do Crescimento da Trepidação

(Theory of Chatter Growth). THOMPSON (1986b) fez um estudo de casos com a

aplicação dessa nova formulação e comparou com resultados obtidos por seu modelo

anterior. Destacou que o novo equacionamento permite ajustar a velocidade do

rebolo para otimizar o tempo de retificação e também estabelecer intervalos para

dressagem.

EL-WARDANI et al. (1987) desenvolveram modelo matemático para

representar a instabilidade da retificação levando em conta o efeito regenerativo da

peça e da ferramenta. Além de predizerem a instabilidade no processo, determinaram

a taxa de crescimento da trepidação.

THOMPSON (1992) retomou suas publicações anteriores com o objetivo de

aplicar os conceitos a condições de trabalho mais reais. Considerou, especificamente,

velocidades de corte usuais e levou em conta a rigidez de contato na região de corte,

comprovando seu efeito estabilizante.

2.1.2. Simulação da trepidação no domínio do tempo

TLUSTY & ISMAIL (1981) chamaram de não linearidade básica do

processo de usinagem o fato de a amplitude de vibração da ferramenta não crescer

indefinidamente, mas estabilizar-se em um valor finito. Isto deve-se ao fato de que,

uma vez atingida amplitude suficientemente grande, a ferramenta abandona a peça e a

força de corte vai a zero, eliminando a realimentação do sistema. Os autores

apresentaram nova ferramenta para análise da estabilidade de máquinas ferramentas: a

simulação da trepidação no domínio do tempo, levando em conta a não linearidade

básica do processo de usinagem e a variação da orientação direcional do corte no

ffesamento.

O modelo utilizado para equacionamento pode ser visto na figura 2.11, para

corte contínuo (torneamento) e corte interrompido (ffesamento). Aplicado ao

tomeamento, tal método não revelou novas conclusões porém, quando aplicado ao

fi-esamento, revelou que a previsão da largura limite de corte pode ser de duas a três

vezes menor que aquela obtida considerando-se direção e intensidade médias para a

força de corte, o que era praticado até então.
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FIGURA 2.11- Modelos para simulação de vibração no domínio do tempo para (a)

corte contínuo e (b) corte interrompido segundo TLUSTY & ISMAIL (1981)

Exemplos de resultados obtidos com a simulação podem ser vistos na figura

2.12, para processo de fresamento cujo sistema vibratório possui largura limite de

corte = 0,7mm. Na parte (a) da figura observa-se vibrações nas direções x e y

para corte estável (Z> = 0,6mm) enquanto que na parte (b) observa-se surgimento da

trepidação (b = l,2mm).
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FIGURA 2.12 - Vibrações obtidas através de simulação no domínio do tempo

segundo TLUSTY & ISMAIL (1981)
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TLUSTY & ISMAIL (1983) descreveram em maior detalhe a formulação da

simulação no domínio do tempo e apresentaram resultados provenientes de ensaios de

usinagem que validam o programa. Apresentaram a origem do amortecimento no

processo de corte, atribuindo-o à interferência do flanco do dente da ferramenta com

a ondulação da peça. Tal efeito toma-se tanto mais significativo quanto menor for a

velocidade de corte e maior a fi-eqüência da vibração pois dessa forma ter-se-á

ondulações mais curtas e, portanto, com maior inclinação.

TLUSTY et al. (1983) também apresentaram resultados para validação do

programa e o empregaram no processo de ffesamento com o intuito de aumentar o

conhecimento sobre os lóbulos de estabilidade e sobre ferramentas com passo

irregular. Confirmaram a performance superior dos cortadores com passo irregular e

atestaram que o ganho de estabilidade na região de estabilidade condicional não é tão

significativo quanto se pensava até então.

TLUSTY (1986) aplicou os conceitos da simulação no domínio do tempo ao

fi^esamento com altas velocidades de corte (500m/min para ffesamento tangencial e

2000m/min para fi^esamento de topo) revelando que nessas condições o

amortecimento proveniente do processo de usinagem é ausente. Para que sejam

atingidos comprimentos de corte da ordem dos empregados na usinagem com

velocidades usuais, revelou ser necessário um grande acréscimo na rigidez dos

mancais ou, altemativamente, tirar proveito da região de estabilidade condicional, o

que demanda a existência de um modelamento confiável dessa região.

ISMAIL & BASTAMI (1986) apresentaram nova abordagem para aumento

da estabilidade no fi-esamento de topo com ferramenta esbelta. Ao invés de se

concentrar no efeito regenerativo, atacaram o acoplamento de modos através da

redução da rigidez do cortador em um dos modos de vibrar, demonstrando a validade

do procedimento com o auxílio de ensaios de usinagem e simulação no domínio do

tempo.

OTA et al. (1987) desenvolveram equação do movimento e aparato

experimental para avaliar o deslocamento da peça durante tomeamento, considerando

dois graus de liberdade. Apresentaram o desenvolvimento da trepidação, volta a

volta, causada por pequena variação na força de usinagem e também por impacto de
martelo.

JEMIELNIAK & WIDOTA (1989a) desenvolveram programa para simular

vibrações auto-excitadas em sistema com um grau de liberdade aplicável ao processo

de tomeamento. Os autores levaram em conta as não linearidades devidas à
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ferramenta abandonando a peça e à interferência entre o flanco do dente e a superfície

usinada. JEMIELNIAK & WIDOTA (1989b) utilizaram o método para investigar a

razão das quedas repetidas na amplitude de trepidação, uma vez que os estudos

convencionais consideravam a trepidação como tendo freqüência constante,

concluindo que tal fato deve-se à colisão entre a vibração produzida pelo corte

anterior e a vibração propriamente dita.

SMITH & TLUSTY (1991) desenvolveram uma revisão sobre modelamento

e simulação do processo de fiesamento, classificando-os com base no método de

cálculo da força de corte e na forma como consideram o efeito retroativo da

deformação da ferramenta sobre a força de corte. Concluíram indicando as vantagens

do modelo de força regenerativa com deflexão dinâmica, utilizado em TLUSTY &

ISMAIL (1983), onde a força de corte é calculada considerando o avanço por dente,

a deflexão do cortador e a superfície que foi usinada pelo dente anterior.

2.1.3. Otimização estrutural com relação à trepidação

YOSHMURA (1977) propôs método para otimizar estrutura de máquina

ferramenta com relação à trepidação. O princípio fimdamental reside em identificar

qual o modo de vibrar com maior flexibilidade e melhorar nele a distribuição de

energia de deformação. A execução sucessiva desse procedimento identifica e ataca

os pontos críticos da estrutura, resultando em um melhor comportamento.

REDDY & RAO (1978) desenvolveram metodologia para otimizar o

desempenho de máquinas ferramentas com relação à trepidação utilizando-se de

modelos de elementos finitos e do critério de estabilidade de TLUSTY & POLACEK

(1963).

YOSHIMURA (1980) propôs método para otimização estrutural de

máquinas ferramentas visando melhor posicionamento e distribuição de ffeqüências

naturais. YOSHIMURA (1984) desenvolveu anáUse da sensibilidade em máquinas

ferramentas visando avaliar a influências de parâmetros de projeto sobre a resposta

em freqüência da estrutura. Identificou coeficientes de sensibilidade e funções de

avaliação, aplicando ao exemplo simplificado de um tomo.

YOSHIMURA (1986), juntamente com YOSHIMURA (1977), apresentou

um dos poucos trabalhos voltados à avaliação do de desempenho da máquina

ferramenta com relação trepidação ainda na fase de projeto.
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O autor reconheceu a existência de parâmetros que podem ser obtidos com

precisão relativamente boa nessa fase, como por exemplo as ffeqüências naturais, as

flexibilidades modais e a flexibilidade estática. Existem, entretanto, parâmetros que

não oferecem tal facilidade, como por exemplo a razão de amortecimento e a

receptância, os quais dependem de fatores incertos como contato, viscosidade do

óleo, etc. Para tais parâmetros, a abordagem do autor propôs a adoção de valores

mínimos, coerentes com a experimentação. A razão de amortecimento para máquinas

ferramentas, por exemplo, varia entre 0,01 e 0,1. Deve-se adotar, portanto, o valor

0,01 por ser a situação mais crítica. A partir dos valores adotados, seleciona-se quais
os modos de vibrar a serem levados em conta e desenvolve-se a análise do

comportamento da estrutura.

2.2. Os Modelos Clássicos

Em todos as publicações tratando sobre o tema trepidação, os modelos

matemáticos desenvolvidos por TOBIAS & FISHWICK (1958), TLUSTY &

POLACEK (1963) e MERRITT (1965) são referenciados e utilizados como base,

razão pela qual podemos considerá-los como modelos clássicos nesse campo do

conhecimento. O presente trabalho não foge a essa regra. Basear-se-á neles para o

desenvolvimento do modelo matemático de análise das vibrações em máquinas

ferramentas, razão pela qual toma-se oportuno um estudo mais detalhado desses três

pilares.

2.2.1. O Modelo de Tobias

Em TOBIAS (1972), a trepidação é definida como uma vibração violenta

relativa entre a peça e a ferramenta, a qual acompanha de perto a usinagem dos

metais. A característica mais importante desse fenômeno reside no fato de o mesmo

ser gerado e mantido pelo próprio processo vibratório (processo dinâmico de corte),

conforme apresentado por ARNOLD (1946), e não por forças periódicas exteriores, o

que o caracteriza como uma vibração do tipo auto-induzida.

Segundo o autor, do ponto de vista prático, a trepidação em si não tem

interesse algum, sendo que a questão importante reside em como ela pode ser evitada.

Por essa razão não se estuda o caso em que a trepidação está ocorrendo, e sim as

condições que levam a ela, isto é, a condição de limite de estabilidade. Com isto em
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mente, a investigação teórica da trepidação pode ser desenvolvida através dos

seguintes passos;

(i) supõe-se que o processo de corte, em regime estável, tenha sido

perturbado por uma vibração relativa x entre a peça e a ferramenta, e que

tem a direção de um modo natural de vibrar;

(ii) encontra-se a influência da vibração x sobre o processo de usinagem e

determina-se o diferencial de força dPx;

(iii) a partir de dPx, determina-se o amortecimento equivalente do processo

dinâmico de corte e soma-se àquele da estrutura;

(iv) as condições de usinagem sob as quais o amortecimento total seja

negativo são instáveis e causarão trepidação.

A rigor, esse procedimento deveria ser percorrido para todos os modos de

vibrar da máquina ferramenta, porém na prática nota-se que somente uns poucos

modos (os primeiros) são necessários. A seguir, percorre-se cada um desses passos,

apresentando-se as correspondentes equações.

2.2.I.I. Perturbação sobre o sistema vibratório

Adota-se que o sistema sofi-a uma perturbação da forma:

X = Ae^ COS cot (2.1)

2.2.I.2. Determinação do diferencial de força dPx em função da vibração jc

Sob condições estáveis, a variação da força de corte é definida por

dPo = = k^dao + k^í2 (2.2)

onde:

dP^
ka = coeficiente de avanço (N/mm)dv =0

\daJ

V õD.)
ko = coeficiente da velocidade angular (N.s)da = 0
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avanço por volta (mm)

velocidade de corte (m/s)

velocidade angular da ferramenta ou peça (rad/s)

ao

Vo

n

Entretanto, sob condições dinâmicas a força de corte é expressa por:

dP = kida + kidva + kzdn (2.3)

onde;

velocidade de avanço (mm/s)Va

\ãjy
k\ = dva = dCl = a

kl = í42 = dQ = 0

ki = da = dm = 0

No caso de corte estável a velocidade de avanço não é considerada por ser

uma grandeza dependente das demais através da relação:

ü
(2.4)Va = a

2n

Porém, sob condições dinâmicas a espessura do cavaco pode variar

independentemente da velocidade de avanço.

Os coeficientes kl,k2 e k3 são coeficientes sob condições dinâmicas e que,

por isso, só podem ser determinados mediante experiências sob regime dinâmico de

usinagem. Entretanto esses coeficientes estão relacionados com aqueles da eq.(2.2) e,

portanto, a eq.(2.3) pode ser reescrita na seguinte forma, a qual contém um único

coeficiente dinâmico:
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In ao

dP - k\da + {ka-ki) dva+ ka-{ka-k-í) dD. (2.5)
QD

onde;;

ki: coeficiente de espessura do cavaco (N/mm)

coeficiente de penetração (N/mm)

coeficiente da velocidade de corte (N/s^)

ka-ki = K:

ao

kn-(ka- kl)—;
Í2

Se, no processo de usinagem, a ferramenta possuir z arestas, das quais Zc

ativas, a eq.(2.5) é reescrita da seguinte forma;

27r
dva + {zckn-—K—)dn

z Í2

Zc Zc
dP = —kida +—K

z n
(2.6)

z

Como se pode observar, sob condições dinâmicas, há três parâmetros que

podem variar independentemente um do outro, gerando variação na força de corte; a

espessura do cavaco, a velocidade de penetração e a velocidade de corte. Portanto, as

causas da trepidação poderíam ser divididas em três grupos, cada um associado a um

desses fatores

Deve-se destacar ainda que as equações (2.5) e (2.6) somente se aplicam

para sistemas com um único grau de liberdade, e nos quais ocorram pequenas

variações da espessura do cavaco, da velocidade de penetração e da velocidade de

corte. Apesar de a máquina ferramenta possuir infinitos graus de liberdade, adotando-

se a hipótese de que as frequências naturais não estão próximas, pode-se assumir que

ela compõe-se de um número finito de sistemas de um grau de liberdade com massa,

rigidez e amortecimento equivalentes.

Toma-se possível agora estabelecer uma teoria geral da trepidação, aplicável

a um certo número de processos de usinagem. Para tanto, a trepidação será dividida

em dois tipos.
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a) Trepidação tipo A

Ocorre quando as amplitudes x estão no plano perpendicular à velocidade de

corte, independendo de as amplitudes terem a mesma direção do avanço ou serem

perpendiculares a ele. Tal tipo de trepidação está ilustrado na figura 2.13, e ocorre

nos processos de fiiração, fresamento de face e certos tipos de torneamento e

retificação.

T
*XI

Curvo 2-JI ]í-Curvo 1

Jj
Jo'*]) VI,'

c
o

g
u

I

p,

p

FIGURA 2.13 - Trepidação tipo A

Assume-se que a velocidade de corte não se altera, isto é, dí2=0. Embora o

autor reconheça que isso pode não ser verdadeiro durante o processo de usinagem,

justifica tal hipótese pela concordância entre resultados teóricos e experimentais.

A variação da espessura do cavaco é dada pela expressão:

-da = x(t)-x(t-—) (2.7)
zz

o diferencial de força será então obtido por:

In dx
dP^=z^k^ xiO-juxit--) +^K (2.8)

n díz z



Revisão Bibliográfica 32

onde n éo chamado fator de recobrimento e representa o quanto o corte de

uma aresta se sobrepõe à superfície usinada durante o corte da aresta anterior. Por

exemplo, ^=\ para furação e fi^esamento de topo; 0<//<l para tomeamento e

retificação; //=0 durante a primeira ^ parte da rotação da peça ou da ferramenta se

a superfície não houver sido usinada, isto é, se não houver ondulação produzida por

uma operação de corte anterior.

b) Trepidação tipo B

Ocorre quando as amplitudes x possuem componente na direção da

velocidade de corte. Tal tipo de trepidação está ilustrada na figura 2.14, e ocorre em

tipos específicos de tomeamento e retificação.

—

r

^0

Curva II—í| j

Jkí
-Curva I

l\!
/

I
I

s I

P

FIGURA 2.14 - Trepidação tipo B

Conforme ilustrado nessa mesma figura, o deslocamento horizontal ”e

produzido pela flexão x da aresta de corte pode ser obtida por:

ff

e

(2.9)y = —

X

onde:

V: coeficiente de deslocamento, para o qual se adota a convenção:

v<0-=> aresta se move em direção àpeça, conforme ilustrado nafig. 2.14

v>0=> aresta de corte se afasta da peça
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Portanto, a variação da velocidade de penetração da aresta de corte será

levada em consideração através da expressão:

de dx
— = V—

dí dt
(2.10)dr =

A variação da espessura do cavaco é dada pela expressão

-da = v x(t)-icc(t-—) (2.11)
z z

o diferencial de força para este tipo de trepidação será então obtido

substituindo-se as expressões (2.10) e (2.11) na equação (2.6).

Pode-se, entretanto, obter uma única expressão para o diferencial de força, o

qual se aplique aos dois tipos de trepidação apresentados, através da seguinte

equação:

, 2n:'\ dx

zQJ dt
^ziX x(t)-^(t--) +zi-^ndP. -K (2.12)

Rz

onde Ré o raio da peça e os coeficientes unificados k] e K* são dados pela tabela

2.1.

TABELA 2.1 - Coeficientes unificados para a eq. (2.

k: K*Tipo de Trepidação 1

kA K 01

vk kaB üo1 K V-
27!RJ
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2.2.1.3. Determinação do amortecimento equivalente do processo de usinagem

Substituindo-se a eq. (2.1) na eq, (2.12) chega-se à equação de movimento

do sistema;

. dx . _
j + A, —+ A^x = 0 (2.13)

dt dt

onde:

k: r 2n 1

k zQ ° k R)

1

F,+z,A fz

^ kQg)

k:
A, = cdí 1+z^

1
.F

1

k

2n5 f 2nG) ô 2nco
1—sen

zQ O) zQ
^F=1-IJ£

zíl
COS

\

2nS
2nco

F,-ÍLe 1Í2
sen

ZÍ2CD

k
Q= : fator de amplificação

CO)

CO ^: freqüência natural do sistema

k; rigidez estática equivalente do sistema

C: amortecimento equivalente do sistema

CD: freqüência de trepidação

Conforme pode-se extrair da eq. (2.1), a estabilidade dos sistema é

determinada pelas seguintes condições.

S<0=:> sistema estável (amplitude de vibração diminui com o tempo)

sistema instável (amplitude de vibração aumenta com o tempo)
S>0
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Segundo apresentado pelo autor, valem as relações

-2Ô=A

= 4

1

(2.14)

2.2.I.4. Estudo das condições de estabilidade

Conforme exposto, a condição limite de estabilidade será dada por:

s=o (2.15)

Impondo-se a eq. (2.15) à eq. (2.14) chega-se a

K* 2ncúK ^ CO2kcõ1
n

= 0\-zvzsen

‘ k zü ^ k Rk COa zü

(2.16)
\

k:í 2ncoCO
1

1- Hcos= l-]rZ
^ k\ zQJ\CúJ

onde ; é o fator de amplificação efetivo. Leva em conta o amortecimento da

máquina ferramenta e do processo.

As expressões acima são de natureza transcendental, o que as toma muito

difíceis de serem utilizadas na prática. Por essa razão o emprego de sua representação

gráfíca é mais difundido, sendo que tais curvas recebem o nome de diagramas de

estabilidade.

Pode-se demonstrar que, para cada velocidade, existe um fator de

amplificação mínimo tal que para qualquer Q^<Q^ o sistema é estável. é

dado pela expressão:
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1
a =

^ k ^ k

r lk:
1 + z

1
l + 2z2

n

^ L ^ k zN‘ k

(2.17)

onde:

; freqüência natural (Hz)

N : velocidade de rotação (rpm)

^zN^
A curva Q está representada na figura 2.15, na qual nota-se que a

m

f.

forma da envoltória depende do sinal de K*. Essa curva divide o diagrama de

estabilidade em duas regiões: região de estabilidade incondicional na qual

o processo estará sempre livre de trepidação, e região de estabilidade condicional

(a >^^ ), na qual o processo poderá transcorrer na presença ou ausência de

trepidação, conforme será esclarecido a seguir.

0

50

Regiõo «stobilídad* condicional

30
«■

K > O

20

K»=0
- t-

10
» Rcgioo do otfabilidado condícionolK<0

1JL 1 J. ±

0.4 0.8 1.2 1^6 2;0 2.4 2JB0

ZN f P>

f f> . H2

FIGURA 2.15 - Envoltórias do diagrama de estabilidade
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Na figura 2.16 observa-se o diagrama de estabilidade para i*>0 e K* = 0.

Nota-se que é composto por lóbulos que ocupam a região de estabilidade condicional,

cujos pontos de mínimo pertencem à curva representada na figura anterior. As

condições de usinagem que levem o sistema vibratório a um ponto interno aos lóbulos

do diagrama representam usinagem sem trepidação, enquanto que aquelas que

conduzam a pontos externos aos lóbulos levarão à usinagem com trepidação.

0 y/////////////ÁY, y
40

2 7"/
/

7^/

230
X7

/

2 /20
2/

2
2

/

27K /■ /

m
/ *

10

yyk

ÍA 1.6 1.8 2.0 2.2 2/40,2 0,4 0.6 OJS 120

ZN
I£1
Hzfn

FIGURA 2.16 - Diagrama de estabilidade para k* >0 e K* = 0

2.2.I.5. A Evolução do Modelo

O modelo apresentado, desenvolvido por TOBIAS & FISHWICK (1958),

supõe que o sistema vibratório possua apenas um grau de liberdade, hipótese essa que

limita o estudo apenas a estruturas que possuam modos de vibrar bastante distintos.

Com vistas à superação dessa e de outras simplificações, GURNEY & TOBIAS

(1962) desenvolveram um método gráfico mais geral para análise da estabilidade de

máquinas ferramentas, enquanto que SWEENEY & TOBIAS (1963) o fizeram na

forma algébrica.

De acordo com este último, conforme relatado em TOBIAS (1972), o

deslocamento na direção perpendicular à aresta de corte pode ser obtida pela

expressão
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x^[G{a})+jH{(oyfP (2.18)

onde:

G(ío): parte real da receptância cruzada entre as direções do deslocamento e da força

H{(o) : parte imaginária da receptância cruzada

O conceito de receptância será apresentado no próximo capítulo. Para

facilitar uma apresentação clara do método, desprezar-se-á o efeito da velocidade de

penetração, isto é, tomar-se-á K=0. Com isso em mente, o incremento da força de

usinagem é obtido pela expressão

T
dP = z^kj x(t)-^(t ) (2.19)

z

Combinando-se as duas expressões anteriores chega-se a

x(t) = -[G(co)+jH(0})^,k, x(t)-nx(t- (2.20)

sendo que o sinal negativo origina-se do fato de P e íZP possuírem sentidos positivos

opostos, conforme convenção adotada pelos autores. Da última expressão chega-se a

T

{g((0) + zjc^ [g^ (o) ) + (co;]} - jH((o)
fJz,k\G^(co) + H^((o)

(2.21)
x(t)

Dessa expressão deduz-se que o ângulo de fase entre dois cortes sucessivos é

dado por
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-H((o)
So^arctg (2.22)

G((o) + zX [G^ ( Oi)+H^ (to)]

Na condição do limite de estabilidade tem-se

z
= / (2.23)

x(t)

Impondo-se essa condição à eq. (2.21) e elevando-se ambos os membros ao

quadrado chega-se a

1
k, = (2.24)1

z, -G(aj) ± [G" (íoJ + H^ (coj\ -H^((o)

A velocidade de rotação da peça ou ferramenta pode ser facilmente obtida a

partir da eq. (2.22) observando-se que qualquer ângulo na forma d = 9g +nn:, n
ú}T

a satisfaz, e lembrando ainda que 0 = , rpm-60.f, f = yrp. Substituindo-se
z ' ^

essas relações chega-se a

60. <o

(2.25)rpm =
z(eo+nn)

onde rpm é a velocidade de rotação da peça ou ferramenta em rpm.

Representando-se graficamente o coeficiente de espessura do cavaco ki

como função da rotação, obtidos pelas equações (2.24) e (2.25), obtém-se o gráfico

de lóbulos ilustrado na figura 2.17 onde a linha contínua representa o limite de

estabilidade. Isto é, para uma dada rotação o ponto sobre essa linha representa o valor

máximo de ki para o qual o processo ainda é estável.
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FIGURA 2.17 - Diagramas de estabilidade segundo SWEENEY & TOBIAS (1963)

Na figura 2.17, o gráfico a foi obtido com fator de recobrimento fi = 1 o

gráfico b com ^, e o gráfico c com ^ = j/
0, isto é, à medida que se reduz o efeito regenerativo, o limite de estabilidade

tende a uma reta horizontal.

É digno de nota que ao se considerar trepidação puramente regenerativa, isto

é, // = /, a eq. (2.24) reduz-se a reduz-se à eq. (2.26), expressão essa bastante

semelhante à que será apresentada por Tlusty.

, mostrando que à medida que8

-1
(2.26)kj =

2G((0)
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2.2.2. O Modelo de Tlusty

Segundo KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970), sob certas condições

surgem vibrações no processo de usinagem, as quais podem até mesmo aumentar de

intensidade, levando-o a uma condição de instabilidade. Essas vibrações pertencem à

classe das vibrações auto-excitadas, tendo como fonte de energia de excitação o

próprio processo. Na usinagem dos metais, tais vibrações são conhecidas como

trepidação.

A figura 2.18 exibe os parâmetros básicos a serem considerados no

desenvolvimento da presente teoria. A direção (7*) corresponde à direção

perpendicular à aresta de corte, isto é, trata-se da direção na qual a vibração produz a

máxima variação na espessura do cavaco. As direções {Xj) q correspondem às

direções de vibração da estrutura respectivamente nos modos de ordem j e k. A

direção (P) é aquela na qual atua a força de usinagem. Os ângulos existentesentre as

direções (A, ) e a direção (7*) são chamados a, enquanto que o ângulo entre (P) e

(7*) será chamado de >0. 7 é a amphtude da vibração produzida enquanto que 7^ é a

amplitude produzida no corte anterior.

FIGURA 2.18 - Diagrama básico para o processo de vibração auto-excitada

segundo KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970)

Os autores salientam que figura 2.18 deve ser entendida como a ilustração

de um caso tridimensional, porém visto no plano (7*,P). Como geralmente as

direções ( A,.) não situam-se nesse plano, os ângulos a, devem ser entendidos como

ângulos no espaço.

No desenvolvimento de sua teoria, KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970)

assumem as seguintes simplificações, as quais, segundo os autores, afetam em pouco

os resultados:
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a) o sistema vibratório da máquina é linear;

b) a direção da componente variável da força de corte é constante;

c) a componente variável da força de corte depende apenas da vibração na

direção normal à superfície de corte (7*);

d) o valor da componente variável da força de corte varia proporcional e

instantaneamente com o deslocamento produzido pela vibraçãona direção
(n-.

e) a freqüência de vibração e a diferença de fase existentes entre as

ondulações produzidas por dois cortes subseqüentes sobrepostos não são

influenciadas pela relação comprimento de onda/comprimento de corte.

Tal hipótese corresponde à adoção de comprimento de corte infinito, o

que na prática corresponde ao processo de plainamento.

As implicações geradas especificamente pelas duas últimas hipóteses serão

discutidas mais à ífente.

O processo de usinagem pode ser descrito pela equação (2.27):

(2,27)

onde;

R: coeficiente dinâmico de corte (N/mm^)

b: largura de corte (mm)

->"0): espessura do cavaco (mm)

O coeficiente dinâmico de corte encontra-se tabelado em TLUSTY &

KOENIGSBERGER (1970) para tomeamento de 36 tipos de aço sob várias

velocidades de corte e avanços.

Por sua vez, o comportamento da estrutura da máquina ferramenta pode ser

descrito pela expressão:
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y=P0(6)) (2.28)

onde:

0(o3) .- receptância cruzada da estrutura entre as direções P e Y* (mm/N)

Segundo KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970), receptância é definida

como o quociente entre a amplitude do deslocamento e a amplitude da força

excitadora, onde esta última é, por definição, harmônica.

Como os autores dispõem, experimentalmente,apenas da receptância direta

nas direções dos modos naturais de vibrar da estrutura, isto é, da receptância obtida

quando se excita a estrutura e se mede a vibração na mesma direção (X.), para a

obtenção da receptância cruzada utiliza-se dos fatores direcionais u.;

i=n

0(o}) = G{(o)+jH{a)) = ^ m,G, + ju^H, (2.29)
1=7

onde:

G(íü): parte real da receptância cruzada

H{(o) : parte imaginária da receptância cruzada

G,: parte real da receptância direta do modo i

: parte imaginária da receptância direta do modo i

u- - cosa^ co5(a, - 0) : fator direcional para o modo i

Os fatores direcionais projetam a força de usinagem na direção dos modos,

obtendo assim a parcela da força que excita cada modo e consequentemente a

contribuição de cada um dos modos. A seguir, esses fatores projetam a contribuição

de todos os modos na direção desejada (7*).

Combinando-se as equações (2.27) e (2.28) obtém-se:

(2.30)
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Após modificações:

o/ yRb^^^)
(2.31)

Com base na eq. (2.31) observa-se que y* < y] representa um sistema

estável enquanto que y* > yl representa um situação de instabilidade. Portanto, a

condição limite de estabilidade é dada pela expressão:

yo
(2.32)

0(co)y

Ou, de outra forma:

yRb^G{(o)+jH((o)
(2.33)

G{a))+jH{ü})

Como o valor de Rb é real e positivo, as partes imaginárias do numerador e

do denominador são iguais e, portanto, a condição limite de estabilidade se reduz a:

(2.34)
G((o)

A expressão (2.34) só será satisfeita se:

(2.35)
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De onde vem que

h = —J—
2RG{(o)

(2.36)

Como R e b, para terem sentido físico, são valores reais e positivos, o valor

mínimo da largura de corte b na condição limite de estabilidade será atingido quando

a receptância cruzada G{ú)) também tiver seu valor mínimo. Um gráfico típico para a

fimção G{co) está ilustrado na figura 2.19.

G

± J-

frequência

FIGURA 2.19- Parte real da receptância cruzada

Portanto, a forma final para o limite mínimo de estabilidade, de acordo com a

teoria básica de Tlusty, é dada por:

I
(2.37)^lim

2RG_.
mtn
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Neste ponto do desenvolvimento, KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970)

retiram as hipóteses (d) e (e) inicialmente assumidas, tomando seu modelo mais

próximo àquele utilizado por outros pesquisadores (como, por exemplo, Tobias) e

discutem o seu efeito.

2.2.2.I. Considerando a defasagem entre a força de corte e a vibração

Abandonando-se a hipótese (d) passa-se a considerar a existência de um

ângulo de fase entre a variação da força de corte e a vibração. O coeficiente dinâmico

de corte i? e a vibração y* adquirem então a seguinte configuração:

R = re^P

* * I ur

y

(2.38)

onde:

p: ângulo de fase entre a força de corte e a variação da espessura do cavaco

y/ : ângulo de fase entre as ondulações de cortes sucessivos

Combinando-se as equações (2.27) e (2.38) chega-se à nova formulação do

limite de estabilidade:

y
(2.39)

P Rb P

A representação da eq. (2.39) no plano complexo aparece na figura 2.20,

onde se pode observar que o valor de será encontrado quando o comprimento do

for máximo, o que, considerando-se p constante para qualquer
1

vetor

Rh

y
'p no qual a tangente k 0((a) seja inclinadaffeqüência, vai ocorrer para o ponto

de -p com relação ao eixo imaginário.
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FIGURA 2.20 - Receptância no plano complexo

Partindo da eq. (2.32) e substituindo as expressões (2.38) os autores

mostram que é possível se obter uma nova expressão, chamada de receptância

cruzada modificada:

(2.40)Cy = Gcos p-Hsen p

A partir dela, pode-se obter novamente a condição limite na forma:

1
(2.41)^lim

2r0’L.
mn

Os autores destacam que, ao se analisar a estabilidade de máquinas

ferramentas com o intuito de recomendar mudanças para melhora de seu
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comportamento dinâmico, é mais importante encontrar a contribuição individual dos

modos que encontrar o valor de com grande acuracidade. Nesse sentido, a

existência da fase p não oferece grande contribuição, embora seja um bom método

para análise do processo de usinagem.

1.12.1. Considerando a condição de compatibilidade geométrica

Abandonando-se a hipótese (e) passa-se a considerar o efeito da condido de

compatibilidade geométrica da fase y/, entre ondulações subseqüentes, sobre a

estabilidade.

Conforme apresentado em KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970),

equacionando-se o sistema vibratório para cortes sucessivos chega-se a:

w n

— + (D-p
2 2

(2.42)

1 1
bR^- (2.43)

2{G COS p-Hsen p) 2<lr

onde.

y/ : ângulo de fase entre as ondulações de cortes sucessivos

ç: ângulo de fase entre a força de corte e a vibração.

p: ângulo de fase entre a força de corte e a variação da espessura do cavaco

Porém, a fase y/ também é dada independentemente pela relação

2^
(2.44)y/ =

V

onde:

/ : ffeqüência de trepidação (Hz)

V: velocidade de corte

/: comprimento da circunferência no tomeamento ou passo dos dentes do cortador

no fi-esamento
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A combinação das equações (2,42) e (2.44) filtra, dentre todos os valores

matematicamente possíveis de 0 , aqueles que fisicamente podem ocorrer. Portanto,

quando se equaciona o sistema vibratório sob a hipótese (e) obtém-se a situação mais

crítica, supondo-se então que o sistema ajustaria y/ tal que a energia proveniente da

trepidação seria máxima.

Ao se abrir mão da referida hipótese, ocorre um "efeito estabilizante", o qual

é da máxima importância quando se busca desenvolver análise da estabilidade, sendo

tanto mais relevante quanto menor for a relação Ijw, onde w é o comprimento da

ondulação produzida sobre a peça usinada.

TT

I

111
l11 I11 l1

1\ 1 I

l I
f. tt

\ 1 \\
1 i.1-3

T
1-2- T
iis

M

105 :zz:

fl/min
T-T1 I "r~r TI I 1 II I 1 I I I I I sT

111 r TTT 957S65 lOO55 90807050 60

FIGURA 2.21 - Lóbulos de limite de estabilidade para fi-esamento
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Um diagrama de estabilidade construído através da combinação das equações

(2.42), (2.43) e (2.44) pode ser visto na figura 2.21, apresentando a formação de

lóbulos conforme apresentado por Tobias.

Os autores destacam que o abandono das hipóteses (d) e (e) se faz

necessário quando o estudo enfoca o processo de usinagem (desenvolvimentode

ferramentas com passo irregular por exemplo) porém quando se visa o aprimoramento

do projeto da máquina ferramenta elas trazem excessiva complicação em troca de

pouco beneficio adicional.

2.2.3. O Modelo de Merritt

Segundo MERRITT (1965), a trepidação é um incômodo à usinagem dos

metais, sendo que a trepidação violenta freqüentemente observada durante o processo

de corte é causada por vibração auto-excitada. Dessa forma, a trepidação pode ser

definida como uma instabilidade do processo de corte em combinação com a estrutura

da máquina.

Em sua abordagem matemática o autor assume ferramenta puntual

executando tomeamento sob corte ortogonal, conforme ilustrado na figura 2.22, e

que o processo de usinagem não possui comportamento dinâmico.

FIGURA 2.22 - Corte ortogonal em tomeamento segundo MERRITT (1965)
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2.2.3.I. Equação da espessura de corte

A espessura instantânea do cavaco a ser cortado pode ser expressa por

a(t)^ao(t)-y(t) + f^(t-T) (2.45)

onde:

a(t)\ espessura instantânea de corte (in)

ag(t)\ espessura de corte média ou de regime (in)

y(t): deslocamento relativo entre peça e ferramenta, normal à superfície de corte (in)

f.j: fator de recobrimento

t-‘Án ; período entre dois cortes sucessivos (s)

z: número total de arestas cortantes da ferramenta

N: velocidade de rotação do eixo árvore (cps)

Aplicando-se a Transformada de Laplace à expressão anterior,chega-sea

-Tsy(s)
a(s)^a„(s)-y(s) + ^ (2.46)

2.2.3.2. Equação do processo de usinagem

Segundo MERCHANT^ apud MERRIT (1965), o processo de corte em

regime permanente pode ser descrito por

F(t) = kfl(t) (2.47)

^MERCHANT, M.E. Basic mechanisms of metal-cutting process. ASME Journal of Applied

Mechanics, v.ll, p.A-168, 1944 apud MERRITT, H.E. Theory of self-excited machine-tool

chatter. ASME Journal ofEngineering for Industry, v.87, n.4, p.447-454, Nov. 1965.
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onde:

F(t) : força de corte resultante ou vetor força excitando a estrutura (Ib)

: rigidez de corte direcional estática; declividade da curva F versus a (Ib/in)

Aplicando a Transformada de Laplace também a esta expressão tem-se

F(s) = kfl(s) (2.48)

2.2.3.3. Equação da estrutura

FIGURA 2.23 - Estrutura com um grau de liberdade segundo MERRITT (1965)

Tomando como exemplo o sistema de um grau de liberdade ilustrado na

figura 2.23 e aplicando a ele a segunda lei de Newton, tem-se:

y(t) y(t)

^ dt cosa
y(t)

+ kiF(t)cos(a,-p) = m—
dt cosa

(2.49)+ c

cosa.1 1

Através da Transformada de Laplace, tal expressão chega a:

y(s) ^

Fís)-^

1

(2.50)
5^ 2ÔjS

+1J+m

CO, CO
1
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onde:

k
(o] = m

d,=I

kjTn

1/ -Si
k

gj =cos(ai-p)cosa^

k^: irgidez estática direcional da estrutura (Ib/in)

Por conveniência, a eq. (2.50) pode ser escrita na forma

F(s) k„
(2.51)

onde GJs) é a flexibilidade dinâmica normalizada, e pode ser expandida para

sistemas com vários graus de liberdade.

2.2.3.4. Diagrama de blocos para a trepidação

As equações (2.46), (2.48) e (2.51) são as expressões básicas necessárias

para definir o sistema. A interdependência dessas três relações pode ser melhor

observada no diagrama de blocos da figura 2.24.

Duas realimentações podem ser observadas: uma primeira realimentação de

posição (percurso primário) e uma segunda realimentação de posição atrasada

(percurso regenerativo). A primeira realimentação está sempre presente enquanto que

a segunda pode ou não estar presente, dependendo do fator de recobrimento. Se este

for nulo a trepidação recebe o nome de trepidação primária, caso contrário será

chamada de trepidação regenerativa.
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Dinâmica do

processo de

usinagem

Dinâmica

da estrutura

u(s)Uo(s) F(s) y(s)
1+ +

yOJs)K

retroalimentação primária

retroalimentação regenerativa -Ts

\xe

FIGURA 2.24 - Diagrama de blocos do ciclo da trepidação segundo MERRITT

(1965)

A função transferência relacionando aQ(t) e a(t) pode ser obtida

resolvendo-se as três equações simultaneamente ou pode ser extraída diretamente do

diagrama de blocos, chegando-se a:

a(s) 1

(2.52)
ao(s)

m

2.2.3.5. Estabilidade do ciclo da trepidação

A equação característica do ciclo da trepidação é dada por:

I+(l-^-^-)^GJs) = 0 (2,53)

Substituindo s = jco e observando que

yGjj<o)=
F(jo}) y(jco) ^y(Jco)
u(jo}) F(j(o) u(jQ})

(2.54)
m

chega-se a:



Capítulo 2 55

y(j(o)
= G (2.55)cp

u(J(o)

-1

, cujo gráfico é o lugar geométrico dos pontos críticos.onde G
-j<úTcp

1-fje

Observando que coT = 27fr = 2n(n+v), onde 0<v<l é chamado de fator

de fase e que para n inteiro, a equação descrevendo o lugar

geométrico dos pontos críticos pode ser reescrita na forma:

-7

(2.56)G
-j2nvcp

1-/je

A análise da estabilidade consiste em traçar-se o gráfico da função yju,

dada pela eq. (2.54) sobre papel especialmente preparado contendo os contornos de

G^ para ju constante e v constante, conforme pode ser observado na figura 2.25.

FIGURA 2.25 - Gráfico para determinação das condições de estabilidade segundo

MERRITT (1965)
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À medida que a espessura de corte é aumentada, aumenta e a curva

representando y/u expande-se, interceptando o apropriado contorno de . Se o

valor de é tal que não ocorra interseção então o sistema é absolutamente estável,

isto é, estável para qualquer velocidade. Caso ocorra interseção, o sistema é instável

às velocidade dadas pela relação

1 _ /
(2.57)

zN v+n

onde n é um número inteiro.

TABELA 2.2 - Pontos de interseção e velocidades criticas

kjk fM n=0 n=l n=2 n=3 n=4Vm

31,5 0,758 42,4 18,1 11,5 8,420,105 6,65

36,5 16,7 10,850,12 30,8 0,843 8,0 6,36

12,232,62 0,67 48,7 19,5 8,89 6,98

34,5 16,2 10,6 7,860,15 30,56

33,65

0,884 6,25

0,63 53,4 20,65 12,8 9,26 7,28

15,9 10,430,20 30,45 0,916 33,2 7,77 6,20

35,1 0,6 58,8 22,0 13,5 9,75 7,63

15,350,50 30,24

42,35

0,968

0,545

31,2

77,7 27,4

1,0 30 0,99 30,1

52 0,526 98,8

Tomando o exemplo da figura 2.25 e assumindo tomeamento com fi = 1,

MERRITT (1965) obteve os resultados apresentados na tabela 2.2

A representação gráfica dos pontos de interseção origina a carta de

estabilidade ilustrada na figura 2.26. Nessa figura observa-se ainda, na porção

superior, o gráfico da freqüência de trepidação.
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FIGURA 2.26 - Carta de estabilidade obtida segundo MERRITT (1965)

2.2.3.6. Critério de estabilidade simplificado

Observando que, dentre outros fatores, não existe uma única carta de

estabilidade para uma mesma máquina pois esta depende da orientação espacial do

processo de usinagem, MERRITT (1965) propõe um critério simplificado de

estabilidade assumindo, a favor da segurança, a pior situação passível de ocorrer:
// = 7. Com isso em mente, chega-se à eq. (2.58), a qual foi primeiro obtida por

Tlusty.

k
K--

m

(2.58)
2Re\GAicí))

onde Re GAjo)) é a parte real da receptância da estrutura.

Ponderando que a obtenção da parte real da receptância da estrutura é por

demais complexa, o autor propõe um critério ainda mais simplificado:

.4 (2.59)
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onde kj é o mínimo valor da rigidez dinâmica medida dentre todas as orientações

possíveis para a força de corte. Segundo o autor, o critério apresentado na eq. (2.59)

apresenta sempre resultados em favor da segurança e dá uma melhor aproximação

para casos complexos (vários graus de liberdade, estruturas complexas) que para

casos simples.
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fli

^CAPÍTULO 3

ANÁLISE DA ESTABILIDADE CONTRA

TREPIDAÇÃO DE MÁQUINAS
FERRAMENTAS

3.1. Descrição do Movimento da Estrutura

Segundo LIRANI (1978), a equação do movimento para uma estrutura

amortecida, com vários graus de liberdade, submetida à ação de forças, pode ser

expressa conforme as seguintes expressões, dependendo do tipo de amortecimento
adotado. Em caso de amortecimento viscoso tem-se:

(3,1)

Para o caso de amortecimento histerético tem-se:

[M]\q(t^ + j[HÍq(Á + [KÍq(t\ - {P(t)} (3.2)

onde:

matriz de massaM :

[C] matriz de amortecimento viscoso

[H], matriz de amortecimento histerético
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matriz de irgidez

vetor deslocamento{q(t)}-

{Pd)}: vetor de carregamento

unidade imaginária

Tais expressões serão apresentadas em detalhes mais adiante. No momento,

toma-se importante estudar alguns casos particulares de movimento.

3.1.1. Vibrações Livres Não Amortecidas

Diz-se que uma estmtura vibra livremente quando se movimenta sem a

atuação de forças. Esse comportamento é atingido quando, por exemplo, a estmtura é

abandonada a partir de um deslocamento inicial. Tal situação é descrita pela

expressão:

••

(3.3)

Assume-se que a estmtura vibre segundo movimento harmônico simples, o

qual pode ser descrito pela expressão

{q(t)} = {q}sen{ojt + é) (3.4)

Substituindo-se essa expressão, a eq. (3.3) reduz-se então a:

[^]{^} = (o^[M]{q} (3.5)

Essa equação representa um autoproblema, no qual as matrizes [á" e \M

são conhecidas. Uma vez solucionado, na sua forma mais tradicional, serão obtidos n
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autovalores a cada um deles correspondendo um autovetor (Z). Cada um

dos valores provenientes dos autovalores representa uma das freqüências naturais

da estrutura enquanto que o correspondente autovetor {X}. é o respectivo modo de

2 y
CO

vibrar.

A propriedade de ortogonalidade dos modos de vibrar em relação às

matrizes de massa e irgidez é muito importante, e pode ser expressa por;

{X]’:[M]{X).=0
(3,6)para i ^ j

Sabendo-se que

{X}^ IM]{XI = (3.7)

Fazendo-se então

(3.8)
a

Os novos vetores {«). assim obtidos são chamados de modos de vibrar

ortonormalizados, para os quais são verdadeiras as relações:

0,i^j

li = J
(3,9)
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3.1.2. Vibrações Forçadas Não Amortecidas

A equação do movimento para uma estrutura não amortecida sob ação de

forças pode ser expressa por

#•

(3.10)

Para solucionar-se tal equação, alguns conceitos se farão necessários.

Chama-se matriz modal à matriz [C7] formada pelos modos de vibrar, da seguinte

forma:

’^]=H

Até o presente momento tem-se utilizado das coordenadas geométricas {g}

para representar o deslocamento de um corpo. Entretanto, na análise da reposta

dinâmica de sistemas lineares, os modos de vibrar fornecem uma representação muito

mais útil. Com isto em vista utilizar-se-á da seguinte transformação de coordenadas:

{q(t)} = [U]{y(t)} (3.11)

Os elementos do vetor são chamados de coordenadas normais. Com

isso em mente, a eq. (3.9) pode ser reescrita na forma:

MlvÍy~(t)\+[KluÍy(t)\ = [P(t)} (3.12)

Pré-multiplicando-se essa equação pela matriz modal transposta tem-se:

[UÍ[MlU'^y(t)^+[U^[KlU'^y(t)^ = [U^{P(t)} (3.13)
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Impondo-se a essa expressão as relações apresentadas em (3.9);

(3.14)

onde [/] representa a matriz identidade e <yf é uma matriz diagonal cujos

elementos não nulos são dados pelos quadrados das freqüências naturais. O

movimento do sistema pode então, através dessa mudança de coordenadas, ser

expresso como um conjunto de n equações desacopladas na forma;

••

y,(tH<oUt)={u)]{P(t)} (3.15)

Admitindo-se excitação harmônica, a expressão (3.14) pode ser reescrita

como;

a] 0

, {yHunp}-^V]{yh (3.16)
0 i ú)

onde a> representa a ffeqüência de excitação. Dessa expressão chega-se facilmente a;

0 0

1

0 [C/f {/>}, para[y((o)} = 0 (3.17)(O^G),

0 0

Para obter-se o movimento da estrutura descrito pelas coordenadas

geométricas basta executar-se a transformação de coordenadas descrita na eq. (3.11).

Dessa forma, cada grau de liberdade movimentar-se-á conforme a expressão:
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(3.18)0)^0)

’=i

Adota-se o índice c em [q/o))] para indicar que a resposta é conservativa,

isto é, a resposta é obtida sem considerar amortecimento na estrutura.

3.1.3. Vibrações Forçadas Amortecidas

A equação do movimento para uma estrutura amortecida submetida à ação

de forças foi apresentada nas equações (3.1) e (3.2). Adotando-se excitação

harmônica, essas expressões podem ser unificadas na seguinte forma:

-a^[M\[q(l)) + j\j\{q(t)} + [K]{q(t)} = {P(0) (3.19)

onde J] é a matriz de amortecimento generalizada, definida por:

j]^(o{C] + [H] (3.20)

Para solução da equação do movimento toma-se necessário dividir a

abordagem em dois casos, em função do modelo de distribuição do amortecimento.

3.1.3.1. Amortecimento Proporcional

Para que a eq. (3.19) seja resolvida de maneira simples, toma-se interessante

que a matriz de amortecimento satisfaça as condições de ortogonalidadecom relação

aos modos de vibrar, à maneira do que ocorre com as matrizes de massa e de rigidez,

conforme apresentado na equação (3.6). Ou seja, é importante que se seja verdadeira

a relação:

{X}J[y]{jf}^=0.para/í> (3.21)
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Conforme apresentado por CLOUGH & PENZIEN (1975) para o caso de

amortecimento viscoso, um número infinito de matrizes formadas pela combinação

das matrizes de rigidez e massa, na seguinte forma, satisfazem tal condição:

:c]=["Ef(["rw)‘} (3.22)

onde «j é uma constante arbitrária e 6 é um número inteiro. Este tipo de distribuição,

segundo VAROTO (1991), recebe o nome de amortecimento proporcional. Ainda

segundo CLOUGH & PENZIEN (1975), um caso particular da expressão anterior,

conhecido como amortecimento de Rayleigh, é por vezes utilizado:

:c]=í;,[M]+7.[r (3 23)

onde T]^ e t]^ são fatores de proporcionalidade pertencentes ao conjunto dos

números reais.

O presente trabalho adotará um arranjo particular do amortecimento de

Rayleigh para a construção da matriz de amortecimento, conforme apresentado em

LIRANI (1978) e LIRANI (1985). O tipo de amortecimento, bem como a respectiva

formulação para a matriz de amortecimento generalizada [ J] é apresentado a seguir:

c] = =■[./] =

Ç]=nk[K]=>[J] = o«lt[K

a) viscoso proporcional à massa:

b) viscoso proporcional à rigidez:

c) histerético proporcional à massa:

d) histerético proporcional à rigidez:

Aplicando-se à eq. (3.19) a transformação apresentada na eq. (3.11) e pré-

multiplicando-se pela matriz modal chega-se a:

-a’[U^[M\U][y(t)}+i[U'í[JlU]{y(t)}+[U'^{KlU'^y(t)} = [U^P(t)}
(3.24)
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Utilizando-se das relações de ortogonalidade apresentadas em (3.9) tem-se:

-o>’[I]{y(l))+p,\{):(t)}+U,íh(t)} = [U^P(t)} (3.25)

onde [<?„ ] = [U ^ *^][^] ® matriz diagonal cujo valor dos elementos é função do

tipo de amortecimento adotado. Tendo-se em mente as relações de ortogonalidade

apresentadas na eq (3.9) pode-se demonstrar que para;

Su = (OVm

6, = ari,(o]

Ô = 77
n Im

Sii =

a) amortecimento viscoso proporcional à massa;

b) amortecimento viscoso proporcional à rigidez:

c) amortecimento histerético proporcional à massa:

d) amortecimento histerético proporcional à rigidez; (3.26)

Segundo CLOUGH & PENZIEN (1975), para amortecimento viscoso

proporcional vale ainda a relação:

{7/}^[C]{w}. =2^,íy,M; (3.27)

onde:

razão de amortecimento modal do modo /

M = K}[M]{a,): massa modal do modo;

Devido ao fato de estarem sendo empregados modos ortonormalizado s, a

massa modal será sempre igual à unidade, conforme apresentado na eq. (3.9). Com

base nessa observação e tendo-se em mente a definição da matriz de amortecimento

generalizada apresentada na eq. (3.20), uma outra forma possível de se expressar o

valor de , a qual será também utilizada neste trabalho é dada por:

(3.28)(5, =2^,(U,ío
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Conforme apresentado em LIRANI (1978), tomando-se a eq. (3.25), pode se

mostrar que:

rr
0

0

0). - ú)^
{y(ío)} = -j

[(o^^-co^y +õl_-0)^

0 0\L

(3.29)

Utilizando-se da transformação apresentada na eq. (3.11), a resposta da

estrutura, em coordenadas geométricas, é dada por:

/r

íüf -íy^
- W (3 30)-j

+5l_i=l

Deve-se notar que cada componente do vetor resposta possui a forma:

(3.31)

onde ql e ql representam respectivamente a parte real e imaginária da componente

k.

3.I.3.2. Amortecimento Não Proporcional

Caso a equação (3.22) não seja satisfeita, o amortecimento é dito não

proporcional. A solução da equação do movimento toma-se então muito mais difícil

pois as equações não podem ser desacopladas pela transformação em coordenadas

normais.

Este trabalho adotará o método da inversão modificada, desenvolvido por

LIRANI (1978), o qual é apresentado a seguir.
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No caso de vibrações forçadas não amortecidas, a equação do movimento a

ser solucionada foi apresentada na eq. 3.10 e, para excitação harmônica, pode ser
reescrita na forma:

(3.32)

A solução dessa equação encontra-se na equação (3.18), a qual pode

também ser escrita como:

(3.33)

onde:

(3.34), para o? ^
i=I

Comparando-se as equações (3.32) e (3.33) pode-se ver que

(3.35)

A equação do movimento para estruturas amortecidas submetidas à

excitação harmônica foi apresentada na eq. (3.19), a qual pode ser rearranjada na

forma:

{-®^[M]+[44yp]]{í)={i>} (3.36)

onde a resposta desejada possui a forma:
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{?} = {?'}+y{í'} (3,37)

Pré-multiplicando-se a equação (3.36) por [5] e utilizando-se das relações

(3.33) e (3.35) chega-se a;

(3.38)

onde [f^] = [5][7].

Portanto, a resposta da estrutura será dada por:

(3.39)

Sabe-se que a inversa de uma matriz complexa [R]+ possui a forma

Q]+jW\ onde:

-1

[e]=([íMsM-'[5])
[»']=-W'Me]

(3,40)

Impondo-se esses conceitos à eq (3.39) chega-se a:

y]=-H9'}
(3.41)

Como a inversão de matrizes é um processo computacional por demais

trabalhoso, pode-se reescrever as expressões contidas em (3.41) trocando-se tal

operação pela resolução de um sistema linear. A resposta da estrutura pode então ser

obtida pelo seguinte conjunto de equações:
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(3.42)

Portanto, a obtenção da resposta de uma estrutura com amortecimento não

proporcional, submetida a carregamento harmônico, através do método da inversão

modificada pode ser resumida nos seguintes passos:

a) cálculo da matriz [V

b) obtenção da resposta conservativa:

yh-nw)

c) obtenção da parte real da resposta amortecida:

d) cálculo da parte imaginária da resposta amortecida:

3.2.. Modelo Teórico Adotado para Análise da Estabilidade

3.2.1. Obtenção da Receptâncía da Estrutura

Conforme apresentado no capítulo 2, SWEENEY & TOBIAS (1963)

relacionaram a variação na força de corte com o deslocamento na direção

perpendicular à aresta de corte através da expressão (2.18), a qual está transcrita a

seguir:

x = [G{ú}) + jH{ío)^P

onde G{ú}) + = 0(co) é definida como a receptância da estrutura.

Segundo KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970), receptância, também

chamada de flexibilidade dinâmica, é definida como o quociente entre a amplitude do

deslocamento e a amplitude da força excitadora, onde esta última é, por definição,
harmônica.

Os autores distinguem dois arranjos possíveis de aplicação de força

excitadora e aquisição de deslocamento para obtenção da receptância, conforme
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apresentado na figura 3.1. No primeiro, representado na figura 3.1.(a), a força P age

sobre o ponto a na direção (P) enquanto que o deslocamentoX do próprio ponto a é

medido na direção ÇQ. Neste trabalho, a receptância assim obtida será denominada

receptância absoluta. No segundo, representado na figura 3.1.(b), a força age

relativamente entre os pontos a; e e o deslocamento relativo X entre os pontos ai e

a2 na direção (X) é medido. A receptância assim obtida será denominada receptância

relativa.

(X)
(X)

/
/

he E

7x
/

a)
/

Y

iP

B

cj

FIGURA 3.1 - Configurações de forças e deslocamentos para obtenção da

receptância

Chama-se receptância direta àquela obtida quando a força excitadora e o

deslocamento medido localizam-se sobre a mesma direção, conforme ilustrado na

figura 3.1.(a) e 3.1.(b). Por outro lado, define-se receptância cruzada àquela obtida

quando a excitação e o deslocamento repousam sobre direções diferentes, conforme

figura 3.1.(c).

Conforme apresentado na seção 3.1, uma vez definida a estrutura (definidas

suas propriedades de massa, rigidez e amortecimento), pode-se obter o deslocamento

em quaisquer graus de überdade produzidos por uma excitação também aplicada a

quaisquer graus de liberdade.

Em particular, se for aplicada uma excitação de módulo unitário, da eq.

(2.18) deduz-se que o deslocamento obtido corresponderá à própria receptância da

estrutura entre o(s) ponto(s) de aplicação e o(s) ponto(s) de medida de deslocamento.
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3.2.2. Obtenção do Limite de Estabilidade contra Trepidação

Uma vez obtida a receptância da estrutura, a carta de estabilidade contra

trepidação, ilustrada na figura 3.2, será obtida pela construção do gráfico contendo a

rotação (/7?yw) da peça ou ferramenta no eixo das abcissas e o coeficiente de

espessura do cavaco (^;) a partir das expressões (2.25) e (2.24), as quais são

reapresentadas a seguir:

60. G)
rpm-

ziOo+nn)

1
k,=

1

z, -G(o})±^p\G^((o) + H^(a))]-H^(a})

k n* 3 ns2 n = 1 n * O

N~'
s

N/ m \

s

s

.7
4- 10

N

S

S

3 10^

2..o"
\

k
1 min

estob i I inccndicionaldade

O 1000 2 000 3000 rpm

FIGURA 3.2 - Carta de Estabilidade contra Trepidação
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O limite de estabilidade corresponde ao ponto {rpm,k{) onde o coejaciente

de espessura do cavaco atinge seu valor mínimo ). Devido ao fato de a carta de

estabilidade ser formada por lóbulos, tal valor poderá ser atingido para vários

valores de rpm.

Chama-se freqüência de trepidação ao valor de m utilizado para o cálculo de

cada par {rpm ,kj). A representação será utilizada para representar a freqüência

de trepidação correspondente ao ponto onde kj - . Cabe observar que, apesar de

poderem haver tantos pares {rpm,k,^„) quantos forem os números de lóbulos, o

valor da freqüência de trepidação é o mesmo para todos eles.

Com base na semelhança formal entre as expressões (2.26) e (2.36), o

presente trabalho, à maneira de LIRANI (1985), assume para o cálculo do

comprimento limite de corte a igualdade:

k,^Rb (3.43)

Dessa forma, uma vez calculado k

de corte através da expressão:

pode-se obter o comprimento limiteImin ^

k

^lim ~ (3.44)
R

Conforme citado no capítulo 2, o coeficiente dinâmico de corte encontra-se

tabelado em TLUSTY & KOENIGSBERGER (1970) para tomeamento de 36 tipos

de aço sob várias velocidades de corte e avanços.

3.3. Quantificação do Amortecimento ainda na Fase de Projeto

Se a quantificação do amortecimento de uma estrutura através de ensaios é

uma tarefa árdua, a previsão do amortecimento de um corpo, de maneira precisa,

ainda durante seu projeto, permanece impossível até os dias de hoje. Enquanto a

massa específica é a propriedade utilizada para se avaliar a inércia da estrutura,

módulo de elasticidade é a propriedade empregada na quantificação da rigidez,

amortecimento aguarda a eleição de uma grandeza que garanta sua quantificação,

caso isso seja possível.

e o

o
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Várias publicações têm-se utilizado do fator de amortecimento modal,

para efetuar alguma forma de previsão. Para a estrutura de uma fresadora, por

exemplo, TLUSTY & ISMAE. (1983) adotam ^,=0,05, TLUSTY et. aU (1983)

adotam 0,03, TLUSTY (1986) utiliza 0,04 e YOSHIMURA (1986), por sua vez,

afirma que tal valor, para estruturas de máquinas ferramentas, situa-se na faixa de

0,01 a 0,1.

I ?

LAZAN (1968) reconhece que as publicações precedentes, sobre o tema

amortecimento, quantificam essa propriedade das mais diversas formas. Nessa obra, o

autor faz um grande levantamento bibliográfico sobre o assunto e apresenta

expressões que relacionam os diversos quantificadores do amortecimento existentes

na bibliografia até então.

Um desses quantificadores é o chamado fator de perda do material, definido

por:

D
(3.45)TJ =

2nU

onde:

7: fator de perda do material

D. energia absorvida pelo material por ciclo por unidade de volume

U\ energia elástica armazenada por unidade de volume
í'

o fator de perda encontra-se tabelado em LAZAN (1968) para um grande

número de materiais. Quando o amortecimento é dito linear, caso esse no qual se

encontram os modelos histerético e viscoso, o fator de perda de um componente feito

de um dado material é igual ao fator de perda do próprio material.

Como 0 estudo da formulação do amortecimento foge ao escopo do presente

trabalho, para simplificação adotar-se-á a expressão utilizada por LIRANI (1985):

i

Lj

F.
(3.46)7 =

F.
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onde:

Fa : força de amortecimento atuante no componente

Fe: força elástica atuante no componente

Para exemplificar a relação do fator de amortecimento de LAZAN (1968)

com os modelos de amortecimento disponíveis no Promaf, utilizar-se-á aqui o

amortecimento histerético proporcional à rigidez. A expressão (3.46) pode ser

reescrita na forma:

Fa=VFe (3.47)

Sabendo-se que a força de amortecimento numa estrutura pode ser expressa

por (F^}= [J]{<1y e a força elástica por (F^} = [K](q}, a expressão (3.47) pode

ser escrita como:

[j]{q) = n[K]{q} (3.48)

Conforme apresentado anteriormente neste capítulo, para amortecimento

histerético proporcional à rigidez, a expressão anterior pode ser reescrita como:

Vt[K]{q} = v[K]{q} (3.49)

de onde se conclui que, para esse caso de amortecimento, o fator de

proporcionalidade rj^ coincide com o próprio fator de perda do material rj.
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^CAPÍTULO 4

PROGRAMAS APERFEIÇOADOS E
DESENVOLVIDOS

O desenvolvimento do presente trabalho incluiu a alteração e criação de

alguns programas computacionais, os quais passam a ser apresentados a seguir.

4.1. O Sistema Promaf

O Laboratório de Máquinas Ferramentas do Departamento de Engenharia

Mecânica da Escola de Engenharia de São Carlos da USP possui um sistema de

programas baseado no método dos elementos finitos denominado Promaf. A figura

4.1 ilustra a estrutura básica do sistema, cujo desenvolvimento encontra-se

documentado em diversas publicações como, por exemplo, LIRANI (1978), LIRANI

(1985), CARVALHO (1989) e ALMEIDA (1992). Segue-se uma breve descrição de

cada programa integrante.

entra: programa de triagem dos dados de entrada. Lê o arquivo entdad.dat e

grava seus dados em outros arquivos específicos que serão utilizados por

todo o bloco de programas. Gera relatório de saída, permitindo conferir

os dados de entrada. Além disso, calcula parâmetros importantes como

largura de banda e número total de graus de liberdade.

riffna: calcula as matrizes de rigidez e massa. Cada matriz elementar é

calculada segundo o tipo de elemento, sendo a matriz global montada em

seguida.
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entdad.dat
dampin.dat ^

ENTRA D DATA

R I G M A

i.

E S T A T AMORT

111
E I G E N R E C E P

pc.dat

grafjn.dat
TENSA GRAFO

í

estabin.dat
ESTAB

FIGURA 4.1- Estrutura do Promaf

estat: programa para determinar os deslocamentos produzidos por

carregamentos estáticos, permitindo a resolução de vários casos de

carregamento simultaneamente.

tensa: programa para calcular tensões estáticas em cada elemento. Obtém

ainda as tensões e direções principais.

eigen: programa para análise dinâmica. Resolve problema de autovalores e

autovetores, obtendo as freqüências naturais e os modos de vibrar.

ddata: programa de triagem de dados relativos ao amortecimento na

estrutura. Lê o arquivo dampm.dat e grava seus dados em arquivos

específicos que serão utilizados por outros programas. Emite relatório

que permite conferir os dados lidos.
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amort: produz a matriz de amortecimento, quando necessária, O

amortecimento pode ser discreto, distribuído proporcional ou distribuído

não proporcional, segundo modelo viscoso ou histerético.

recep. obtém a resposta em ffeqüência da estrutura. Para cada freqüência são

calculadas parte real, parte imaginária, módulo e ângulo de fase da

resposta amortecida, além da própria resposta conservativa. Grava os

resultados nos arquivos spgr.dat e pc.dat. O primeiro será utilizado pelo

programa grafo, enquanto que o último o será pelo programafreq.

grafo, com base nos parâmetros fixados no arquivo grafin.dat, possibilita a

visualização dos resultados gerados por recep através de listagem dos

valores e de gráficos compostos pela impressão de asteriscos em uma

página de arquivo texto. Determina também o sistema de um grau de

liberdade equivalente ao modo de vibrar em estudo, fornecendo o fator de

amortecimento modal, a rigidez dinâmica modal e a rigidez estática modal

equivalente.

estab'. com base nos parâmetros fixados no arquivo estabin.dat, traça a carta

de estabilidade contra trepidação e o gráfico da freqüência de trepidação

em função da velocidade de rotação da peça.

Uma tabela contendo os arquivos lidos e escritos por cada programa é

apresentada no apêndice A. Os formatos dos arquivos entdad.dat, dampm.dat e

pc.dat são apresentados no apêndice B. Os desenvolvimentos executados sobre o.

sistema Promaf são apresentados a seguir.

4.1.1. Implementação da Comunicação com o Programa Caeds

No sistema Promaf a etapa de modelamento da estrutura, isto é, a definição

de nós, elementos, carregamentos, fixações e propriedades dos materiais, é feita

através da edição do arquivo texto entdad.dat. Para representação adequada de certas

estruturas faz-se necessário um número relativamente grande de elementos, tomando

a tarefa de criação do arquivo entdad.dat bastante árdua e sujeita a erros.

Buscando minimizar esse problema, o presente trabalho desenvolveu uma

interface entre o sistema Promaf e o programa Caeds, sendo este último marca

registrada da IBM Corporation para o produto desenvolvido pela empresa System

Dynamics Research Corporation (SDRC). O Caeds permite que, uma vez criado o
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modelo de elementos finitos, seus dados sejam escritos em arquivos ASCII

denominados universalfiles.

A comunicação entre o Caeds e o Promaf é feita pelo programa denominado

trad, 0 qual constitui-se de um tradutor de formatos implementado em linguagem

Fortran. Gera um arquivo entdaddat a partir dos dados contidos em um universal

file. A figura 4.2 ilustra a interface implementada.

Enitdadl.dat

L Modelo Geométrico

2. Malha

3, Condições de Contorno

Universal □ PROMAF

1. Matrizes PM] e [K]
2. Frequências Naturais

e Modos de Vibrar

3. Análise da Estabilidade

File

FIGURA 4.2 - Comunicação entre Caeds e Promaf

4.1.2. Implementação de Novas Formas de Modelagem para o Amortecimento

O modelamento do amortecimento existente do Promaf foi desenvolvido em

LIRANI (1978) com vistas à representação de estruturas de máquinas ferramentas.

Mais especificamente, havia grande interesse no estudo do efeito produzido pelo
acréscimo de camadas de material viscoelástico sobre a estrutura, o que acabaria por

produzir amortecimento não proporcional. Com isso em mente, o Promaf possuia

originalmente três formas mutuamente exclusivas de amortecimento, com base na

combinação das variáveis NDAM e NTYPD fornecidas pelo arquivo dampin.daí,

conforme indicado no apêndice B:

a) amortecimento contínuo (NDAM=1): no arquivo dampindat são

especificados quais elementos da estrutura serão amortecidos. Constrói-se

então matrizes elementares de amortecimento a partir das matrizes

elementares de massa ou rigidez dos elementos especificados, ou seja:
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H'^ = tJiXK^ para amortecimento histerético proporcional à irgidez (NTYPD=1)

Cj = para amortecimento viscoso proporcional à rigidez (NTYPD=2)

H'^ = para amortecimento histerético proporcional à massa (NTYPD=3)

C]^ = para amortecimento viscoso proporcional à massa (NTYPD=4)

onde:

\HT: matriz de amortecimento histerético elementar

\CY.- matriz de amortecimento viscoso elementar

K-. matriz de rigidez elementar

\MY-. matriz de massa elementar

A matriz global de amortecimento é então construída pela composição das

matrizes elementares, à maneira como se obtém as matrizes globais de

rigidez ou massa.

b) amortecimento discreto (NDAM=2): permite a inserção de um

amortecedor (dashpot) entre dois nós da estrutura. No arquivo

dampin.dat são fornecidos o coeficiente de amortecimento {p^) e os nós

e graus de liberdade de inserção. Por exemplo, supondo-se que um

amortecedor seja inserido entre os graus de liberdade de ordem i e j, a

matriz global de amortecimento terá a seguinte configuração:

GDLi GDLj

0 ••• 0 0 ••• 0

0 0Ma

c] =
0 0

0 ••• 0 0 0

FIGURA 4.3 - Matriz de amortecimento obtida pelo uso de amortecedor
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Se o amortecedor for aplicado entre o grau de liberdade de ordem i e a

terra, apenas o termo da coluna i que estiver na diagonal da matriz

receberá o coeficiente. Esta forma de amortecimento permite que se opte

entre o modelo histerético ou viscoso, também em íunção da variável

NTYPD.

c) sistema massa-mola-amortecedor (NDAM=3): permite a construção de

sistemas discretos compostos por massas, molas e amortecedores com

vistas à rapidez de análise de exemplos simples.

O presente trabalho implementou dois recursos adicionais para modelagem

do amortecimento, os quais são apresentados a seguir.

4.1.2.1. Implementação da Combinação entre Formas de Amortecimento

Adotando-se o valor NDAM=5 no arquivo dampin.dat, conforme

documentado no apêndice B, toma-se possível a combinação do amortecimento

contínuo (item a da seção anterior) com o amortecimento discreto (item b da seção

anterior).

Esse recurso permite, por exemplo, que se modele uma camada de material

viscoelástico sobre a estmtura através do amortecimento distribuído e o

amortecimento produzido por um mancai através do amortecimento discreto.

Para executar esta opção, o programa amort cria a matriz global de

amortecimento gerada pelo amortecimento discreto e, em seguida, sobrepõe a ela a

matriz global de amortecimento produzida pelo amortecimento contínuo. Um

fluxograma representando a nova estrutura do programa canort pode ser vista no

apêndice C.

4.1.2.2. Implementação do Amortecimento Proporcional

A utilização do modelo de amortecimento proporcional toma a obtenção da

resposta dinâmica da estrutura uma tarefa sensivelmente mais fácil em relação à

existência de amortecimento não proporcional, conforme foi destacado na seção 3.1.
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Com isso em mente, tal recurso foi implementado adotando-se o valor

NDAM=4 no arquivo dampin.dat, conforme indicado no apêndice B. Apesar de o

amortecimento proporcional poder ser modelado através do amortecimento

distribuído (NDAM=1) adotando-se todos os elementos da estrutura como elementos

amortecidos, duas vantagens provenientes desse novo recurso são:

a) a possibilidade de obtenção da resposta da estrutura sem necessidade de

construção da matriz de amortecimento. Basta fornecer os fatores de

proporcionalidade t]^ (NTYPD=1 ou NTYPD=2) e rj^ (NTYPD=3 ou

NTYPD=4) ou ainda o fator de amortecimento modal (NTYPD=5)

para os modos a serem utilizados no cálculo. A resposta é então

computada através da expressão (3.30), num intervalo de tempo de

processamento da ordem de um décimo daquele necessário caso se

utilizasse o amortecimento distribuído em toda a estrutura (NDAM=1);

b) a possibilidade de se computar o amortecimento a partir do fator de

amortecimento modal (NTYPD=5), uma vez que este valor é

largamente utilizado nas publicações científicas sobre análise dinâmica de

estruturas.

Conforme pode ser observado no apêndice C, para o caso de amortecimento

proporcional o programa amort restringe-se apenas a escrever os dados de

amortecimento em outros arquivos para serem utilizados pelos programas

subsequentes. A resposta da estrutura é toda ela calculada no programa recep,

conforme pode-se observar no apêndice D. Nele é apresentado um fluxograma do

programa recep, seguido pela descrição das rotinas componentes.

4.1.3. Implementação de Nova Rotina para Projeção da Receptância

Conforme destacado no na seção 2.2.2, para determinação do limite de

estabilidade toma-se necessário conhecer a receptância entre a direção perpendicular

à aresta de corte (F*) e a direção da força de usinagem (F). Por outro lado, o Promaf

permite a obtenção das receptâncias absoluta e relativa, conforme nomenclatura

adotada na seção 3.2.1.

Para obtenção da receptância absoluta deve-se aplicar uma carga de módulo

unitário sobre o nó correspondente à ferramenta, na direção da força de corte. A

receptância será o deslocamento obtido pelo mesmo ponto na direção (F*). Para
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obtenção da receptância relativa deve-se aplicar duas cargas de módulo unitário,

mesma direção e sentidos opostos, uma sobre o nó correspondente à ferramenta e

outra sobre o nó correspondente à peça. A receptância será obtida pelo deslocamento

relativo entre os dois nós.

É interessante notar que, pelo fato de trabalhar com base no método dos

elementos finitos, a(s) força(s) será(ão) especificada(s) através de suas projeções

sobre os eixos coordenados (x,^y,z). Da mesma forma, o deslocamento do(s) nó(s) de

interesse será(ão) obtido(s), pelo programa recep, também através de suas

componentes nos eixos coordenados.

Para obtenção do deslocamento resultante na direção de interesse {¥*), faz-

se necessária a composição dessas componentes de deslocamento. Neste trabalho,

adotou-se e implementou-se o procedimento especificado por SHI & TOBIAS (1984)

para tal composição, o qual pode ser ilustrado através da seguinte figura:

ik z

/

r---
Direção (Y*)

X

1

t ■7

I

I
y

FIGURA 4.4 - Determinação da receptância entre as direções (F*) e (P)

Sejam as seguintes receptâncias cruzadas, obtidas a partir de excitação de

módulo unitário na direção (P):
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+ jH^ . receptância na direção do eixo x

Gy + jHy: receptância na direção do eixoj^

Gj + jH^: receptância na direção do eixo z

Sejam 77^, 77^, 77^ os ângulos formados entre a direção (7*) e os eixos

coordenados (xj',2) respectivamente. Os cossenos desses ângulos serão doravante

chamados de cossenos diretores. Segundo SHI & TOBIAS (1984), tem-se;

G* =G^ COS rj^ +Gy cos rjy +G^ cos 77^

H* =H^ cos ij^ +Hy cos rjy +H^ cos rj^
(4.1)

Portanto, a receptância entre as direções (7*) e (P) é dada pela expressão:

0(o)) = G\o}) + jH\cD) (4.2)

Deve-se observar que a metodologia acima trata especificamente do caso de

receptância absoluta. Para receptância relativa, basta substituir a equação (4.1) pelas

seguintes expressões:

g*=(g;

h*=(h:

Gr)cos77^ +(g; -G;)cos77^ +(Gf -G;)cos77^

+(Hy^ -H^)co^T]y +[h^ -H^)cosr]^
(4.3)

onde:

g:+jh:'

Gy + JHy [ receptâncias do nó correspondente à ferramenta, nos eixos coordenados

Gf+7<
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g:+jh:'

Gy + jHy\ receptâncias do nó correspondente à peça, nos eixos coordenados

É interessante notar que a eq. (4.1) é um caso particular da expressão (4.3),

para a situação em que não se leva em conta o movimento do nó correspondente à

peça a ser usinada. Tal situação representa bem a realidade quando a rigidez da peça e

da região que a suporta é bastante superior à região que contém a ferramenta.

4.2. O Programa íreq

Menu

^ ^incipal Y
Gerenciamen'

7

/ /
Arquivo Dados

. Altera No

Altera GDL

I Imprime Graf

Conservativo

Real

Imaginário
' Modulo

. Modulo (dB)
Angulo fase
Polar

Tipo Gráfico

Retas

Pontos

Spline
j Retas+pontos

I Spline+pontos
- Todos

Representação

Altera X min

X max

Ymin

Y max

Redesenha

Enquadra
Ver limites

Limites

Dados

Carta estabil

Freq. trepid.
Limites

Imprime Graf.

Sist. Equival
Estabilidade

Análise Dinam

/

/Termina
./

FIGURA 4.5 - Estrutura do programafreq
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O Promaf foi originariamente desenvolvido em linguagem Fortran em

equipamentos de grande porte, nos quais não se dispunha de terminais gráficos de

vídeo. Por esse motivo, desenvolveu-se a saída gráfica dos programas grafo e estab

em impressoras de linha, plotando-se os eixos com sinais de menos e os pontos dos
gráficos com asteriscos, o que conduzia a uma baixa resolução nos gráficos obtidos.

Devido ao surgimento e redução do custo de microcomputadores, terminais

de vídeo de alta resolução e impressoras gráficas, o presente trabalho desenvolveu

programa em substituição de grafo e estab, oferecendo melhores recursos de

visualização gráfica. Tal programa foi implementado utilizando-se a linguagem

Borland Turbo Pascal 5.0 com a ferramenta Toolbox, recebendo o nome àtfreq.

A figura 4.5 apresenta a estrutura do programa freq, com destaque para

opções disponíveis no menu principal. À maneira dos programas grafo e estab, o

programa freq também obtém a resposta da estrutura a partir do programa recep,

porém utiliza-se do arquivo formatado pc.dat. A estrutura desse arquivo também

encontra-se documentada no apêndice B.

um

as

MEMU PRINCIPfiL

Tipo grafico
Representação
Linites

Rnalise Dinan

Ternina

QERENCIRMENTO

Rltera

Altera GDL

Inprine Graf

Io

PCLD.DftT

NO ' : 29

G.D.L. s 3

FIGURA 4.6 - Funções de Gerenciamento

Conforme ilustrado na figura 4.6, o programa apresenta a tela dividida

duas partes. À esquerda aparecem o menu principal e suas opções, o nome do

em
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arquivo, o número do nó e do grau de liberdade em análise, enquanto que na porção

direita apresenta-se o gráfico escolhido.

Como destacado na figura 4.5, o menu principal oferece seis opções:

a) Gerenciamento ; módulo que possibilita a leitura de outros arquivos de

dados, alterações de nós ou graus de liberdade em análise e também a

impressão do gráfico escolhido, conforme apresentado na figura 4.6.

b) Tipo Gráfico, traça o gráfico escolhido dentre os seis possíveis: resposta

conservativa, parte real da resposta amortecida, parte imaginária da

resposta amortecida, módulo da resposta amortecida, ângulo de fase e

gráfico polar, segundo a representação escolhida. Na figura 4.7 pode-se

observar o gráfico da parte real da resposta.

MENU PRINCIPAL

GerenclaMento

Flep resen t acao
Linites
Analise Dinan

Ternina

TIPO GRAFICO

Conseruatiuo

Inaginario
Modulo

Angulo fase
Polar
Modulo CdBl

1 ^ SI

PC- DAT

NO ^ : 61

G.D.L. : 3

FIGURA 4.7 - Representação Gráfica da parte real da resposta amortecida

c) Representação, permite a seleção de como o gráfico será representado.

São disponíveis as opções: apenas com retas, apenas com pontos, através

de spline, através de retas e pontos, através de spline e pontos ou todas as

representações juntas;
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d) Limites, permite a mudança dos limites tanto no eixo das abcissas quanto

no das ordenadas, possibilitando a alteração da escala e também o retomo

à escala original. É possível também visualizar os limites na tela;

e) Análise Dinâmic,a permite a identificação dos parâmetros modais

segundo o método de Kennedy e Pancu, a obtenção da carta de

estabilidade e do gráfico da fi^eqüência de trepidação.

O método de Kennedy e Pancu consiste em se ajustar um círculo ao gráfico

polar da resposta para o modo em estudo e, a partir dele, extrair-se os parâmetros

modais tais como massa modal, rigidez modal e razão de amortecimento modal.

Para determinação do círculo ajustado, o usuário do programa seleciona três

pontos sobre o gráfico da resposta. Na figura 4.8 pode-se ver o círculo ajustado a um

dos modos de vibrar, enquanto que na figura 4.9 são apresentados os parâmetros

obtidos.

FIGURA 4.8 - Método de Kennedy e Pancu para identificação dos parâmetros modais
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S?
MENU PRINCIPAL

S.0‘'

Gerencianento

T ipo firaf ico *<>!♦* i c»<' I «ÍIJI t{,.|M1.*rfn r- 1'íMlol. ;

»í*í» 55.

QSI«IÍ -
eea »

KííSri- w
Ôrta*5 a

Representação

tííf/a+tí *tt1 rtnoi lt»k.

f.itvr* <!«' vt'U’as,o ^•><»nv.
Joi^anoít-U» «"ííi+íco enuvi».

/ >t«l’rt»H’ rt í,»llf|T rt-tífMl «r
ftnpl t tot.it- ti-j-iini M»tatu,iU'i4)e

<<tí CrtitiV 4ÍO Ift,**-*

3 v-s£~?í(i>oífa'«ia5í)K«os:
«í tí.f,VV,fl I():

j. »/.

i 3ía3?v«8S8r.n^
.fíí!

l'4'títh;Í4l*n»;( íi'í
tlntn ’ -1 .4iVÍ!A(»7'4l4l-ÍJ/

«enat a
Si»»*«;}ís:

Hs s

«b ^

Linites^

(:

Ternina

^Sí:
SiSÍMANALISE DINAM

H.-HM «í*>

Ftotn»******»» <le I l^^ 5í>nr»nr m
Rv>'eptvu» 44 nimnv ualt^lacLi
f nvt, ttnpLííi-.Kí 0‘,l*rt.-»4a
I 3tt*t anoli» itín.-wtc.t c*íc

t rpíj, pífn rt(t ni^xn pntmría

iÜsi:
*!)«

Estabilidade
» , ^44cOÍ.60000E'+ Oi
4*4b^-«)a'í4I3-/l t(U
i.itSí.iKHaimaii nu

».»4-íOltWilhK)L«üt

PCF.DflT

«0 ' : ?

(i.a.L. : 1

FIGURA 4.9 - Parâmetros do sistema de 1 GDL equivalente

Dentro da opção Análise Dinâmica existe ainda a possibilidade de se optar

pela visualização da carta de estabilidade contra trepidação. Após fornecidos os dados

necessários, a carta será impressa conforme ilustrado na figura 4.10, juntamente com
os valores de (o ^imin ® 'inia estimativa de h

R=l,46E10Nlm^, correspondente ao torneamento do aço 1035. Num primeiro

momento esses dados aparecerão sobrepostos à carta, podendo ser retirados pelo

adotando-se o valor deChat "> lim ’

simples toque de uma tecla, conforme ilustrado na figura 4.11.

• A rotina gráfica permite a alteração dos limites desejados para os eixos

horizontal e vertical, favorecendo assim uma análise mais detalhada das regiões de
maior interesse sobre a carta.
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HENU PRINCIF>«L
10 ®

Cjerenc ianento

Tipo srafico
Representação
LiMltes

6.05-

5.85.

5 .6S-
Ternina

5 .>*5.

5.25.

ESTABILIDADE S .05.

Altera X nin
X naK
Y Min

V nax

.85.

H .65.

EnQuadra
4 .«ts.

Uer linites
V .25.

4.05

8.85

,'ví. ',V.'U4
3 .65

PCAn03.DAT

NO ^ : 52

3.2516.D.L. : 1 T 7 T T

10 22 .00 2.86 S .71 4.57 5.43 6.28 7.14

FIGURA 4.10 - Carta de estabilidade contra trepidação fornecida porfreq

L4HAJ.'»UJ14tCTa

MENU PRINCIPAL
10 ®

Gerencianento

T Ipo gr-af ico

Repressntacao

e .os-

5 .es-
inita5

5.65.
ernxna

5.45.

5.25.

ESTABILIDADE 5.05.

Altera X arin

X nax
Y nin

Y nax
4.66.

4.45.

Enauadra
Ver linites

4.25.

4 .05-

3.85-

1... VíUJ f Vii,ti 3.65.

PCANOS.DAT

: 52

G.D.L. : 1

3.45.

NO '

3.25.
T T T T T

10 *2.00 3.71 4.57 5.43 6.28 7.14

FIGURA 4.11 - Carta de estabilidade sem os parâmetros obtidos
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CAPÍTULOS

APLICAÇÕES PRÁTICAS

Segue-se a apresentação de resultados obtidos para validação tanto das

rotinas implementadas e/ou modificadas no sistema Promaf quanto do programa

Deve-se ter em mente que, apesar de os dados de resposta em fi-eqüência poderem

obtidos na forma de deslocamento, velocidade ou aceleração, o presente trabalho

utiliza-se somente do deslocamento, conforme o desenvolvimento teórico apresentado

no capítulo 3.

ser

5.1. Validação do Sistema Promaf/Freq: Estudo Comparativo
de uma Furadeira Radial

Antes de se iniciar o estudo comparativo propriamente dito, alguns
esclarecimentos com relação à nomenclatura utilizada tomam-se necessários. O

programa Caeds, empregado neste estudo, cria diversos arquivos durante

operação, sendo que duas diferentes classes desses arquivos devem ser

compreendidas para o desenvolvimento deste trabalho.

A primeira classe, dos arquivos denominados model files, é composta por

dois arquivos identificados pelas suas extensões mfl e mf2, os quais armazenam tudo

o que for criado e salvo dentro do programa Caeds (primitivas geométricas, nós,

elementos, carregamentos, etc). A segunda classe é formada pelos arquivos
denominados universal files, identificados pela extensão unv, os quais podem conter

quaisquer subconjuntos dos dados armazenados nos modelfiles, com a vantagem de
serem formatados.

O intuito do presente seção reside em avaliar a confiabilidade dos resultados

obtidos pelo sistema Promaf/freq. Dos capítulos anteriores é fácil notar que toda a

sua
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análise da estabilidade estará baseada na receptância da estrutura, a qual será obtida

através da resposta em freqüência. Toma-se, portanto, de fundamental importância

que o sistema Promaf/Jreq forneça a resposta em freqüência de forma correta.

Com isso em mente, realizou-se um estudo comparativo entre o sistema

Promaf/freq e o programa Caeds para obtenção da resposta em freqüência da

fiiradeira radial ilustrada na figura 5.1. Trata-se de um modelo da furadeira clássica de

Tobias. Optou-se pela utilização desse modelo simplificado pela maior facilidade de

manipulação dos resultados. O arquivo entdad.dat contendo os dados do modelo

encontra-se no apêndice E.

4

O

3 5 6 7

O—o—o

2

0

aV
1

X

////// O/ ////// /

FIGURA 5.1- Estmtura simplificada de uma furadeira radial

>

O modelo foi inicialmente criado no Caeds com o nome de furd e, através do

programa trad, escrito no formato do arquivo entdaddat para ser processado pelo

Proma.f Foram então obtidos os modos de vibrar e as freqüências naturais através do

Caeds e do Promaf, adotando-se as seguintes configurações:

Caeds. modos de vibrar e freqüências naturais obtidos através do método da

iteração simultânea de vetores (SVI), tendo sido solicitado o cálculo dos

vinte primeiros modos.

Promaf solicitado o cálculo dos dez primeiros modos de vibrar, com um

máximo de cinqüenta iterações, tendo sido obtidos oito modos.
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TABELA 5.1 - Valores das cinco primeiras freqüências naturais obtidas

Modo de Vibrar Freqüências Naturais (Hz)

Caeds Promqf

1° 13,716 13.717

2° 39,155 39,137

3° 48,035 48,069

4° 120,119 119,465

5° 169,881 170,856

A tabela 5.1 apresenta os valores das cinco primeiras freqüências naturais

obtidas pelos dois sistemas, onde se pode observar que os resultados são

concordantes, porém não coincidentes, o que é perfeitamente compreensível dado que

dois procedimentos numéricos distintos foram utilizados nos cálculos.

Como o objetivo dessa seção reside em avaliar o procedimento de obtenção

da resposta em freqüência e este, por sua vez, baseia-se nos valores numéricos de

modos e freqüências conforme apresentado no capítulo 3, quaisquer diferenças devem

ser eliminadas para que os resultados não sejam comprometidos.

Com isso em mente, adotou-se o seguinte procedimento: substituir os

valores modais obtidos pelo Promaf no modelo utilizado pelo Caeds. Dessa forma

ambos os programas partiríam dos mesmos valores para o cálculo da resposta em

freqüência.

Tal procedimento foi implementado através dos seguintes passos:

a) modificou-se temporariamente o fonte do programa eigen para que

escrevesse as freqüências naturais e os modos de vibrar normalizados (cf

eq. (3.9)) em arquivo formatado, utilizando-se dos formatos empregados

nos universalfiles do Caeds,

b) criou-se, a partir do modelo furd do Caeds, um universal file denominado

furdp.unv, contendo os modos de vibrar e as freqüências naturais

originariamente obtidas pelo Caeds,
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c) criou-se uma cópia do arquivo furdp.unv com o nome de furdenorm.unv,

onde foram substituídas as freqüências naturais e os modos de vibrar

obtidos pelo Promafno item a. As massas modais foram todas alteradas

para o valor 1 (um). Este último procedimento tomou-se necessário pois

o Caeds, ao escrever os universal files, não se utiliza de modos

ortonormalizados como o faz o Promaf, conforme descrito na eq. (3.9);

d) criou-se novo model file, denominado furdmm, onde foi lido o universal

file furdnorm.unv.

Uma vez executados esses passos, o modelo furdmm utilizado pelo Caeds e

0 modelo utilizado pelo Pro/wq/^passaram a ter exatamente os mesmos dados modais.

Obteve-se então a resposta em ffeqüência em tomo da freqüência natural do segundo

modo de vibrar, excitando-se o nó número 7 na direção y e adquirindo a resposta no

mesmo nó, nas direções x, y, z, nos dois sistemas. A tabela 5.2 apresenta alguns dos

valores obtidos. Deve-se destacar que esta é a resposta conservativa, isto é, foi obtida

sem qualquer amortecimento na estmtura.

TABELA 5.2 - Resultados obtidos para o módulo da resposta conservativa

Módulo da Resposta Conservativa (mfN)ffeqüência

yuo-^)Direção X (70 ^) Direção z (70 ^^)Direção

Caeds Promaf CaedsCaeds Promaf Promaf

0,218665 0,296478 0,296469 0,18588835,00 0,218675 0,185889

0,5517670,416923 0,416901 0,551785 0,220046 0,22004637,00

23.9796 30,8916 30,8772 3,68441 3,6828539,10 23,9913 2

13,8393 17,7924 17,7958 1,86182 1,8622639,20 13,8369

0,465598 0,583641 0,583631 0,10906441,00 0,465615 0,109065

0,222107 0,270054 0,270048 0,16439043,00 0,222116 0,164391

Como se pode observar os resultados são bastante próximos. A pequena

diferença existente provavelmente deve-se ao fato de o Caeds executar cálculos com

precisão dupla, enquanto que o Promaf os executa com precisão simples.
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FIGUEA 5.2 - Gráfico do módulo da resposta conservativa segundo o programafreq
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FIGURA 5.3 - Gráfico do módulo da resposta conservativa segundo o programa

Caeds
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As figuras 5.2 e 5.3 apresentam, respectivamente, os gráficos do módulo da

resposta conservativa obtidas pelos programas freq e Caeds. Como se pode observar,

os gráficos estão perfeitamente coerentes, atestando o bom desempenho das rotinas

gráficas do programa freq.

Para efetuar estudo comparativo da resposta amortecida, toma-se necessário

compatibilizar os dados referentes ao amortecimento nos dois sistemas.

Conforme a equação (3.25), no PromaftQm-SQ.

L Jj L JL Jj «

Por outro lado, segundo IBM (1990)', no Caeds tem-se, para amortecimento

viscoso:

(5.1)= 0)C,

onde c, é o amortecimento modal viscoso para o modo /. A resposta em

freqüência da estrutura foi então obtida com duas configurações distintas de

amortecimento, as quais são apresentadas a seguir.

5.1.1. Amortecimento Viscoso Proporcional à Massa

Para amortecimento viscoso proporcional à massa, conforme a equação

(3.26), no Promaf tem-se:

Igualando-se essa expressão à eq. (5.1) chega-se a;

'IBM CORPORATION. CAEDS System Dynamics Analysis User's Guide. l.ed. Santa Monica,

CA Aug. 1990, p.A2.
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(5.2)c, = r],

Ou seja, adotar-se amortecimento modal viscoso c. para todos os modos no

Caeds com o mesmo valor do fator de proporcionalidade do Promaf gera

amortecimento equivalente nos dois modelos. No presente exemplo adotou-se:

c, =7]^ =10 e utilizou-se os cinco primeiros modos de vibrar para o cálculo da

resposta.

Excitou-se o nó número 7 na direção y, adquirindo-se a resposta no mesmo

nó, nas direções x, y, z, nos dois sistemas. A tabela 5.3 apresenta alguns valores

obtidos para a parte real da resposta enquanto que a tabela 5.4 apresenta os

correspondentes valores para a parte imaginária. Como se pode observar, os valores

são extremamente próximos, sendo que as pequenas diferenças encontradas também

são atribuídas ao número de algarismos significativos com os quais são calculadas as

respostas nos dois sistemas.

TABELA 5.3 - Parte real da resposta amortecida para rj^ =10

Parte Real da Resposta Amortecida (mfN)fí-eqüência

Direção X (10~^) Direção V (10 Direção z (10(Hz)

Caeds Promaf Caeds Promaf Caeds Promaf

35,00 -21,1520 -21,1510 28,7269 28,7261 -1,84754 -1,84755

-36,797337,00 -36,7991 48,8811 48,8797 -2,12731 -2,12732

39,10 -4,52086 -4,52297 7,35892 7,36170 -1,72972 -1,72977

9,25947 9,25729 -10,3751 -10,372539,20 -1,53211 -1,53215

41,00 39,1847 39,1832 -48,8704 -48,8695 -1,19326 -1,19327

43,00 21,2494 21,2485 -25,7670 -25.7665 -1.64275 -1,64276í i í i z

As figuras 5.4 e 5.5 ilustram respectivamente os gráficos da parte real da

resposta, para o presente caso de amortecimento, obtidos pelos programas freq e

Caeds na direção_v, enquanto que as figuras 5.6 e 5.7 ilustram os respectivos gráficos

da parte imaginária. Também aqui se pode verificar o bom desempenho das rotinas

gráficas do programa freq.
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TABELA 5.4 - Parte imaginária da resposta amortecida para rj^ =10

Parte Imaginária da Resposta Amortecida jmlN)freqüência

Direção z {10Direção X (70^) Direção(Hz)

Promqf Caeds PromqfCaedsCaeds Promqf

-0.50732 -0,50730 0,748815 0,7488040,39367035.00 0,393693

-1,73991 2,21893 2,21889-1,739981,35146 1,3513737.00

-14,1782 16,5083 16,508311,0159 -14,178511,016439.10
’

-14,0830 -14.0828 16,4072 16,407310,941810,942239,20

3,03460 3,03462-2.17299 -2,172951,68782 1,6877641,00

1,71146-0,57468 -0,57467 1,711470,4458400.44586043,00 :

-S
10

7.80-

8.80-

5.40.

4.20-

3.00-

1.80-

0.80-

-0.80-

-1.80.

-3.00-

-4.20-

-S .40-

-6.60-

-7.80-

-8.00. 10 ^4 .334.134.053.323.783.643.50

FIGURA 5.4 - Parte real da resposta amortecida segundo freq
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Frequencv response •function

.0

Linear Frequency Cnz^

FIGURA 5.5 - Parte real da resposta amortecida segundo Caeds

FIGURA 5.6 - Parte imaginária da resposta amortecida segundo freq
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FrequencY response funct lon

3 .OOE-09

L

i

n.5 .OOE-08
e

o

r

m

o

1
n

a

Ç- 1 -OOE-07
P
a

r

t

- 1 .60E-07

J.J.J.
- 1 .Ó5E-07 46 .044 .042 .040 .0

Linear Frequency CH2>
38 .036 .035 .0

FIGURA 5.7 - Parte imaginária da resposta amortecida segundo Caeds
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FIGURA 5.8 - Diagrama polar do deslocamento na direçãosegundo
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As figuras 5.8 e 5.9 ilustram, respectivamente, os diagramas polares obtidos

Tíojreq e Caeds para o presente caso de amortecimento, construídos para a resposta

na direção y. Pode-se observar a coerência de mais essa opção de visualização da

resposta da estrutura, atestando mais uma vez o bom desempenho das rotinas gráficas

do programafreq.

■f unct ionF requency response

6 .60E-09

!-5 .OOE-08
m
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r

y

P
a

r

'‘^l.OOE-07

-1.52E-07
7 .93E-080 .OOE + 00

Real part
-7 .93E-08

FIGURA 5.9 - Diagrama polar do deslocamento na direção segundo Caeds

5.1.2. Amortecimento Viscoso Proporcional à Rigidez

Para amortecimento viscoso proporcional à rigidez, conforme a equação

(3 .26), no Pro/Mo/’tem-se;

ô, = (07],(o]

Igualando-se essa expressão à eq. (5.1) chega-se a:
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c, =ri,(al (5.3)

No presente exemplo adotou-se =0,001 e utilizou-se os cinco primeiros

modos de vibrar para o cálculo da resposta. Lembrando que as freqüências naturais

O), devem ser dadas em radjs, os valores necessários do amortecimento modal a

serem utilizados pelo Caeds são:

/; =13,7166Hz =>0), =86,1839radls=>c, =7,427

f2 =39,1366Hz =>(02 =245,903radls =>C2 =60,468

=48,0690Hz =>(02 = 302,026 radjs =>C2 =91,220

f, =119,4653Hz => (O, =750,6226 radj s =>c^ =563,434

/, =170,8561Hz =>(02 =1073,520radls=>C2 =1152,44

Excitou-se o nó número 7 na direção y, adquirindo-se a resposta no mesmo

nó, nas direções x, y, z, nos dois sistemas. A tabela 5.5 apresenta alguns valores

obtidos para a parte real da resposta enquanto que a tabela 5.6 apresenta os

correspondentes valores para a parte imaginária. Também aqui se observa a

concordância dos valores obtidos nos dois programas e a confiabilidade do sistema

Promaf/jreq.

TABELA 5.5 - Parte real da resposta amortecida para =0,001

Parte Real da Resposta Amortecida {mjN)fí^eqüência

Direção x (10 Direção V (10'^) Direção z (10 ^°)

Caeds Promqf

(Hz)

Caeds Promqf Caeds Promqf

-9,64795 -9,64759 13,8392 13,8389 -1,5640135,00 -1,56403

-6,78511 -6,78491 10,1595 10,1594 -1,5338337,00

39,10

-1,53385

0,369937 0,956088 0,956145 -1,437750,370019 -1,43776

0,748734 0,748647 0,468932 0,468984 -1,4324139,20 -1,43242

-6,6379341,00 6,27434 6,27408 -6,63808 -1,34892 -1,34893

8,52878 8.52843 -9,53476 9,53457 -1.2893143.00 -1,28932í : 1



Capítulo 5 103

TABELA 5.6 - Parte imaginária da resposta amortecida para =0,001

Parte Imaginária da Resposta Amortecida jm/N)freqüência

Direção V U0~^) Direção z (10Direção X

Caeds Promqf Caeds PromqfCaeds Promqf

-1,45376 5,43638 5,436401,10304, 1,10299 -1,4538135,00

-2,07418 6,64605 6,646081,58319 1,58312 -2,0742337,00

-2,37094 -2,37090 7,65282 7,652861,81164 1,8115739,10

-2,36470 7,681981,80673 1,80666 -2,36475 7,6820239,20

-1,98285 -1,98281 7,97495 7,974981,50810 1,5080541,00

1,02950 -1,36973 -1,36970 8,24083 8,2408743,00 1,02954

Os resultados obtidos nesta seção, bem como aqueles a serem apresentados

na tabela 5.10, atestam a correção dos resultados fornecidos pelo sistema

Promaf/Freq para a resposta conservativa de estruturas, bem como para resposta

amortecida quando utilizado amortecimento proporcional. Asseguram, ainda a

conformidade da resposta em freqüência apresentada sob forma gráfica pelo programa

Freq.

5.2. Análise da Resposta em Freqüência em uma Placa de

Alumínio

Dada a importância que a resposta em freqüência tem para a análise da

estabilidade, a presente seção tem por objetivo avaliar a resposta em freqüência obtida

pelo Promqf, quando comparada àquela obtida através de ensaio experimental. Para

tanto ensaiou-se uma placa quadrada de alumínio e comparou-se com o resultado

obtido a partir de um modelo de elementos finitos.

Uma vez que o espécime em estudo foi o mesmo utilizado por VAROTO

(1991), os dados geométricos e do material por ele adotados foram utilizados, os

quais são apresentados a seguir.
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comprimento:

largura:

360 mm

360 mm

3 mmespessura:

módulo de elasticidade: 6.96.1010 N/m2

coeficiente de poisson:

massa específica:

0,29

2,7.103 Kg/m3

A placa está esquematizada na figura 5.10. onde se pode observar a fixação

através do engastamento de uma de suas laterais. O modelo de elementos finitos pode

ser visto na figura 5.11, no qual foram utilizados 100 elementos de primeira ordem.

/////////■//./ ,

P
So

O
00

108
>

360
>•

FIGURA 5.10- Representação da placa de alumínio utilizada

Uma vez processado o programa eigen, foram obtidas as freqüências naturais

e os modos de vibrar do modelo de elementos finitos. Por sua vez, o espécime real foi

ensaiado utilizando-se do equipamento descrito em VAROTO (1991). A comparação

entre as cinco primeiras freqüências naturais encontradas experimentalmente e as

obtidas pelo Promaf podem ser observadas na tabela 5.7



Capítulo 5 105

FIGURA 5.11- Modelo de elementos finitos para a placa

TABELA 5.7 - Valores obtidos para as cinco primeiras freqüências naturais

Frequências Naturais (Hz)

Modo de Vibrar Experimental Promaf

1° 20,6 19,6

2° 46,9 48,4

3° 118,9 120,9

4° 157,5 154,3

5° 171,3 176,8

Os valores obtidos são bastante próximos, servindo bem ao objetivo

proposto. O desempenho do modelo de elementos finitos podería ser melhorado caso

fosse aumentado o número de elementos ou então fossem utilizados elementos de

ordem superior (segunda ou terceira ordem).

Para se obter a resposta em freqüência no Promaf, torna-se necessário inserir

o amortecimento no modelo de elementos finitos. Para tanto, adotaram-se os valores

da razão de amortecimento modal (^j) obtidos por VAROTO (1991), os quais são

apresentadas na tabela 5.8;
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TABELA 5,8 - Valores da razão de amortecimento modal segundo VAROTO (1991)

Modo de Vibrar Razão de Amortecimento Modal (^j)

1° 4,571

2° 1,677

3° 1,218

4° 1,540

5° 0,873

As funções resposta em freqüência foram obtidas excitando-se e captando-se

a resposta no ponto P, conforme indicado na figura 5.10. No modelo de elementos

finitos, utilizaram-se os cinco primeiros modos de vibrar para o cálculo da resposta.

As funções obtidas podem ser observadas na figura 5.12, onde a curva contínua foi

obtida a partir do modelo de elementos finitos e a curva tracejada foi obtida a partir

do ensaio experimental.

-40

Função Resposta em Frequência

elementos finitos

-60

experimental

-80

§

^ -100 -

6
«

-120

-140

-160

0 40 80 120 160 200

frequência [Hz]

FIGURA 5.12- Resposta em freqüência da placa de alumínio
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Os resultados atestam o bom desempenho do modelo de elementos finitos,

especialmente nos primeiros modos. Do exposto na presente seção pode-se observar

que, a partir de um modelo elástico consistente e de dados de amortecimento

confiáveis pode-se chegar, a partir do sistema Promaf, a uma função resposta em

fi-eqüência representativa do comportamento real da estrutura.

Como o presente método para análise de estabiüdade baseia-se nas curvas de

resposta em freqüência da estrutura, conclui-se que é perfeitamente possível

desenvolver-se o estudo do comportamento dinâmico de máquinas ferramentas

através do sistema PromafiFreq. O grande desafio permanece, obviamente, na

previsão do amortecimento estrutural contido no referido equipamento, especialmente

nas situações em que o mesmo ainda se encontre na fase de projeto.
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5.3. Análise da Estabilidade contra Trepidação de uma
Fresadora Horizontal

0 objetivo da presente seção é desenvolver a análise da estabilidade de uma

máquina ferramenta com vistas a mostrar a potencialidade dos recursos aperfeiçoados

e/ou implementados neste trabalho. Poder-se-ia analisar um centro de usinagem como

o ilustrado na figura 5.13, o qual contém 1384 nós e 1585 elementos. Entretanto o

tempo empregado no processamento seria por demais elevado, dificultando até

mesmo a avaliação da influência de parâmetros estruturais sobre a estabilidade.

FIGURA 5.13- Modelo de um centro de usinagem

Com isso em mente, optou-se por analisar a fi^esadora horizontal ilustrada na

figura 5.14, empregada em LIRANI (1985), a qual possui uma estrutura simplificada,

proporcionando um reduzido tempo de processamento. Dessa forma, possibilita a

execução de um maior número de testes, revelando a influência das mais diversas

propriedades estruturais sobre as condições de estabilidade.
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a) b)

c)

I

z

FIGURA 5.14 - Modelo da fresadora horizontal a ser analisada: (a) perspectiva; (b)

lateral esquerda; (c) vista frontal

5.3.1. O Modelo Elástico

Infinitas são as combinações possíveis para a disposição relativa entre mesa,

peça e ferramenta. Deve-se nesse momento escolher um posicionamento

representativo para que, em ílmção dele, se determine a localização dos elementos

móveis e das forças de usinagem.

A configuração escolhida possui mesa na posição central e console em

posição alta, simulando dessa forma uma peça usinada de pequena altura, situação

bastante freqüente de trabalho.

Assumiu-se corte com espessura de penetração grande, fresamento

tangencial discordante e fresa com dentes retos. Dessa forma, adotou-se força de

usinagem contida em um plano paralelo ao plano xz, formando um ângulo de 30® com

a direção x. Por sua vez, a direção na qual se deseja estudar a estabilidade (direção

7*) foi adotada como também pertencente a um plano paralelo ao plano xz, formando

ângulo de 20° com a direção x.
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Na figura 5.15 pode-se observar em maior detalhe o modelo de elementos

finitos da fresadora horizontal, onde a mesa está representada separadamente do

restante da estrutura apenas para facUitar a visualização. O modelo contém 53 nós, 8

elementos viga e 57 elementos placa, como pode ser visto no arquivo entdad.dat

apresentado no apêndice F.

Cada um dos quatro nós da base possui os seis graus de liberdade restritos

para representar a vinculação entre a base e o solo. Quatro vigas, localizadas entre os

nós 5 e 17, 6 e 18, 9 e 19,10 e 20, são utilizadas para representar as propriedades das

guias. Duas vigas, posicionadas entre os nós 9 e 17, 10 e 20, representam o fuso.

Duas vigas, entre os nós 36 e 53, 53 e 37, representam o eixo porta-fi-esa. O nó 53

representa o ponto correspondente à ferramenta, enquanto que o nó 52 corresponde à

posição da peça a ser usinada. A determinação da rigidez das guias e do fuso está

apresentada a seguir, conforme desenvolvido em LIRANI (1985).

FIGURA 5.15 - Modelo de elementos finitos da fresadora horizontal
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5.3.1.1. A Modelagem das Guias

As guias serão representadas através de quatro vigas posicionadas entre os

nós 5 e 17, 6 e 18, 9 e 19, 10 e 20. A rigidez das guias depende do material do par de

guias, do acabamento superficial, da lubrificação e da pressão específica, dentre

outros fatores. Para determinação das características elásticas das guias utilizar-se-á a

fórmula de Levina, segundo a qual a relação entre o carregamento atuante nas guias e

0 correspondente deslocamento é dado pela expressão:

õ = Cp (5.4)

onde:

<5: deslocamento (jjm)

C,p\ constantes tabeladas

p: pressão específica {Kgf/cm^)

Estima-se que a força atuante sobre as guias seja da ordem de 200 Kg.f Cada

guia possui comprimento de 400 mm e largura de 30 mm. Dessa forma a área portante

das guias será:

Aj,= 2x400x30 = 24000mm^ = 240cm^

Portanto, a pressão específica existente nas guias será:

200

= 0,83 Kgf/cm^P =
240

Para guias de ferro fimdido, as constantes necessárias valem: C=0,8 e

m=0,5. Dessa forma o deslocamento das guias sob carga pode ser calculado:

0.5
5 = 0,8x0,83 = 073 fjm
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As guias serão representadas por quatro vigas. Portanto, a rigidez axial de

cada viga deverá ser:

50

= 68,5Kgf hm = 67 x 10^ NjnK =
0,73

A rigidez axial de uma viga pode também ser obtida pela expressão:

EA
(5.5)K =

l

onde:

E: módulo de elasticidade

A: Área da seção transversal da viga

l: comprimento da viga

Adotando-se vigas com comprimento de 2 mm para representar as guias,

chega-se então à área da seção transversal:

A =^ = 6,4x]0-^m^
E

5.3.1.2. A Modelagem do Fuso

O fuso será representado por duas vigas de aço posicionadas entre os nós 9 e

17, 10 e 20. Cada uma possui comprimento de 400 mm e diâmetro de 25 mm,

resultando portanto:

A = 4,9x 10-^ m^

- 2,5 X10^
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5.3.2. Modelagem do Amortecimento

A representação do amortecimento da fresadora ilustrada na figura 5.15

utilizará o modelo histerético proporcional à rigidez, levando em conta a dissipação

de energia nos mancais, nas guias, no fiaso e a dissipação interna do próprio material.

O amortecimendo existente no processo de usinagem será também objeto de estudo.

5.3.2.1 Amortecimento Interno do Material (distribuído)

Para quantificar o amortecimento contido internamente no material, tomar-

se-á como referência LAZAN (1968)^, o qual afirma que o fator de perda para o ferro

fundido varia entre 6. IQ-^ e 1. lO-^. Adotar-se-á, para os cálculos subseqüentes, o valor

6.10-3.

Conforme apresentado no item 3.3, para o caso de amortecimento histerético

proporcional à rigidez tem-se a relação rj. Por ter-se adotado o modelo de

amortecimento histerético proporcional à rigidez, a matriz de amortecimento que

representa o amortecimento interno do material será obtida através do produto entre

o fator >7 jt e a matriz de rigidez da estrutura.

S.3.2.2 Amortecimento Localizado (discreto)

Deve-se ter claro em mente que o presente trabalho apenas inicia uma

discussão em torno da quantificação das fontes de amortecimento, não sendo esse seu

objetivo. As ferramentas aqui discutidas buscam possibilitar maior aprofundamento no

futuro.

A modelagem do amortecimento nos mancais, nas guias, no fuso e no

processo de usinagem será feita utilizando-se de amortecedores localizados entre nós

estrategicamente selecionados. Para o cálculo do coeficiente de amortecimento desses

amortecedores, conforme LIRANI (1978) e LIRANI (1985), utiliza-se a expressão:

(5.6)

^LAZAN, B.J. Damping of materiais and members in structural mechanics. London, Pergamon

Press, p. 223, 1968.
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Segundo LIRANI (1985), para representar não apenas os mecanismos

dissipadores internos do material, mas também aqueles provenientes do contato entre

superfícies, à maneira do que ocorre em mancais, guias, etc., o valor de i] médio

nessas regiões, digamos 0,01, pode ser tomado de 5 a 10 vezes maior, ou seja, 0,05 a

0,1. No presente trabalho adotar-se-á o valor 0,05 para essas condições. Dessa forma,

os diversos coeficientes de amortecimento necessários para representar as regiões de

conexão da estrutura podem ser determinados da seguinte forma:

a) guias; serão representadas por quatro amortecedores,

rigidez axial de cada viga: = 6,7.10^ N/m

coeficiente de amortecimento de cada amortecedor: = 0,05 * 6,7.10^ = 3,35.10^

b) fuso: será representado por dois amortecedores,

rigidez axial de cada viga: =2,5.10^ N/m

coeficiente de amortecimento de cada amortecedor: 0,05 * 2,5.10^ = 1,25.10^

c) mancais: apesar de não constarem no modelo elástico, seu amortecimento será

computado a partir de três amortecedores colocados entre os nós 33 e 36, nas

direções x, y, e z.

rigidez axial do mancai; =2.10^ N/m

coeficiente de amortecimento de cada amortecedor: 0,05*2.10^ = 1,0.10^

O arquivo dampin.dat que contém a presente modelagem do amortecimento

encontra-se no apêndice G.

5.3.3. Sintonizando o Modelo

A partir dos modelos elástico e de amortecimento elaborados, processou-se

o sistema com vistas a avaliar o quão corretos estão os valores adotados. Para tanto,

obteve-se a razão de amortecimento modal ^ para o grau de liberdade de translação

na direção x do nó 53 (posição correspondente à ferramenta) no primeiro modo de

vibrar, conforme ilustrado na tabela 5.9. Levou-se em conta separadamente o

amortecimento produzido por cada uma das regiões amortecidas (guias, mancais,

etc ), pela dissipação interna do material e, finalmente, pela composição de todas as

fontes dissipadoras de energia.
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Outra grandeza utilizada para quantificar o amortecimento de uma estrutura

é o decremento logarítmico d. Sabe-se que, para valores de ^ pequenos o

decremento logarítmico pode ser calculado pela expressão:

4^
(5.7)

A tabela 5.9 apresenta os valores obtidos para ^ Qd enquanto que as figuras

5.16 e 5.17 os representam na forma gráfica.

TABELA 5.9 - Razão de amortecimento modal ^ e decremento logarítmico d

correspondentes à translação em x do nó 53 no primeiro modo de vibrar

Valor de ^ (10 3) Valor derfdQZ)Fonte de Amortecimento

0,0963 0,061guias

fiiso 0,0963 0,061

0,835 0,525mancais

guias+fiiso+mancais

dissipação interna do material

1,03 0,741

3,21 2,02

combinação de todas as fontes 3,28 2,06
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FIGURA 5.16 - Representaçãográfica dos valores de ^

FIGURA 5.17- Representação gráfica dos valores de d
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LOEWENFELD^ apud KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970) estudou o

decremento logarítmico em um torno. Mostrou que o amortecimento da estrutura,

quando a máquina se encontra totalmente montada, é muitas vezes maior que o

amortecimento de cada uma das partes quando consideradas separadamente,

destacando dessa forma o efeito dissipador de energia contido nas regiões de conexão

da estrutura.

Inicialmente, mediu o decremento logarítmico somente para o barramento. A

seguir, foi montando as diversas partes componentes da máquina e, para cada

subconjunto formado, mediu novamente esse valor. A figura 5.17 apresenta os

resultados obtidos, onde se utiliza a seguinte simbologia:

b: barramento

carro porta ferramenta

cabeçote

completo: máquina completa, em condições de operação

cr:

cb:

FIGURA 5.18- Valores do decremento logarítmico para tomo segundo

LOEWENFELD apud KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970)

^LOEWENFELD, K.

Maschinenmarkt, n.l9, 1959 apud KOENIGSBERGER, F.; TLUSTY, J.

structures. Oxford, Pergamon Press, 1970. p.285

Zusatzdampfimg von werkzeugmaschinen durch lamellenpakete.

Machine tool
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Ao se comparar os valores representados na figura 5.18 com aqueles obtidos

pelo sistema PromafTreq apresentados na figura 5.17, observa-se que o decremento

logarítmico encontrado quando se considera apenas o barramento do tomo (da ordem

de 0,03) é muito próximo daquele obtido quando se considerou apenas a dissipação

de energia interna do material no modelo da fresadora (da ordem de 0,02). Tal fato

parece bastante justificável, uma vez que ao se considerar apenas o barramento do

tomo eliminou-se todo o efeito do amortecimento produzido pelas conexões com as

demais partes da máquina (guias, mancais, fiiso, etc.). De certa forma, esse resultado

atesta como boa a modelagem do mecanismo de dissipação de energia interno ao

material.

Entretanto, ao se confrontar o decremento logarítmico do tomo completo

(da ordem de 0,25) com o correspondente à fresadora completa (da ordem de 0,02)

uma enorme discrepância é constatada. Os pequenos valores de dissipação de energia

obtidos para as regiões de conexão da fresadora (guias, fuso, mancais e processo),

modeladas através de amortecedores, apontam na direção de que tais fontes de

dissipação foram subestimadas.

YOSHIMURA (1986) é bastante claro ao afirmar que a razão de

amortecimento modal para estmturas reais de máquinas ferramentas situa-se entre

0,01 e 0,1. Tal postura é confirmada por diversos autores como, por exemplo,

TLUSTY & ISMAIL (1983) e TLUSTY (1986). Os valores apresentados na tabela

5.9 situam-se bastante distantes disso.

Para que a presente análise possa ilustrar a potencialidade das ferramentas

desenvolvidas toma-se necessário que o modelo utilizado represente, da melhor forma

possível, uma fresadora real. Para que isso se tomasse possível, procedeu-se à

sintonia do amortecimento do modelo.

Partindo-se da constatação de que o amortecimento produzido pelo material

está bem representado, e que as fontes de amortecimento localizado estão

subestimadas, parece bastante lógico que se deva ampliar estas últimas. A questão que

se coloca então é: aumentar de quanto?

Utilizando-se dos recursos de modelagem oferecidos pelo sistema

PromafrFreq, representou-se o amortecimento da estmtura apenas pela razão de

amortecimento modal ^ =0,03 nos dez primeiros modos de vibrar. O correspondente

arquivo dampin.dat é apresentado no apêndice H. Os valores então obtidos para a

razão de amortecimento modal, para os graus de liberdade de translação nas direções
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x,yez dos nós 52 (posição correspondente àpeça) e 53 (posição correspondente à

ferramenta) estão apresentados na tabela 5.10.

TABELA 5.10- Razão de amortecimento modal para peça e ferramenta quando

adotado 4^ =0,03 para os dez primeiros modos de vibrar

nó 16 (peça) nó 29 (ferramenta)

translação em x 0,030 0,030

translação em 3/ 0,033

translação em z 0,030

* Não foi possível obter a razão de amortecimento modal em tomo da primeira

freqüência natural, conforme será esclarecido mais adiante.

Multiplicou-se então os amortecedores correspondentes ao amortecimento

produzido pelas guias, fuso e mancai por um mesmo fator de proporcionalidade,

buscando dessa forma obter uma resposta da estmtura próxima daquela produzida

pelo amortecimento modal <4 =0,03, porém mantendo a proporcionalidade à rigidez.

Após algumas tentativas, constatou-se que multiplicando os amortecedores contidos

no arquivo dampin.dat do apêndice G por 30 atingia-se a resposta desejada.

Deve-se notar, entretanto, que o fator de perda do material já havia sido

anteriormente multiplicado por 8,33. Isto porque, conforme apresentado na seção

5.3.2.2, para representar os diversos mecanismos de amortecimento localizados em

guias, mancais e fuso, o valor de t] deveria ser tomado de 5 a 70 vezes o fator de

perda correspondente apenas ao amortecimento do material. Na referida seção,

partindo-se do valor 0,006 correspondente ao ferro fimdido, chegou-se ao valor 0,05,

multiplicando-se portanto o fator de perda do material por 8,33 {0,006x8,33=0,OS).

Ao se multiplicar os coeficientes de amortecimento por 30, portanto, o fator

de perda do material terminou por ser multiplicado por 250 (8,33x30=250). Logo,

quando se usa o amortecimento do material de uma viga para representar os diversos

mecanismos de amortecimento localizados em mancais, guias e fuso, o fator de perda

do material deve ser multiplicado por 250. Cabe notar, entretanto, que tal valor pode

não ser o mesmo, caso se utilize um número diferente de vigas, outras disposições na

estrutura, etc. Isto porque as diferentes formas modais poderão acionar diferentes

mecanismos de dissipação. Tais situações não foram estudadas por fugirem ao escopo
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deste trabalho, porém mostram claramente a necessidade de mais estudos nessa

direção.

Mesmo impondo-se amortecimento estrutural comparável aos valores de

uma máquina real (t}=0,03), outro problema foi encontrado. A resposta em

freqüência do modelo apresentou-se não usual para os graus de liberdade de

translação emjv e z do nó 53 (posição correspondente à ferramenta). Não se formava

o esperado círculo em tomo da primeira freqüência natural quando se representava a

resposta no plano complexo, impossibilitando assim a utilização do método de

Kennedy e Pancu para obtenção da razão de amortecimento modal. Após estudo,

observou-se como causa disso que o comportamento dinâmico do eixo porta-fresa

estava mascarando, devido à sua alta flexibilidade, a dinâmica da estmtura da máquina

ferramenta, justamente na região onde se localizam os amortecimentos a serem

estudados. Tal fato deve-se à simplicidade do modelo ilustrada, por exemplo, pelo

engastamento do eixo diretamente na superfície da máquina. A representação do eixo

árvore com certeza reduziría tal problema.

Para que o modelo tivesse então um comportamento adequado aos objetivos

do presente trabalho, optou-se por adotar eixo porta-fresa mais rígido, através do

aumento do correspondente módulo de elasticidade. O comportamento dessa nova

confíguração do modelo será então o objeto do estudo.

5.3.4. Análise da Estabilidade

A anáüse da estabilidade da fresadora horizontal será dividida em duas

etapas: a primeira objetiva estudar a influência de cada fonte de amortecimento sobre

o amortecimento global da estrutura e sobre sua estabilidade; a segunda busca, a

partir da largura de corte esperada para a máquina, obter qual o correspondentevalor

para o amortecimentocontido no processo de usinagem.

5.3.4.I. Influência das Fontes de Amortecimento

A tabela 5.11 apresenta o valor da razão de amortecimento modal e do

decremento logarítmico correspondentes às diversas fontes de dissipação de energia

para a nova configuração do modelo da fresadora.
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TABELA 5.11- Razão de amortecimento modal ^ e decremento logarítmico d

correspondentes à translação em jc do nó 53 no primeiro modo de vibrar

Valor de ^Fonte de Amortecimento Valor de d (10~^)

0,0012guias

íiiso 0,013 8,2

0.0017 1,1mancais
2

guias+fuso+mancais

dissipação interna do material

0,014 8,8

0,003 1,9

combinação de todas as fontes 0,017 10,4

A largura limite de corte é determinada segundo procedimento descrito na

seção 3.2.2. Para a determinação do limite de estabilidade da fresadora deve-se

utilizar a receptância relativa, conforme definido na seção 3.2.1, caracterizada pela

excitação e aquisição do movimento relativo dos nós correspondentes à peça e à

ferramenta. Busca-se assim representar as condições de trabalho desse tipo de

máquina ferramenta.

A tabela 5.12 ilustra os valores obtidos para o coeficiente de espessura do

cavaco kj e para a largura limite de corte hum correspondentes à usinagem do aço

1035, cujo coeficiente dinâmico de corte R vale 1,46.10^. Tais valores referem-se às

configurações de amortecimento utilizadas na tabela 5.11.

TABELA 5.12 - Valores calculados do coeficiente de espessura do cavaco kj e da

largura limite de corte para a fi-esadora horizontal

Valor de k

(10<^N/m)

Valor de b

(mm)

Fonte de Amortecimento / Um

0,687621 0,47

fuso 8,78115 6,0

0,917597 0,63mancais

guias+fuso+mancais 8,38700 5,7

dissipação interna do material 1,87348 1,3

combinação de todas as fontes 10,4037 7,1
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Para que se possa ter uma idéia da influência da fonte de amortecimento

sobre a estabilidade, a figura 5.19 apresenta as cartas de estabilidade obtidas para

cada uma das configurações ilustradas na tabela 5.12,

° combinação de todos

■ fuso

m guias+fuso+mancais

n material

■ mancais

a guias

1,00E+08 -r

1,00E+07

?

1,00E+06 --

1,00E+05

1,00E+02 1,00E+03

rotação í^rpm)

1,00E+04

FIGURA 5.19- Cartas de estabilidade para as diversas fontes de amortecimento

O efeito do amortecimento produzido pela dissipação interna do material,

pelas guias e pelos mancais é bastante baixo quando comparado ao efeito combinado

de todas as fontes de amortecimento, enquanto que o amortecimento produzido pelo

fiiso é bastante significativo. Tal fato deve-se a dois fatores: a intensidade dos

coeficientes de amortecimento utilizados e a orientação espacial.

Os amortecedores utilizados para o fiiso possuem uma ordem de grandeza

superior àqueles correspondentes aos mancais e são em maior número. Embora sejam

em menor número e intensidade que os amortecedores utilizados para as guias,

situam-se na direção do eixo x, mais próxima da direção de excitação, exercendo

assim maior influência que os amortecedores correspondentes às guias.
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A contribuição das fontes localizadas de amortecimento (guias, fuso e

mancais) para o comportamento global da estrutura é bastante superior àquele

correspondente à dissipação interna do material (da ordem de cinco vezes, baseando-

se na razão de amortecimento modal). Tal fato vai ao encontro das publicações

internacionais nesse campo do conhecimento, onde existe um consenso de que o

amortecimento contido intemamente no material apresenta-se desprezível quando

comparado àquele contido nas regiões de junção da estrutura.

Torna-se importante observar ainda que, com o aumento do amortecimento,

aumenta também a jfreqüência de trepidação, causando dessa forma um deslocamento

dos lóbulos de estabilidade no sentido das maiores velocidades.

5.3.4.2. Determinação do Amortecimento do Processo de Usinagem

Dentre as fontes de dissipação de energia, o processo de usinagem é aquela

na qual se tem maior grau de incerteza, pela falta de valores indicativos. Porém, uma

vez modeladas de forma confiável as demais fontes, o amortecimento produzido pelo

processo pode ser estimado.

Tal afirmação pode ser ilustrada da seguinte forma: admitamos que o

amortecimento total da estrutura de uma máquina ferramenta resulte da dissipação de

energia existente no próprio material, nos mancais, nas guias, no fuso e no processo

de usinagem. Tal combinação pode ser simbolizada pela seguinte expressão, onde ©

representa a interação das parcelas:

diss,^,ai = diss ®diss^^ ®diss (5.7)material processo

Uma vez conhecida a largura limite de corte para a máquina ferramenta, e

tendo-se estimado de forma confiável o amortecimento contido no material, nos

mancais, nas guias e no fuso, a expressão acima permitirá obter o amortecimento

devido ao processo de usinagem.

Apliquemos tal raciocínio à ffesadora em questão. A título de comparação,

KOENIGSBERGER & TLUSTY (1970) encontraram bij^=0,5 polegada para

máquina semelhante. Tomemos esse valor como válido também para este caso.

Assumamos ainda que o amortecimento do processo possa ser representado por um
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amortecedor posicionado na mesma direção da força de usinagem, isto é, contido em

um plano paralelo ao plano xz, formando um ângulo de 30° com a direção x

Inicialmente adotou-se o amortecimento nulo para o processo de usinagem,

situação essa estudada na seção 5.3.4,1. A seguir, ampliou-se seu módulo, mantendo

sempre constante a direção, até que se atingisse a largura limite de corte esperada. A

tabela 5.13 apresenta os valores obtidos para o coeficiente de espessura do cavaco kj

e para a largura limite de corte bum , também correspondentes à usinagem do aço
1035.

TABELA 5.13- Valores obtidos para o coeficiente de espessura do cavaco e para

a largura limite de corte com o aumento do amortecimento do processo de

usinagem

Módulo do Coeficiente de

Amortecimento para o Processo

Valor de k

(10«^N/m)

Valor de b

(mm)

Um

0 (nulo) 10,40 7,1

LIO"^ 14,14 9,7

2.10^ 17,99 12,3

A figura 5.20 apresenta a evolução dos lóbulos de estabilidade à medida que

é elevado o amortecimento contido no processo de usinagem. De maneira clara pode-
se observar deslocamento das curvas no sentido do aumento do coeficiente kj e,

consequentemente, do aumento da largura limite de corte.

Observou-se que a partir do valor 1.10^ a influência do amortecimento do

processo passa a ser bastante significativa, isto é, para um pequeno aumento em seu

valor há um grande acréscimo em kj e b^^ . Tal fato faz bastante sentido, uma vez que

somente a partir desse ponto ele passa a ter a mesma ordem de grandeza que as

demais fontes de dissipação. Também aqui pode-se observar o deslocamento dos

lóbulos de estabilidade no sentido das maiores velocidades à medida que aumenta o
amortecimento.
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3,00E+07 T

2,50E+07 -

2,00E+07 --
E

n
5 1,50E+07

1,00E+07 -- * 2.10^

* 1.10^

-m~ nulo5,00E+06 -

0,00E+00

0,00E+00 1,00E+03 2,00E+03 3,00E+03 4,00E+03 5,00E+03

rotação [Çrpm)

FIGURA 5.20 - Evolução dos lóbulos de estabilidade em função do aumento do

amortecimento atribuído ao processo de usinagem

Mais uma vez, cabe destacar que o presente estudo de uma fresadora

horizontal teve por objetivo central revelar a potencialidade que a ferramenta

PromaEFreq tem a oferecer na análise estrutural de máquinas ferramentas, razão pela

qual um modelo simples de estrutura foi utilizado. A obtenção de valores precisos

para a dissipação de energia nas diversas fontes de amortecimento da estrutura fogem

ao escopo deste trabalho, razão para a qual valores orientativos foram utilizados.

A quantificação do amortecimento é um caminho que ainda está longe de ter

sido trilhado completamente. Porém, quanto melhor for a qualidade do modelo, maior

será a utilidade do sistema Promaf/Freq, pois possibilitará a previsão de grandezas de

difícil obtenção, como por exemplo o amortecimento contido no processo de

usinagem.

5.3.5. Desempenho dos Programas Computacionais

Para o processamento do Promaf utilizaram-se estações IBM Risc System

6000, modelo 520H, com 64 Mbytes de memória RAM. Os tempos totais de

processamento (compostos pelo processamento dos programas ddata, amort, recep)
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obtidos por jfreqüência de excitação, em função dos casos em estudo, estão ilustrados

na tabela 5.14.

TABELA 5.14- Tempo de processamento dispendido pelo Promaf

Tempo de Processamento por

Freqflência de Excitação (s)

Fonte de Dissipação

5,88guias+fuso+mancais

3,03dissipação interna do material

322combinação de todas as fontes

O amortecimento devido à dissipação de energia interna do material foi

modelado através da proporcionalidade à matriz (global) de irgidez, razão pela qual

não se torna necessária a construção da matriz de amortecimento. A resposta é obtida

através de um conjunto simples de equações, resultando assim num pequeno tempo de

processamento (cerca de 3 segundos por ffeqüência).

Nas situações em que se considerou apenas alguns poucos amortecedores,

casos estes nos quais se enquadram o modelamento do amortecimento das guias, do

fuso, dos mancais e do processo de usinagem, o tempo de processamento é da ordem

de 6 segundos por ffeqüência, pois uma pequena matriz de amortecimento (da ordem

de 96 linhas por 96 colunas) deve ser construída.

Deve-se dar destaque especial para a situação em que se combina a

dissipação interna do material com aquela devida a outros elementos (guias, fusos,

etc.). Nessa condição, a matriz de amortecimento terá a mesma dimensão das matrizes

de massa e irgidez (no presente caso, 318 linhas por 318 colunas), devendo ainda ser

montada a partir das matrizes elementares, resultando num tempo de processamento

bastante elevado, da ordem de 5 minutos por ffeqüência de excitação desejada.
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CAPÍTULO 6

CONCLUSÕES E SUGESTÕES

6.1 Conclusões

0 presente trabalho atingiu plenamente os objetivos a que se propôs

inicialmente, a saber:

a) levantou o estado da arte no campo da análise da estabilidade contra

trepidação de máquinas ferramentas, percorrendo a sua evolução desde os

primórdios até os dias correntes, conforme apresentado no capítulo 2.

Neste mesmo capítulo destacou ainda os três grandes modelos clássicos

para análise da estabilidade;

b) implementou e validou rotinas computacionais que aumentam a

flexibilidade do sistema Promaf para a modelagem do amortecimento

estrutural, conforme apresentado no capítulo 4;

c) desenvolveu o programa Freq, o qual oferece interface gráfica para análise

de vibrações em estruturas, com recursos específicos para análise da

estabilidade contra trepidação de máquinas ferramentas, conforme

destacado no capítulo 4.

Com relação especificamente à análise da estabilidade contra trepidação, o

presente trabalho podería ter sido bastante enriquecido com a comparação entre

resultados experimentais de uma máquina real e um modelo de elementos finitos mais

completo. Tal não foi aqui realizado pois o tempo necessário para sintonizar os

mecanismos de dissipação de energia da estrutura seria por demais elevado, fugindo

assim ao escopo do trabalho.
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Tal afirmação pode ser facilmente ilustrada com base no estudo realizado

sobre a placa de alumínio da seção 5.2. Mesmo tratando-se de uma estrutura bastante

simples, na qual não existem juntas, e dispondo-se dos valores para a razão de

amortecimento modal obtidos experimentalmente, não foi possível reproduzir com

exatidão a resposta da estrutura, especialmente nas fi-eqüências mais elevadas.

Extrapolando-se essa realidade para uma estrutura complexa como a de uma máquina

ferramenta pode-se aquilatar as dificuldades a serem encontradas.

Tais dificuldades apontam na direção de que deve-se investir esforços numa

melhor compreensão dos mecanismos de dissipação de energia contidos nas

estruturas, para que se possa prever de maneira mais confiável, ainda na fase de

projeto, o comportamento dinâmico das máquinas ferramentas.

6.2 Sugestões

Seguem-se sugestões para desenvolvimento de futuras pesquisas, as quais

aliadas às ferramentas de análise utilizadas neste trabalho, podem contribuir de

maneira efetiva no projeto de máquinas ferramentas:

a) estudo para levantamento do estado da arte sobre o modelamento dos

mecanismos de dissipação de energia contidos nos materiais e nas junções

de estruturas, bem como desenvolvimento de pesquisa naqueles itens

ainda não explorados a contento;

b) trabalho que compare o comportamento dinâmico de uma máquina

ferramenta real, obtido experimentalmente, com aquele oferecido pelo

sistema PromafiFreq, de forma a utilizar mais efetivamente as ferramentas

computacionais ora desenvolvidas;

c) desenvolvimento de uma versão do programa Freq em linguagem portável,

utilizando-se de bibliotecas gráficas padrão, de forma a poder ser utilizado

tanto em microcomputadores quanto em estações de trabalho com outros

sistemas operacionais.
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APÊNDICE A

ARQUIVOS LIDOS E ESCRITOS PELOS
PROGRAMAS DO PROMAF
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APÊNDICE B

FORMATOS DOS ARQUIVOS DE ENTRADA
E TRANSFERÊNCIA DE DADOS

B.l. Arquivo entdad.dat

Variáveis Formatos

1 PROBL

2 AUTOR

3 MASS, NPRO, NMATL, NO

4 T AE(IX ASI(I), ADEN(I)

5 (X(I), Y(I), Z(I), 1=1, NOV)

6 NTYPE, MATERL, THK, NOV, (JN(I), 1=1, NMATERL)

7 AREA AXY, AXZ, AIY, AlZ, AJ *

8 ICON(I), 1=1, NDOF+1

9LF, NODESL **

10 NODE, LC, (ALOAD(I), 1=1, NDOF)

11 lEM, IP, KM, IDUMP, EPS

A80

A80

415

13, 3 E10.3

15, 3 E10.3

15, F10.3, 9 15
6E10.5

15, 6 12
215

2 15, 6 F10.5

4 15, E 10.3***

incluído em caso de viga
incluído em caso de análise estática

incluído em caso de análise dinâmica

os registos 6, 7, e 8 são repetidos para todos os elementos

*

Glossário:

PROBL - Nome do modelo

AUTOR - Nome do autor

MASS - Indica o tipo de análise (estática, dinâmica ou estática e dinâmica)

NPRO - Tipo de problema (Tensão Plana, Flexão Pura, Análise de Casca, Elementos Sólidos)
NMATL - Número de diferentes materiais que compõem a estrutura

NO - Número total de nós existentes na estrutura

1 - Número do material

AE - Valor do Módulo de Young
ASl - Valor do Coeficiente de Poisson

ADEN - Valor da densidade do material

X, Y, Z - Coordenadas x, y, z dos nós

NTYPE - Indica o tipo de elemento (viga, retângulo linear, triângulo linear ou hexaedro linear)
MATERL - Indiea o tipo de material do elemento

THK - Espessura do elemento
NOV - Número de nós do elemento

JN - Descreve os números dos nós que compõem o elemento

AREA - Área seccional da viga assumida uniforme ao longo de todo o comprimento do elemento
AXY - Constante de cizalhamento ao longo do eixo Y

AXZ - Constante de cizalhamento ao longo do eixo Z
AIY - Momento de Inércia relativo ao eixo perpendicular à viga que passa pelo nó fictício
AIZ - Momento de Inércia relativo ao eixo axial



Apêndice 142

AJ - Momento Polar de Inércia relativo ao eixo axial

ICON - Indica as condições dos nós restritos ou as condições de contorno

LF - Número de estados de carregamento
NODESL - Número total de nós carregados

NODE - Número total de nós carregados
LC - Indica qual o caso de carregamento a que pertence esta carga

ALOAD - Indica as forças e/ou os momentos para todos os graus de liberdade do carregamento de
acordo com os gdl's utilizados

IBM - Número de frequências naturais e modos de vibrar
IP - Número de vetores de iteração simultânea

KM - Número máximo de passos de iteração requeridos
IDUMP - Indica se os modos de vibrar serão gravados ou não

EPS - Precisão a ser tomada

B.2. Arquivo dampin.dat

Variáveis Observações Formatos

NC, NDAM, NTYPD
NNC(I)

NDOF, ITOTAL, MINJN

1615

1615

(nota 1)

(nota 2)

(nota 2)

(nota 3)

(nota 4)

(nota 5)

(nota 9)
(nota 6)

(nota 6)
(nota 3)

(nota 3)
(nota 3)

(nota 3)
(nota 3)

(nota 3)

(nota 5)

1615

ND 1615

NL(1), NL(2), K9, AUX(I)
NMATEXC

AE(I), ASI(I), ADEN(I)
ETA(I)

NZETA ZETA(I)
NTYPE. MATL. THK, NOV. JN(I)

X(I),Y(I),Z(I)

315, 6F10.5
1615

8F10.5

8F10.5

15, 12F10.5

215, F5.3, 1315

12F10.5
0 15

NMOD, IDMATL, THK. NOV, JN(I)
X(I), Y(I), Z(l)

215, F5.3, 1315
12F10.5

0 15

ICON(I) 15, 612
0 15

NR, NNE, NSOLU, IGRAF

NFISO, NINF, KEY, Q
W(I), (I=l,NFlSO)

WIN, WFIN, NF
WN(I), X(l)

NE, AUX(I)

1615

315, FIO.O
8F10.5

2F10.5,15
8F10.5

15. F10.5

(nota 7)

(nota 8)
(nota 1)

nota 1 - incluir se NDAM = 3.

nota 2 - incluir se NDAM = 2, 3 ou 5.
nota 3 - incluir se NDAM = 1 ou 5.

nota 4 - incluir se NMATEXC 0 e NDAM = 1 ou 5.

nota 5 - incluir se NDAM = 1, 4 ou 5 e NTYPD 5.

nota 6 - incluir se NDAM = 1 ou 5, placa auxiliar de amortecimento,

nota 7 - incluir se NFISO ^ 0.

nota 8 - incluir se NFISO ^ 0, este registro é repetido NINF vezes,

nota 9 - incluir se NDAM = 4 E NTYPD = 5.
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Glossário

NC -Número de nós considerados: todos os nós que são amortecidos e/ou forçados mais os nós para
os quais a resposta é requerida.

NDAM - Identifica a forma de amortecimento:

1 - amortecimento distribuído

2 - amortecimento discreto

3 - sistema massa mola amortecedor

4 - amortecimento distribuído proporcional

5 - amortecimento distribuído proporcional e amortecimento discreto combinados

NTYPD -Especifica o tipo de amortecimento:
1 - amortecimento histerético proporcional à rigidez

2 - amortecimento viscoso proporcional à rigidez
3 - amortecimento histerético proporcional à massa

4 - amortecimento viscoso proporcional à massa
5 - amortecimento computado a partir do fator de amortecimento modal

NNC(I) - Identifica o número de nós considerados. O arranjo de linhas e colunas das matrizes será

manipuladas por AMORT e RECEP, obedecendo a ordem dada por esse arranjo. 0(s) nó(s)

carregado(s) deve(m) vir por último.

NDOF, ITOTAL, MINJN - Número de graus de liberdade, número total de graus de liberdade e

menor número do nó para sistema massa/mola/amortecedor.

ND - Número de amortecedores (dashpots).

NL(1), NL(2), K9, AIJX(I) - Nós de inserção e valores do coeficiente de AUX(I) deve ter NDOF

componentes.

K9 - Número de valores do coeficiente de amortecimento.

NMATEXC - Número de materiais não incluidos em ENTRA.

AE(I), ASI(I), ADEN(I) - Módulo de Young, Coeficiente de Poisson, Densidade do(s) material(s),

não incluído(s) em ENTRA.

ETA(I) - Fator de perda para todos os materiais. Se NDAM = 4 deve ser usado apenas um valor, pois
o programa considera somente um valor do fator de perda para toda a estrutura.

ZETA(I) - Fator de amortecimento modal. O número de fatores a serem fornecidos deve ser maior ou

igual ao número de modos utilizados para calcular a receptância conservativa (NR).

NTYPE, MATL, THK, JN(I), X(I), Y(I), Z(I) - Dados relativos à placa auxiliar como em ENTRA.
Quando não for utilizada pular para o 10° e 11° registros.

NMOD, IDMATL, THK, NOV, JN(I), X(I), Y(I), Z(I) - Dados concernentes ã modelagem do

elemento amortecido. NMOD significa tipo de modelo usado:

NMOD =1,0 programa assume que os elementos foram colocados via programa ENTRA.

NMOD = 2, camada de amortecimento modelada como elemento quadriláteros à flexão.
NMOD = 3, camada de amortecimento modelada como elemento 3D.

NMOD = 4, camada de amortecimento modelada como viga.

ICON(I) - Restrições nodais adicionais não consideradas em ENTRA.
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NR - Número de modos usados para calcular a receptância conservatíva.

NNE - Número de nós excitados.

NSOLU - Número de nós da direita para a esquerda, em NNC(I), para os quais a resposta será

impressa ou gravada em arquivo para sair em forma de gráfico.

IGRAF - Para traçar o gráfico;
0 - não traçar o gráfico. Saída impressa.

1 - traçar o gráfico, saída no arquivo spgr.dat ou pc.dat.

NFISO - Número de frequência isoladas prescritas.

NINF - Número de intervalos prescritos de fi-equências.

KEY - Número de modos para os quais será feito um varrimento automático de frequência sem
necessidade de prescrevê-las.

Q - Fator de qualidade.

W(I), (1=1, NFISO) Frequências isoladas. Para cada intervalo de frequências WIN, WFIN, NF são

respectivamente início, fim e número de frequência desejada no intervalo.

WIN, WFIN, NF - frequência inicial, frequência final, número de frequências.

WN(1), X(l) - Frequência naturais e modos de vibrar.

NE, AUX(I) - Número de nós forçados, vetor carga.

B.3. Arquivo pc.dat

Variáveis Formatos

NR, KEY, NNE, NSOLU, IGRAF, 9.;^
NG, (NNC(I). I=1,NC), NDOF, N ‘
(WN(I). 1=1,IjR) ■

5I11,F11.6
7111

1X.6E11.4

7111

51 W(I)
(^ ■(XC(I). I=NSOL.N)

I .XDR(I). XDY(I), XMOD. ARG

F10.4

7E12.5

7E12.5

Glossário

NR - Número de modos usados para calcular a receptância conservatíva.

KEY - Número de modos , a partir do primeiro, para os quais será feito um varrimento automático de

frequências.

NNE - Número de nós excitados^

NSOLU - Número de nós, da direita para a esquerda em NNC(I), para os quais a resposta será
impressa.
IGRAF - Controla impressão ou não de gráfíco.( 1- traça gráfico 0- não traça).
Q- Fator de amplificação dinâmica.
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NC - Número de nós considerados.

NNC(I) - Número dos nós considerados (os nós carregados ou aqueles nos quais se deseje resposta
devem vir por último).

NDOF - Número de graus de liberdade por nó.
N r Número total de graus de liberdade do sistema.( N= NC x NDOF).

WN(I) - Freqüências naturais dos NR modos.

NF - Número de freqüências que serão varridas.

W(I7) - Freqüência analisada
XC(I) - Resposta conservativa para todos os gdl que se quer o gráfico.
(NSOL=N-NSOLUxNDOF+l).

XDR(I) - Parte real da receptância.

XDY(I) - Parte imaginária da receptância.
XMOD - Módulo da receptância.

ARG - Ângulo de fase da receptância.
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APÊNDICE C

ESTRUTURA DO PROGRAMA AMORT

Leitura de Dados

i
ELIM

1,2, 3,5 4
NDAM

5 1 f Leitura das razões

de amortecimento

NDAM

2,3

CNTDPDSCDP DSCDP

i

CNTDP

Matriz de

Amortecimento

Matriz de

Amortecimento

Matriz de

Amortecimento

Fim

Subrotina ELIM: Elimina graus de liberdade quando a análise não trata de estado

geral de tensão.

Subrotina CNTDP: Calcula a matriz de amortecimento para o caso de

amortecimento distribuído.

Subrotina DSCDP:

amortecimento discreto.

Calcula a matriz de amortecimento para o caso de
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APÊNDICE D

ESTRUTURA DO PROGRAMA RECEP

Leitura de Dados

FRGEN

Wi i=1. NF

▼

CNSR

▼

1,2,3 4, 5
NDAM

YMAG MLT JL=2

MLT JL=1 DMPR JL=1

MLT JL=2 MLT JL=5

▼

MLT JL=3 DMPR JL=2

I

SOLU MLT JL=6

MLT JL=4

Resultados

Fim
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Subrotina FRGEN: Determina as frequências para as quais será calculada a resposta.

Subrotina CNSR: Calcula a matriz de receptância [B], utilizando os NR modos

especificados no arquivo dampin.dat;
NR

1

^] = z u • u

i=i colf + (0^
JJ Jj

Subrotina YMAG: Prepara a matriz de amortecimento. Se o amortecimento for

viscoso (NTYPD=2 ou 4), haverá a multiplicação da matriz de amortecimento por co,

(frequência em que está sendo feito o cálculo da resposta). Se o amortecimento for

histerético (NTYPD= 1 ou 3) haverá somente a leitura da matriz de amortecimento.

Subrotina MLT: Faz multiplicação de matrizes, dependendo do valor de JL;

B J = WJL= 1

[BlÍJ»} = Íí
1

JL = 2 c J

y][v] + [I

r]k}

[««]{/>} = kJ

[w]{í'} = kl

JL = 3

JL = 4

JL = 5

JL = 6

Subrotina SOLU; Resolve o sistema linear representado por;

jWrJ “ WcJ( / + V

Subrotina DMPR: Calcula a parte real (JL=1) e imaginária (JL=2) da resposta para

amortecimento distribuído proporcional

NR
ú)~ - CO'

uf [t/l.JL= 1

NR

[f^rMJL = 2
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APÊNDICE E

MODELO DA FURADEIRA RADIAL

E.l. Arquivo entdaddat

fiirc

fiirc

1 3 2 13

1 .220E+12 .300E+00 .785E+04

2 .390E+11 .300E+00 .385E+05

1 .OOOOE+00 .OOOOE+OO .OOOOE+00

2 .OOOOE+OO .9000E-K)0 .OOOOE+00

3 .OOOOE+OO .1200E+01 .OOOOE+OO

4 .OOOOE+OO .1400E+01 .OOOOE+OO

5 .3000E+00 .1200E+01 .OOOOE+OO

6 .6000E+00 .1200E+01 .OOOOE+OO

7 .9000E+00 .1200E+01 .OOOOE+OO

8-.9000E+00 .OOOOE+OO .OOOOE+OO

9-.3000E+00 .9000E+00 .OOOOE+OO

10-.2000E+00 .1200E+01 .OOOOE+OO

11 .OOOOE+OO .1500E+01 .OOOOE+OO

12 .3000E+00 .1500E+01 .OOOOE+OO

13 .6000E+00 .1500E+01 .OOOOE+OO

1 1 .000 3 1 2 8

.689E-01 .lOOE+01 .lOOE+01 .737E-04 . 737E-03 .805E-01 .lOOE-01 .lOOE-01

1 1 .000 3 2 3 9

.689E-01 .lOOE+01 .lOOE+01 .737E-03 .737E-03 .147E-01 .lOOE-01 .lOOE-01

1 1 .000 3 3 4 10

.689E-01 .lOOE+01 .lOOE+01 .737E-03 .737E-03 .147E-01 .lOOE-01 .lOOE-01

1 1 .000 3 3 5 11

.140E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .183E-04 .458E-02 .458E-02 .lOOE-01 .lOOE-01

1 1 .000 3 5 6 12

.140E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .113E-03 .458E-02 .469E-02 .lOOE-01 .lOOE-01

1 2 .000 3 6 7 13

.140E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .113E-03 .458E-02 .469E-02 .lOOE-01 .lOOE-01

t

0

1000000

0

1 1

6 1 .00000 1.00000 .00000 .00000 .00000 .00000

10 10 50 1 .lOOE-02



150Apêndice

APÊNDICE F

MODELO DA FRESADORA HORIZONTAL

F.l. Arquivo entdad.dat

fresadora horizontal de porte medio
/u/caeds/user/elfin/mod/fresadora/fresadora

1 3 2 53

1 .157E+12 .270E-K)0 .715E-K)4

2 .200E+12 .300E+00 .785E-K)4

1 .120E+01 .lOOE+Ol .1002E+01

2 .120E+01 .750E+00 .1002E+01

3 .120E+01 .750E+00.1102E-H)1

4 .120E-K)1 .lOOE+01 .1102E-H)1

5 .800E+00 .lOOE+Ol .1002E-K)1

6 .SOOE+OO .750E-K)0 .1002E+01

7 .800E+00 .750E+00.1102E+01

8 .800E+00 .lOOE+01 .1102E+01

9 .400E+00 .lOOE+01 .1002E+01

10 .400E+00 .750E+00 .1002E+01

11 .OOOE+OO .lOOE+Ol .1002E+01

12 .OOOE+OO .750E+00 .1002E+01

13 .OOOE+OO .750E+00.1102E+{)1

14 .OOOE+OO .lOOE+01 .1102E+01

15 .400E+<)0 .lOOE+01 .1102E+01

16 .400E+00 .750E+00 .1102E+01

17 .800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01

18 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01

19 .400E+00 .lOOE+01 .100E-K)1

20 .400E+00 .750E+00 .lOOE+01

21 .800E+00 .lOOE+01 .800E+00

22 .400E+00 .lOOE+01 .800E+00

23 .800E+00 .500E+00 .500E+00

24 .400E+00 .500E+00 .500E+00

25 .800E+00 .OOOE+OO .500E+00

26 .400E+00 .OOOE+OO .500E+00

27 .800E+00 .500E+00 .lOOE+01

28 .400E+00 .500E+00 .lOOE+01

29 .600E+00 .750E+00 .120E+01

30 .800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

31 .400E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

32 .800E+00 .500E+00 .120E+01

33 .400E+00 .500E+00 .120E+01

34 .800E+00 .OOOE+OO .120E+01

35 .400E+00 .OOOE+OO .120E+01

36 .600E+00 .500E+00 .120E+01

37 .600E+00 .lOOE+01 .120E+01

38 .700E+00 .500E+00 .130E+01

39 .500E+00 .500E+00 .130E+01

40 .700E+00 .OOOE+OO .130E+01

41 .500E+00 .OOOE+OO .130E+01
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42 .700E-K)0 .lOOE+01 .130E+01

43 .500E+00 .lOOE+01 .130E+01

44 .700E-K)0 .lOOE+Ol .150E-K)1

45 .500E+00 .lOOE+01 .150E+01

46 .700E+00 .500E+00 .150E-K)1

47 .500E+00 .500E+00 .150E+01 .

48 .700E-K)0 .OOOE+OO .ISOE+Ol

49 .500E-K)0 .OOOE+OO .150E+01

50 .400E+00 .500E+00 .OOOE+OO

51 .400E+00 .OOOE+OO .OOOE+OO

52 .800E+00 .OOOE+OO .OOOE+OO

53 .800E+00 .500E+00 .OOOE+OO

6 1 .010 4 50 51 26 24

6 1 .010 4 24 26 31 28

6 1 .010 4 53 52 25 23

6 1 .010 4 23 25 30 27

6 1 .010 4 28 31 35 33

6 1 .010 4 27 30 34 32

6 1 .010 4 33 35 41 39

6 1 .010 4 32 34 40 38

6 1 .010 4 38 39 41 40

6 1 .010 4 24 23 53 50

6 1 .010 4 25 26 51 52

6 1 .010 4 23 24 28 27

6 1 .010 4 25 26 31 30

6 1 .010 4 27 28 31 30

6 1 .010 4 30 31 35 34

6 1 .010 4 34 35 41 40

3 1 .010 3 27 28 36

3 1 .010 3 28 33 36

3 1 .010 3 33 39 36

3 1 .010 3 39 38 36

3 1 .010 3 38 32 36

3 1 .010 3 32 27 36

3 1 .015 3 24 20 28

3 1 .015 3 23 18 27

6 1 .015 4 22 19 20 24

6 1 .015 4 21 17 18 23

6 1 .015 4 24 22 21 23

6 1 .015 4 22 21 17 19

6 1 .015 4 19 17 18 20

6 1 .015 4 20 18 27 28

6 1 .015 4 9 10 12 11

6 1 .015 4 15 16 13 14

6 1 .015 4 5 6 10 9

6 1 .015 4 8 7 16 15

6 1 .015 4 1 2 6 5

6 1 .015 4 4 3 7 8

6 1 .015 4 9 15 14 11

6 1 .015 4 10 16 13 12

6 1 .015 4 5 8 15 9

6 1 .015 4 6 7 16 10

6 1 .015 4 1 4 8 5

6 1 .015 4 2 3 7 6

6 1 .015 4 11 14 13 12
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6 1 .015 4 9 15 16 10

6 1 .015 4 5 8 7 6

6 1 .015 4 1 4 3 2

6 1 .010 4 42 44 45 43

6 1 .010 4 38 46 47 39

6 1 .010 4 40 48 49 41

6 1 .010 4 43 45 47 39

6 1 .010 4 42 44 46 38

6 1 .010 4 39 47 49 41

6 1 .010 4 38 46 48 40

6 1 .010 4 44 46 47 45

6 1 .010 4 42 38 39 43

6 1 .010 4 46 48 49 47

3 1 .010 3 42 43 37

1 2 .000 3 37 29 27

.707E-03 .llOE+01 .llOE+01 .397E-07 .397E-07 .795E-07

1 2 .000 3 29 36 27

.707E-03 .llOE+01 .llOE+01 .397E-07 .397E-07 .795E-07

1 2 .000 3 5 17 1

.640E-05 .llOE+01 .llOE+01 .lOOE-02 .lOOE-07 .lOOE-02

1 2 .000 3 9 19 1

.640E-05 .IIOE+Ol .llOE+01 .lOOE-02 .lOOE-07 .lOOE-02

1 2 .000 3 6 18 2

.640E-05 .llOE+01 .llOE+01 .lOOE-02 .lOOE-07 .lOOE-02

1 2 .000 3 10 20 2

.640E-05 .llOE+01 .llOE+01 .lOOE-02 .lOOE-07 .lOOE-02

1 2 .000 3 17 9 10

.491E-03 .llOE+01 .IIOE+Ol .lOOE-07 .lOOE-07 .200E-07

1 2 .000 3 18 10 9

.491E-03 .llOE+01 .IIOE+Ol .lOOE-07 .lOOE-07 .200E-07

»

0

50 0 0 0 0 0 0

51 0000 00

52 0 0 0 0 0 0

53 0 0 0 0 0 0

0

4 5

29 1 1.00000 .00000 .00000 .00000 .00000 .00000

29 2 .00000 1.00000 .00000 .00000 .00000 .00000

29 3 .00000 .00000 1.00000 .00000 .00000 .00000

16 4 -.86600 .00000 -.50000 .00000 .00000 .00000

29 4 .86600 .00000 .50000 .00000 .00000 .00000

10 20 100 1 .lOOE-01
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APÊNDICE G

ARQUIVO dampin.dat PARA
AMORTECIMENTO COMBINADO NA

FRESADORA HORIZONTALk

53 5 1

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16

17 18 19 20 21 22 23 24 25 26 27 28 29 30 31 32
33 34 35 36 37 38 39 40 41 42 43 44 45 46 47 48

49 50 51 52 53

8

5 17 6 0. 0. 0.990E9 0. 0.

9 19 6 0. 0. 0.990E9 0. 0.

6 18 6 0. 0. 0.990E9 0. 0.

10 20 6 0. 0. 0.990E9 0. 0.

17 9 6 .375E9 0. 0. 0. 0.

18 10 6 .375E9 0. 0. 0. 0.

53 52 6 .000E06 0. 0. 0. 0.

36 33 6 .150E09 .150E09 0.150E09 0.

0.

0.

0.

0.

0.

0.

0.

0. 0.

0

.006 .006

0

1 1 .010 4 50 51 26 24

.400E+00 .500E+00 .OOOE+OO .400E+00 .OOOE+00 .OOOE+00 .400E+00 .OOOE+00 .500E-K)0

.400E-K)0 .500E-K)0 .500E-K)0

1 1.010 4 24 26 31 28

.400E+00 .500E+00 .500E-K)0 .400E+00 .OOOE+OO .500E+00 .400E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

.400E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1 .010 4 29 16 25 23

.800E+00 .500E+00 .OOOE+OO .800E+00 .OOOE+OO .OOOE+OO .800E+00 .OOOE+OO .500E+00

.800E+00 .500E+00 .500E+00

1 1.010 4 23 25 30 27

.800E+00 .500E+00 .500E+00 .800E+00 .OOOE+OO .500E+00 .800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

.800E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1 .010 4 28 31 35 33

.400E+00 .500E+00 .lOOE+01 .AOOE+OO .OOOE+OO .lOOE+01 .400E+00 .OOOE+OO .120E+01

.400E+00 .500E+00 .120E+01

1 1.010 4 27 30 34 32

.800E+00 .500E+00 .lOOE+01 .800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01 .800E+00 .OOOE+OO .120E+01

.800E+00 .500E+00 .120E^1

1 1.010 4 33 35 41 39

.400E+00 .500E+00 .120E+01 .400E+00 .OOOE+OO .120E+01 .500E+00 .OOOE+OO .130E+01

.500E+00 .500E+00 .130E+01

1 1 .010 4 32 34 40 38

.800E+00 .500E+00 .120E+01 .800E+00 .OOOE+OO .120E+01 .700E+00 .OOOE+OO .130E+01

.700E+00 .500E+00 .130E+01

1 1 .010 4 38 39 41 40

.700E+00 .500E+00 .130E+01 .500E+00 .500E+00 .130E+01 .500E+00 .OOOE+OO .130E+01

.700E+00 .OOOE+OO .130E+01

1 1.010 4 24 23 29 50

.400E+00 .500E+00 .500E+00 .800E+00 .500E+00 .500E+00 .800E+00 .500E+00 .OOOE+OO

.400E+00 .500E+00 .OOOE+OO
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1 1 .010 4 25 26 51 16

.800E+00 .OOOE+00 .500E+00 .400E+00 .OOOE+OO .500E+00 .400E+00 .OOOE+00 .OOOE+OO

.800E-K)0 .OOOE+OO .OOOE+OO

1 1 .010 4 23 24 28 27

.800E+00 .500E+00 .500E+00 .400E+00 .500E+00 .500E+00 .400E+00 .500E+00 .lOOE+01

.800E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1.010 4 25 26 31 30

.800E+00 .OOOE+OO .500E+00 .400E+00 .OOOE+OO .500E+00 .400E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

.800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

1 1.010 4 27 28 31 30

.800E+00 .500E+00 .lOOE+01 .400E+00 .500E+00 .lOOE+01 .400E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

.800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01

1 1 .010 4 30 31 35 34

.800E+00 .OOOE+OO .lOOE+01 .400E+00 .OOOE+OO .lOOE+01 .400E+00 .OOOE+OO .120E+01

.800E+00 .OOOE+OO .120E+01

1 1 .010 4 34 35 41 40

.800E+00 .OOOE+OO .120E+01 .400E+00 .OOOE+OO .120E+01 .500E+00 .OOOE+OO .130E+01

.700E+00 .OOOE+OO .130E+01

1 1 .010 3 27 28 36

.800E+00 .500E+00 .lOOE+01 .400E+00 .500E+00 .lOOE+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1 .010 3 28 33 36

.400E+00 .500E+00 .lOOE+01 .400E+00 .500E+00 .120E+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1 .010 3 33 39 36

.400E+00 .500E+00 .120E+01 .500E+00 .500E+00 .130E+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1 .010 3 39 38 36

.500E+00 .500E+00 .130E+01 .700E+00 .500E+00 .130E+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1 .010 3 38 32 36

.700E+00 .500E+00 .130E+01 .800E+00 .500E+00 .120E+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1.010 3 32 27 36

.800E+00 .500E+00 .120E+01 .800E+00 .500E+00 .lOOE+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 1 .015 3 24 20 28

.400E+00 .500E+00 .500E+00 .400E+00 .750E+00 .lOOE+01 .400E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1 .015 3 23 18 27

.800E+00 .500E+00 .500E+00 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01 .800E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1 .015 4 22 19 20 24

.400E+00 .lOOE+01 .800E+00 .400E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .400E+00 .750E+00 .lOOE+01

.400E+00 .500E+00 .500E+00

1 1 .015 4 21 17 18 23

.800E+00 .lOOE+01 .800E+00 .800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01

.800E+00 .500E+00 .500E+00

1 1 .015 4 24 22 21 23

.400E+00 .500E+00 .500E+00 .400E+00 .lOOE+01 .800E+00 .800E+00 .lOOE+01 .800E+00

.800E+00 .500E+00 .500E+00

1 1.015 4 22 21 17 19

.400E+00 .lOOE+01 .800E+00 .800E+00 .lOOE+01 .800E+00 .800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01

.400E+00 .lOOE+01 .lOOE+01

1 1 .015 4 19 17 18 20

.400E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01

.400E+00 .750E+00 .lOOE+01

1 1 .015 4 20 18 27 28

.400E+00 .750E+00 .lOOE+01 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01 .800E+00 .500E+00 .lOOE+01

.400E+00 .500E+00 .lOOE+01

1 1.015 4 9 10 12 11

.400E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .400E+00 .750E+00 .1002E+01 .OOOE+OO .750E+00

.1002E+01 .OOOE+OO .lOOE+01 .1002E+01

í
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1 1.015 4 15 52 13 14

.400E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .400E+00 .750E+00 .1102E-H)1 .OOOE+OO .750E+00

.1102E-K)1 .OOOE+OO .lOOE+01 .1102E+01

1 1 .015 4 5 6 10 9

.800E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .800E+00 .750E+<)0 .1002E+01 .400E+00 .750E+00

.1002E+01 .400E+00 .lOOE+01 .1002E+01

1 1.015 4 8 7 52 15

.800E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .800E+00 .750E+00 .1102E+01 .400E+00 .750E+00

.1102E+01 .400E+00 .lOOE+Cl .1102E+01

1 1 .015 4 1 2 6 5

.120E+01 .lOOE+01 .1002E+01 .120E+01 .750E+00 :1002E+01 .800E+00 .750E+00

.1002E+01 .800E+00 .lOOE+01 .1002E+01

1 1 .015 4 4 3 7 8

.120E+01 .lOOE+01 .1102E+01 .120E+01 .750E+00 .1102E+01 .800E+00 .750E+00

.1102E+01 .800E+00 .lOOE+01 .1102E+01

1 1.015 4 9 15 14 11

.400E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .400E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .OOOE+OO .lOOE+01

.1102E+01 .OOOE+OO .lOOE+01 .1002E+<)1

1 1 .015 4 10 52 13 12

.400E+00 .750E+00 .1002E+01 .400E+00 .750E+00 .1102E+01 .OOOE+OO .750E+00

.1102E+01 .OOOE+OO .750E+00.1002E+01

1 1 .015 4 5 8 15 9

.800E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .800E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .400E+00 .lOOE+01

.1102E+01 .400E+00 .lOOE+01 .1002E+01

1 1 .015 4 6 7 52 10

.800E+00 .750E+00 .1002E+01 .800E+00 .750E+00 .1102E+01 .400E+00 .750E+00

.1102E+01 .400E+00 .750E+00 .1002E+01

1 1 .015 4 1 4 8 5

.120E+01 .lOOE+01 .1002E+01 .120E+01 .lOOE+01 .1102E+01 .800E+00 .lOOE+01

.1102E+01 .SOOE+PO .lOOE+01 .1002E+01

1 1.015 4 2 3 7 6

.120E+01 .750E+00 .1002E+01 .120E+01 ■ .750E+00 .1102E+01 .800E+00 .750E+00

.1102E+01 .800E+00 .750E+00 .1002E+01

1 1.015 4 11 14 13 12

.OOOE+OO .lOOE+01 .1002E+01 .OOOE+OO .lOOE+01 .1102E+01 .OOOE+OO .750E+00

.1102E+01 .OOOE+PO .750E+00.1002E+01

1 1 .015 4 9 15 52 10

.400E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .400E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .400E+00 .750E+00

.1102E+01 .400E+00 .750E+00 .1002E+01

1 1 .015 4 5 8 7 6

.800E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .800E+00 .lOOE+01 .1102E+01 .800E+00 .750E+00

.1102E+01 .800E+00 .750E+00 .1002E+01

1 1 .015 4 1 4 3 2

.120E+01 .lOOE+01 .1002E+01 .120E+01 .lOOE+01 .1102E+01 .120E+01 .750E+00

.1102E+01 .120E+01 .750E+00 .1002E+01

1 1 .010 4 42 44 45 43

.700E+00 .lOOE+01 .130E+01 .700E+00 .lOOE+01 .150E+01 .500E+00 .lOOE+Ol .150E+01

.500E+00 .lOOE+01 .130E+01

1 1 .010 4 38 46 47 39

.700E+00 .500E+00 .130E+01 .700E+00 .500E+00 .150E+01 .500E+00 .500E+00 .150E+01

.500E+00 .500E+00 .130E+01

1 1.010 4 40 48 49 41

.700E+00 .OOOE+OO .130E+01 .700E+00 .OOOE+OO .150E+01 .500E+00 .OOOE+OO .150E+01

.500E+00 .OOOE+OO .130E+01

1 1 .010 4 43 45 47 39
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ÕOOE+OO .lOOE+Ol .130E-K)1 .500E-K)0 .lOOE+Ol .150E-K)1 .500E-K)0 .500E-K)0 .150E-K)1

.500E+00 .500E-K)0 .130E+01

1 1 .010 4 42 44 46 38

.700E-K)0 .lOOE+01 .130E+01 .700E+00 .lOOE+01 .150E+01 .700E+00 .500E+00 .150E+01

.700E-K)0 .500E-K)0 .130E+01

1 1 .010 4 39 47 49 41

.500E-K)0 .500E+00 .130E+01 .500E+00 .500E+00 .150E-K)1 .500E+00 .OOOE+OO .150E+01

.500E-K)0 .OOOE+OO .130E+01

1 1 .010 4 38 46 48 40

.700E+00 .500E+00 .130E+01 .700E+00 .500E+00 .150E+01 .700E+00 .OOOE+OO .150E+01

.700E+00 .OOOE+OO .130E+01

1 1 .010 4 44 46 47 45

.700E+00 .lOOE+01 .150E+01 .700E+00 .500E+00 .150E+01 .500E+00 .500E+00 .150E+01

.500E+00 .lOOE+01 .150E+01

1 1 .010 4 42 38 39 43

.700E+00 .lOOE+01 .130E+01 .700E+00 .500E+00 .130E+01 .500E+00 .500E+00 .130E+01

.500E+00 .lOOE+01 .130E+01

1 1 .010 4 46 48 49 47

.700E+00 .500E+00 .150E+01 .700E+00 .OOOE+OO .150E+01 .500E+00 .OOOE+OO .150E+01

.500E+00 .500E+00 .150E+01

1 1 .010 3 42 43 37

.700E+00 .lOOE+01 .130E+01 .500E+00 .lOOE+01 .130E+01 .600E+00 .lOOE+01 .120E+01

1 2.000 2 37 53

.600E+00 .lOOE+01 .120E+01 .600E+00 .750E+00 .120E+01

1 2 .000 2 53 36

.600E+00 .750E+00 .120E+01 .600E+00 .500E+00 .120E+01

1 2.000 2 5 17

.800E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01

1 2.000 2 9 19

.400E+00 .lOOE+01 .1002E+01 .400E+00 .lOOE+01 .lOOE+01

1 2 .000 2 6 18

.800E+00 .750E+00.1002E+01 .800E+00 .750E+00 .lOOE+01

1 2.000 2 10 20

.400E+00 .750E+00.1002E+01 .400E+00 .750E+00 .lOOE+01

1 2.000 2 17 9

.800E+00 .lOOE+01 .lOOE+01 .400E+00 .lOOE+01 .1002E+01

1 2.000 2 18 10

.800E+00 .750E+00 .lOOE+01 .400E+00 .750E+00 .1002E+01

í

0

0

10 2 2 1

0 1 1 .05

164.000 168.000 20

52 -0.866E0 0. -0.500E0 0. 0. 0.

53 0.866 0. 0.500 0. 0. 0.
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APÊNDICE H

ARQUIVO dampin.dat PARA
AMORTECIMENTO MODAL NA

FRESADORA HORIZONTAL

4 52

52 53

10 .03 .03 .03 .03 .03 .03 .03 .03 .03 .03

2 1110

.051 10

85.000 105.000 100

0.866E0 0. 0.0.500E0 0.0.53

i

h

k


