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CECCON, Estevan Rodrigo, Controle de Vibragdo Torcional Usando
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RESUMO

O problema de vibragdo torcional pode ocorrer em muitos equipamentos como
motores a combustao, compressores radiais, caixas de engrenagens e sistemas de
transmissao de torque entre eixos. Se, na faixa de frequéncia de excitagao,
encontram-se uma ou varias frequéncias naturais torcionais pode ocorrer a falha do
eixo por fadiga. Neste trabalho é apresentada uma metodologia para o projeto 6timo
de neutralizadores dinamicos viscoelasticos (NDVs) para reduzir vibragdes torcionais
em sistemas rotativos. Para tal fim, foram desenvolvidas algumas etapas como o
projeto de um sistema de medigdes torcionais (torque e aceleragdo angular) e o
desenvolvimento de um coédigo por elementos finitos (avaliado e validado por meio
de exemplos numéricos) para obter os parametros modais do sistema rotativo em
andlise. Com os parametros modais determinam-se os parametros construtivos
otimos do neutralizador utilizando um cédigo FORTRAN com interface programada
em LABVIEW (LAVIB1). A partir destas caracteristicas fisicas 6timas procedeu-se a
realizagao fisica do neutralizador dinamico viscoelastico e a sua construgdo. Um
exemplo numérico-experimental é apresentado para demonstrar a eficiéncia do

neutralizador.

Palavras-chave: Vibracdo Torcional, Controle de Vibragbes, Neutralizadores
Dindmicos, Parametros Equivalentes Generalizados, Materiais Viscoelasticos,

Dinamica de Rotores.



CECCON, Estevan Rodrigo, Torsional Vibration Control Using Viscoelastic
Dynamic Neutralizers, 2008, thesis (Master in Engineering) - Programa de Pos-
graduagdo em Engenharia Mecéanica e de Materiais, Universidade Tecnoldgica

Federal do Parana, Curitiba, 136p.

ABSTRACT

The problem of torsional vibration may occur in many equipment as combustion
engines, radial compressors, gear reducers and torque transmission systems
between axes. If, in the working frequency range, there are any torsional natural
frequencies the shaft may fail due to fatigue. This work presents a methodology for
the optimum design of a viscoelastic dynamic neutralizer to reduce torsional
vibrations in rotating systems. For such an objective some stages were developed as
the project of a system for torsional measurements (torque and angular acceleration)
and the development of a finite element code (evaluated and validated by means of
numerical examples) to obtain the modal parameters of the rotating system in
analysis. Feeding these modal parameters to a FORTRAN code with LABVIEW
interface (LAVIB1) it is possible to get the optimum physical characteristics of the
viscoelastic dynamic neutralizer. With these optimal physical characteristics it is
possible to build the neutralizer. A numerical and experimental example is presented

to check the neutralizer efficiency.

Keywords: Torsional Vibration, Vibration Control, Dynamic Neutralizers, Generalized

Parameters, Viscoelastic Materials, Rotor Dynamics.
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1 INTRODUGAO

1.1 Vibragao torcional

Desde que o homem comecgou a construir maquinas e equipamentos industriais
os problemas de reducdo e isolamento de vibragao estdo presentes no dia-a-dia de

engenheiros e técnicos.

Na pratica € muito dificil evitar vibragbes. Geralmente estas ocorrem por causa
dos efeitos dindmicos decorrentes de tolerancias de fabricagao, folgas, contatos,
atrito entre pecas de uma maquina e, ainda, devido a forcas desequilibradas de

componentes rotativos e de movimentos alternados.

Vibragbes elevadas em equipamentos mecanicos geralmente causam
excessivo desgaste em mancais, falhas de estrutura ou de parte desta, perdas
elevadas (energia, calor, rendimento), mau funcionamento de componentes
eletrdnicos, elevados niveis de ruidos, etc. O estudo de vibragdes e niveis de ruido
em maquinas e equipamentos mecanicos que possuem vibragao torcional devido ao
desbalanceamento de componentes de torque é importante para aumentar a vida util
dos mesmos e para uma diminuigdo do consumo de energia causada pelas perdas

citadas acima.

Vibragao torcional € um movimento oscilatério angular de um sistema girante
em torno de sua linha de centro, superposta a sua velocidade angular de trabalho,
como resultado de um torque pulsante e da relacio inércia/elasticidade torcional do
eixo (DIMAROGONAS, 1996). Este movimento oscilatério pode ser amplificado no
regime de funcionamento do equipamento caso a frequéncia de operagao esteja nas

vizinhangas de uma frequéncia natural, fenédmeno conhecido como ressonancia.

Todos os componentes de um sistema como eixos de manivela, eixos
intermediarios, eixos de rotores e também os acoplamentos e engrenagens estao
sujeitos a torques estaticos e a torques vibratérios adicionais. Tais torques podem

provocar uma diminuicdo na vida util dos mesmos ou falha por fadiga devido a
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vibrag&o, principalmente quando os niveis de vibragdo s&o elevados devido ao

sistema estar trabalhando em ressonancia.

A analise de TRV (Torsional Rotor Vibration — Vibragado Torcional de Rotores)
nao é necessaria em muitos equipamentos rotativos, particularmente maquinas com
rotores simples desacoplados (ADAMS, 2001). Em outros casos ndo existe
excitagao torcional e, portanto, estas vibragées ndo ocorrem. Quando rotores sao
acoplados a possibilidade de excitacdo do sistema acoplado nas frequéncias
naturais € maior. O acoplamento de rotores pode ser feito por meio de elementos

flexiveis ou por engrenagens.

Normalmente a analise de vibragdo transversal e de vibracdo torcional € feita
de maneira independente, pois considera-se que TRV e LRV (Lateral Rotor Vibration
— Vibragao Transversal de Rotores) nao possuem interagao significante na maioria

dos equipamentos mecanicos (ADAMS, 2001).

Ao contrario dos modos tipicos de LRV, em TRV os amortecimentos modais
sdo baixos, praticamente desprezaveis. Com amortecimentos muito baixos,
excitagdes de TRV podem prontamente conduzir a uma falha do equipamento sem
aviso prévio. Amortecimento para vibragdo transversal n&o auxilia a amortecer os
modos da TRV devido ao fato dos modos serem desacoplados para a maioria dos
equipamentos. O desacoplamento entre os modos de LRV e TRV pode permitir que
modos de TRV sejam continuamente ou de maneira intermitente levados a grandes
amplitudes por ressonancia e o eixo pode falhar subitamente devido a fadiga
(ADAMS, 2001).

Como exemplo de equipamentos sujeitos a vibragao torcional tém-se motores
ou compressores radiais, ou sistema de turbina a gas/gerador. Em alguns casos,
quando o espectro de excitagdo torcional externo possui grandes valores, ou se
torna significante em uma faixa de frequéncia onde residem uma ou varias
frequéncias naturais do sistema, a resposta de torcido torna-se elevada

(ressonancia).

Outro exemplo de equipamento sujeito a vibragao torcional sdo os motores a
combustdo interna. Neste caso, a excitagdo é causada pelo movimento do

mecanismo biela-manivela de cada pistdo. Para controlar essa vibragdo a solugao
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usual é acoplar uma “polia neutralizadora” (amortecedor de Lanchester) no extremo

do virabrequim.

Eixos de transmissdo por meio de engrenagens sdo elementos de maquinas

que também estéo sujeitos a ocorréncia de vibragao torcional.

1.2 Controle de Vibragoes

Com o objetivo de reduzir os niveis de vibragao pode-se utilizar alguma das

seguintes técnicas:

1. Atuar sobre a forga de excitacdo eliminando-a, reduzindo sua amplitude e/ou

alterando a sua frequéncia.

2. Atuar sobre a estrutura, variando seus parametros dindmicos (massa, rigidez
e amortecimento). Pode-se ainda acoplar um sistema auxiliar ao sistema
principal ou primario procurando neutralizar (absorver) vibragbes e/ou seus

efeitos.

Geralmente atuar sobre a excitagao € pouco pratico e na maioria das vezes
impossivel. A ultima técnica apresentada acima (2) é conhecida como modificagao
estrutural e é sempre uma acdo valida quando a sua densidade modal é
relativamente baixa e os esforgos sao do tipo banda estreita, isto €, o espectro de
excitagdo possui um conteudo de frequéncia estreito. O sistema auxiliar, que é

acoplado ao sistema principal, € denominado neutralizador dindmico de vibragao.

Um neutralizador dinamico de vibracdo € um sistema simples, em geral
possivel de ser modelado com um grau de liberdade, com ou sem amortecimento,
que é acoplado a estrutura principal com o objetivo de controlar ou reduzir os niveis
de vibragao e/ou ruido irradiado pela mesma. Na auséncia de amortecimento, via de
regra, esses dispositivos de controle recebem a nomenclatura de neutralizadores
dindmicos massa-mola ou MK. Se for introduzido um elemento dissipador de

energia, por exemplo, um amortecedor viscoso, estes dispositivos sdo denominados
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massa-mola-amortecedor ou simplesmente MKC (SILVA, 2005). Estes dispositivos
auxiliares podem ser classificados em dois grupos, ativos e passivos.

Os recentes avangos tecnolégicos dos chamados materiais inteligentes tais
como os materiais piezoelétricos, materiais com memoaria de forma, fluidos eletro-
reologicos, entre outros, vém proporcionando um rapido desenvolvimento de novas
configuragbes destes neutralizadores dinamicos. Os neutralizadores dindmicos
ativos dispdem de um atuador, colocado paralelamente aos elementos passivos, que
exerce uma forga no sistema de acordo com uma estratégia de controle previamente
estabelecida (FREITAS e STEFFEN JR., 2004).

Os dispositivos ativos requerem sensores e processadores, apresentando por
isso um custo elevado. Caso o neutralizador faga uma leitura das condi¢cdes de
operacgao do sistema e corrija automaticamente suas caracteristicas internas como

rigidez e amortecimento, o neutralizador é dito adaptativo.

Os neutralizadores passivos, se devidamente projetados, deverdo atenuar a
resposta vibratéria permitindo a operagcdo sem problemas do sistema. Os
dispositivos para neutralizagdo de vibragdo podem ainda ser classificados em quatro

grupos de acordo com o principio de funcionamento:
Viscosos;
Viscoelasticos

>

>

» Hidraulicos;
» Eletro-mecanicos;
>

Hibridos (combinac¢ao dos elementos acima).

1.3 Estado da Arte

Dentre as pesquisas realizadas em sistemas girantes a partir da década de 80
€ marcante a participagdo de pesquisadores japoneses no sentido de atender as
necessidades tecnoldgicas da industria local, principalmente nos setores siderurgico

e automobilistico. Contudo, em geral, as pesquisas tém desenvolvimentos isolados,
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isto €, estudos de casos especificos e sem continuidade (KHATER, 1999). O avango
lento das pesquisas em vibragdes torcionais se da principalmente pelas dificuldades
de transmisséao e coleta dos sinais proprios de eixos girantes devido a deficiéncia de

instrumentacéo até o momento desenvolvida.

As pesquisas em sistemas rotativos tornaram-se uma preocupagdo no meio
académico a partir dos anos 80. Até entdo, esta era tratada somente em motores
alternativos e eixos de navios através de otimizagcbes empiricas de parametros no
sentido de atenuar ou eliminar excitagdes vibratérias torcionais. Estas técnicas sao
hoje conhecidas por controle passivo. As maquinas eram de grande porte, pesadas,
lentas e exigiam alteragdes no projeto para a adaptagdo da nova forma que, na
maioria das vezes, adicionava massas ou inércias ao sistema original, ou ainda
impunham um super-dimensionamento aos eixos de transmissao de torque
tornando-as ainda mais pesadas e lentas, comprometendo assim o rendimento e a
qualidade das maquinas com consequente aumento dos custos operacionais e
queda da produtividade (KATHER, 1999).

A nova preocupagao académica surgiu em virtude da exigéncia de uma
tecnologia moderna devido ao advento da informatica. Segundo KHATER (1999) os
avangos na area da informatica provocaram praticamente uma avalanche de
desenvolvimento das demais areas, alterando inclusive o perfil tradicional da
mecéanica. Comegam a surgir as estruturas inteligentes que envolvem o uso de

atuadores piezoelétricos ou sistemas eletromagnéticos.

Os novos conhecimentos da mecéanica trouxeram grandes beneficios no
aperfeicoamento dos sistemas mecanicos assegurando melhor desempenho, com
sistemas mais leves e maiores velocidades, desenvolvendo sistemas controlados
eletronicamente com a denominacao de controles ativos. A evolucido das sub-areas,
no entanto n&do se faz por igual, dependendo muitas vezes da atracdo que
determinadas linhas de pesquisas exercem sobre as instituicbes. A analise e o
controle de vibragdes torcionais em sistemas rotativos encontram-se nesse meio.
Apesar de representar uma importante ferramenta para a analise e diagndsticos de
sistemas rotativos, a vibragao torcional constitui uma linha ainda praticamente n&o
explorada, tanto no pais como no exterior, onde todo o trabalho de viabilidade das

solugdes técnicas ainda necessita ser feito (KHATER, 1999).
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A seguir sdo mostrados alguns trabalhos recentes relacionados aos temas
dinédmica de rotores, materiais viscoelasticos, vibragdo torcional, neutralizadores

dindmicos e outros métodos de controle de vibragdo torcional.

ESPINDOLA et al. (2005) estudaram a utilizagdo de materiais viscoelasticos
para obter amortecimento em estruturas e controlar vibragdes. O modelo por
derivadas fracionarias foi utilizado para descrever o comportamento dos materiais
viscoelasticos e caracterizar o fator de perda e médulo de elasticidade dinamico.

Mostrou-se também a aplicagao destes materiais em isoladores de vibragéao.

Em ESPINDOLA et al. (1992, 2003, 2005) e em BAVASTRI (1997, 1998, 2003)
€ proposta uma metodologia geral para o projeto 6timo de NDVs aplicados a uma
estrutura geometricamente complexa onde um ou varios neutralizadores podem
controlar passivamente uma ou varias frequéncias naturais. Em BAVASTRI et al.
(2007) modelos de neutralizadores dindmicos viscosos, hidraulicos e viscoelasticos

foram apresentados generalizando o modelo dos neutralizadores dinamicos.

DAYOU (2003, 2005 e 2006) desenvolve pesquisas relacionadas com
neutralizadores dinamicos. Juntamente com BRENNAN (2003) propés um método
experimental para a verificagdo da sintonizagcdo quando se utilizam multiplos
neutralizadores em uma mesma estrutura geometricamente complexa. Em 2006
DAYOU propb6s uma generalizagdo para a teoria dos pontos fixos. A técnica dos
pontos fixos foi desenvolvida para controle de estruturas relativamente simples.
DAYOU examina esta teoria para o controle global de vibragdo de uma estrutura
continua por meio do controle da energia cinética. DAYOU e KIM (2005) estudaram
os efeitos sobre a energia cinética de uma estrutura continua com multiplos
neutralizadores sintonizados em frequéncias distintas e a otimizagdo da taxa de

sintonizagado de cada neutralizador por minimos quadrados.

Neutralizadores de vibragao por atrito foram estudados por YE e WILLIAMS
(2006). Foram apresentadas a solugédo exata para um sistema operando em regime
permanente e a solugcdo numérica para obtencdo do fator de amortecimento por
atrito 6timo e comparou-se os resultados obtidos com a teoria proposta por DEN
HARTOG e ORMONDROYD.
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O assunto neutralizadores dinamicos adaptativos foi explorado por FREITAS e
STEFFEN JR. (2004). Neutralizadores dindmicos adaptativos s&o aqueles cujos
parametros fisicos de massa, rigidez e amortecimento podem ser ajustados,
possibilitando a estes dispositivos a sintonizagdo numa banda de frequéncia maior.
STEFFEN JR. et al. (2007) realizaram pesquisas em controle ativo de vibragao de
maquinas rotativas em regime transitorio e em regime permanente através da
utilizacdo de materiais piezoelétricos nos mancais. Resultados experimentais e
simulagdo numérica por elementos finitos mostraram que esta estratégia para o

controle de vibragao de rotores ¢é valida.

HAGOOD e FLOTOW (1991) investigaram o amortecimento de vibra¢cdes em
estruturas usando uma ceradmica piezoelétrica conhecida como PZT (zirconato
titanato de chumbo), acoplada a um circuito elétrico (shunt) contendo um resistor e
um indutor. Como o PZT comporta-se de maneira analoga a um capacitor, resulta
um circuito ressonante do tipo RLC. Este circuito, quando acoplado a estrutura, se
comporta de maneira analoga a um absorvedor dindmico de vibragdes, produzindo
uma frequéncia de ressonancia elétrica que pode ser ajustada a frequéncia de
ressonancia da estrutura através do resistor e do indutor. Quando se transforma
energia mecénica em energia elétrica (através do PZT, efeito piezoelétrico), esta
pode ser dissipada no resistor (do circuito shunt) na forma de calor (efeito Joule), e
desta maneira a vibragao da estrutura pode ser reduzida. Foi realizado um estudo de
duas configuragbes de neutralizadores dinédmicos de vibragdes: os NDs passivos

classicos e o circuito shunt acoplado a uma ceramica piezoelétrica.

SPEARRITT e ASOKANTHAN (1996) fizeram pesquisas na utilizagdo de
atuadores piezoelétricos laminados para vibragdes torcionais em vigas engastadas.
Os atuadores permitem avaliar a energia de deformacéao por flexao e torgao atuando
sobre a viga. As informagdes desta energia permitem otimizar o atuador
piezoelétrico, as dimensdes da estrutura ou as propriedades do material da viga. Os
resultados apresentados mostraram uma reducdo significativa dos niveis de
vibragdo. LEE e MOON (1989) estudaram a aplicagao de filmes piezoelétricos em

estruturas planas sob torgao.

TEIXEIRA et al. (2004) trabalharam com um controlador PID e com um

controlador regulador linear quadratico (LQR) com o objetivo de otimizar os sistemas
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de controle de vibragcdes. No que diz respeito aos métodos de controle utilizados,
ficou evidente que o controlador LQR tem um melhor desempenho do que o PID.
Constataram que o numero de oscilagbes, bem como as amplitudes do
deslocamento angular, € menor para o controlador LQR. O sistema adquire a
estabilidade em tempos aproximadamente iguais, porém, com menos oscilagbes e

menores amplitudes.

GUIRAO e NASCIMENTO (2004) estudaram a utilizacdo de mancais magnéticos
e apresentaram uma nova concepg¢ao na tecnologia de mancais. Estes dispositivos
sdo projetados para manter um eixo suspenso dentro do mancal sem que haja
contato entre ambos. Podem suportar tanto cargas radiais quanto axiais utilizando
apenas forgas magnéticas para a levitagdo do eixo diferenciando-se dos mancais
fluidodindmicos ou dos mancais de rolamento os quais sdo baseados em forgas
mecanicas para a sustentagcdo do eixo. Um grande beneficio da tecnologia dos
mancais magnéticos ativos é que eles tém a capacidade de operar como atuadores
em sistema de controle ativo de vibragbes, uma vez que possuem a capacidade de
controlar a correta posicdo do eixo dentro do mancal. Estes dispositivos tém sido

muito estudados para aplicacdo em controle de vibragao de rotores.

As pesquisas de CHAVEZ (2003) foram no campo dos controladores passivos.
A proposta feita é a utilizacdo de um apoio elastico com boas propriedades de
amortecimento, que constitui uma solugédo econémica e efetiva na supressao ou
atenuacgao das vibragdes em sistemas dindmicos com problemas de ressonancia ou
instabilidade, frequentemente pela falta de amortecimento suficiente. Trata-se,

portanto de uma concepg¢ao alternativa de neutralizador dinamico.

Redes neurais sao modelos computacionais ou sistemas de processamento de
informagdes que, de um modo geral, podem ser tratados como um dispositivo “caixa
preta” que aceita uma entrada e produz uma saida. A técnica das redes neurais
mapeia qualquer ndo linearidade e nao requer modelagem formal do sistema a ser
tratado. ASSIS e KHATER (2004) realizaram estudos para a aplicacdo de redes

neurais no controle de vibragdes torcionais.

YUAN et al. (2006) fizeram o desenvolvimento analitico e simulagbes
numeéricas de flexo-torcdo em rotores sujeitos a desbalanceamentos. HUANG (2007)

estudou analiticamente vibragao torcional sincrona associada com componentes de
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excitagdo harménica em rotagdes proximas a frequéncia natural de um sistema eixo-
rotor. CHEN (2001) pesquisou vibragdes torcionais em um eixo com segao variavel
(cébnica) com discos acoplados e descreve a formulagdo analitica deste tipo de
problema. A mesma linha de pesquisa, qual seja eixos com secgao transversal

variavel, foi seguida por WU (2007).

SAIGO e TANAKA (2006) desenvolveram um filtro para alterar impedancia
capaz de absorver a propagagcao de ondas vibratorias torcionais. O filtro
desenvolvido mostrou-se bastante eficiente para o controle de vibragdo em sistemas

com 2 e 3 graus de liberdade.

A proposta do artigo de WU e CHEN (2001) € apresentar uma aproximagao
para eliminar a “dependéncia” dos angulos de tor¢do existente nos engrenamentos
de um sistema de reducgado. Utilizou-se para tal o Método de Elementos Finitos
(FEM). Com isso mostraram o efeito da relacdo de transmissdo entre as
engrenagens do sistema e obtiveram um parametro entre os eixos do sistema que

avalia o comportamento dindmico com relagao a vibragao torcional.

TUFEKCI e DOGRUER (2005) investigaram os efeitos do cisalhamento
transversal e inércia rotacional devido a vibracao flexo-torcional em arcos circulares
de secdo uniforme. As equagdes do movimento vibratério foram resolvidas de
maneira exata pelo método do valor inicial e concluiram que a inércia rotacional

possui uma grande influéncia no movimento vibratério do arco estudado.

NAYFEH e VARANASI (2004) propuseram um modelo para a anadlise de
vibrag&o torcional em tubos delgados com paredes finas e com amortecedores de

camadas.

A resposta dindmica de multiplos neutralizadores dindmicos sub-harménicos de
vibragao torcional foi estudada por CHAO e SHAW (2000). Os neutralizadores sub-
harménicos analisados sdo péndulos centrifugos acoplados em maquinas rotativas,
compostos por um par de absorvedores de vibracdo idénticos e sintonizados em
uma frequéncia correspondente a metade da do torque flutuante aplicado no

equipamento.

Com relacdo a medigdo de vibragdo torsional, HALLIWELL (1996) faz uma

explanacgao sobre a evolugao do vibrémetro torcional a laser desde sua inveng¢ao no
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Institute of Sound and Vibration Research, da Universidade de Southampton em
1983, também mostrando os principios de funcionamento deste equipamento. O uso
de torsiografos 6ticos, mecéanicos ou sismicos em conjunto com strain gages, anéis
deslizantes e discos ranhurados pode entdo ser substituida pela tecnologia laser. O
vibrébmetro torcional a laser é robusto e facil de utilizar em medi¢cdes de campo. seus

principios também foram estudados por MILES et al. (1999).

1.4 Objetivo do trabalho

Uma das solugbes para o problema de vibragdo torcional caso exista

ressonancia € a utilizagao de neutralizadores dinamicos viscoelasticos (NDV's).

Este trabalho tem como objetivo principal projetar de forma 6étima os
parametros construtivos de neutralizadores dindmicos viscoelasticos para o controle

passivo de vibragdes torcionais.

Partindo-se do conhecimento do sistema a controlar, através de seus
parametros modais (frequéncias naturais, amortecimento, modos de vibrar) e
caracteristicas dindmicas do material viscoelastico utilizado, € possivel, utilizando
Técnicas de Otimizagdo Nao-Linear (TONL), determinar os parametros 6timos dos
neutralizadores através do codigo LAVIB1. Com os parametros 6timos o dispositivo

de controle é construido e sua eficiéncia verificada experimentalmente.

O objetivo secundario é projetar e testar um sistema de medigbes torcionais
para medir torque e aceleragdo angular, sistema este utilizado para validar o

prototipo do neutralizador.

1.5 Composicao do trabalho

No Capitulo 2 apresenta-se uma revisao bibliografica sobre neutralizadores de

vibragdo e materiais viscoelasticos, além do conceito de parametros equivalentes
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generalizados, o desenvolvimento matematico para sistemas a torgao e técnicas de

otimizagéo.

O Capitulo 3 traz um exemplo numérico para avaliar o cédigo por elementos
finitos para calculo de frequéncias naturais em sistemas a torgdo (eixo e rotores)
desenvolvido em MATLAB. Os resultados numéricos obtidos com o codigo s&o
comparados aos resultados analiticos fornecidos por uma referéncia bibliografica
(WALKER, 2004). E feita a otimizagdo do projeto de um NDV para o controle de

vibragdes torcionais no caso estudado.

O procedimento experimental adotado nas atividades de laboratorio (medices,
otimizacgdo, calculos e construgdo do prototipo do NDV) esta descrito no capitulo 4

assim como os resultados obtidos.

As conclusbes e sugestbes de melhorias e de futuros trabalhos na area de

vibragdes torcionais s&o o escopo do capitulo 5.

A metodologia seguida para o desenvolvimento das atividades, materiais

utilizados e cronograma estao nos apéndices A e B, respectivamente.
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2 FUNDAMENTAGAO TEORICA

2.1 Modificagcao Estrutural e Neutralizadores Dinamicos

Um equipamento, estrutura ou elemento de maquina pode sofrer vibragao
excessiva se é excitado por uma forga vibratéria cuja frequéncia de vibragdo esta
nas vizinhangas de uma das suas frequéncias naturais. Em alguns casos, a vibragao
pode ser reduzida alterando a frequéncia natural através do re-projeto do
equipamento ou operando em frequéncias para eliminar a condicdo de ressonancia,
ou ainda, pela adicdo de amortecimento ao elemento para fazer decrescer a
resposta da ressonancia. Em outros casos a vibragdo nao pode ser reduzida por tais
meios porém, pode ser controlada pela aplicacdo de um neutralizador de vibragcéo
(modificagdo estrutural). Um neutralizador dindmico de vibragcdo é um sistema
simples, em geral de um grau de liberdade, com ou sem amortecimento, que é
acoplado a estrutura principal com o objetivo de controlar ou reduzir os niveis de

vibrag&o e/ou ruido na mesma (SILVA, 2005).

O principio basico de um neutralizador dindmico nao envolve dissipacédo de
energia, mas sim a redistribuicdo das frequéncias naturais para neutralizar certas
frequéncias do novo sistema formado pelo sistema primario associado ao
neutralizador de modo a reduzir os niveis de vibracdo do sistema primario. Por tal
motivo o emprego das palavras “amortecedor’” e “absorvedor’ € impreciso e se

prefere usar a denominagao neutralizador dindmico de vibragées (CREDE, 1972).

2.1.1 Neutralizador do Tipo Massa-Mola [MK]

Na auséncia de amortecimento, via de regra, esses dispositivos de controle
recebem a nomenclatura de neutralizadores dinamicos massa-mola ou MK (Figura
2.1).
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Figura 2.1 — Sistema de neutralizador MK
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Os neutralizadores MK trabalham em banda estreita (frequéncias de trabalho

na vizinhanga da frequéncia natural do sistema primario) e foi demonstrado (DEN

HARTOG, 1956) que a amplitude de vibragdo do sistema primario tende para zero

quando a frequéncia natural do neutralizador e a do sistema primario coincidem.

Esta escolha, conhecida como sintonizacido da frequéncia do neutralizador, modifica

a resposta do sistema, introduzindo duas novas frequéncias naturais, ao redor da

freqUéncia natural do sistema primario como mostrado na Figura 2.2. Tais curvas

podem ser obtidas no sistema da Figura 2.1 aplicando uma excitagao unitaria (Delta

de Dirac) no sistema primario (m, ). As amplitudes das respostas do sistema primario

e do sistema composto podem ser vistas na Figura 2.2.

%0

%0l

7,

BE %

Figura 2.2 — Curvas de amplitude de deslocamento do sistema primario e massa
neutralizadora
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Esse tipo de neutralizador possui apenas elementos que armazenam energia
cinética e potencial elastica, ndo existindo qualquer tipo de dissipagdo de energia

vibratéria. O controle se deve fundamentalmente as forcas de reacao.

Prova-se que a massa a proteger (m,) do sistema elastico constituido por
duas massas m, e m, e pela elasticidade &, Figura 2.1 fica imobilizada, enquanto
que a massa m, vibra com uma amplitude finita. Pelos graficos da Figura 2.2, que

representam as amplificagdes das duas massas, verifica-se que a ressonancia do
conjunto ocorre para duas frequéncias perturbadoras relativamente afastadas de
Q=0 .

Duas dificuldades surgem dessa aplicagdo: a) a amplitude de vibragdo do
neutralizador é grande, o que em geral, leva a sua ruptura por fadiga; b) variagcoes
na freqiéncia de excitagdo, tornando-a diferente da frequéncia de sintonizagado do
neutralizador, aumentam as amplitudes de vibragao do sistema (ressonéancia), o que
poderia provocar o colapso da estrutura. A fim de evitar esses inconvenientes é

importante introduzir amortecimento no neutralizador.

2.1.2 Neutralizador do Tipo Massa-Mola-Amortecedor [MKC]

Se for introduzido um elemento dissipador de energia, por exemplo, um
amortecedor viscoso, estes dispositivos sdo denominados massa-mola-amortecedor

ou simplesmente MKC (Figura 2.3).



Capitulo 2 — Fundamentagao Tedrica 31

f;(r‘)t Txl(f_)

N

Figura 2.3 — Sistema de neutralizador MKC

Aqui, além de gerar forgcas de reagado sobre a estrutura, o neutralizador
promove uma dissipacdo de energia vibratéria o que possibilita o trabalho deste
numa banda ampla de frequéncia (faixa de frequéncia de trabalho) (Figura 2.4). No
entanto, esses dispositivos MKC com amortecedores viscosos sao dificeis de
construir e, em geral, utilizados apenas como comparagao dos modelos matematicos
no estudo de controle de vibragdes (SILVA, 2005).

i)

[ 2 o

o, = a,

Figura 2.4 — Curvas de amplitude de deslocamento: sistema primario com
neutralizador MKC

O modelo matematico deste tipo de neutralizador dinamico foi desenvolvido
por ORMONDROYD e DEN HARTOG (1928). O método classico de sintonia do
neutralizador [MKC] trabalhando em banda larga € chamado Método dos Pontos
Fixos. A existéncia dos pontos fixos € garantida se o sistema primario tem
amortecimento nulo (DEN HARTOG, 1956). Segundo DEN HARTOG (1956): “A
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sintonizagdo dos neutralizadores dinamicos é mais efetiva quando os maximos
valores de resposta do sistema primario sdo iguais e coincidem com os pontos
fixos”.

Esta teoria é inadequada para aplicagbes praticas a sistemas primarios
complexos onde varios modos podem contribuir para a resposta do sistema (SILVA,

1991). Entretanto, alguns pesquisadores tais como YOUNG (1952) e SNOWDON

(1968), estudaram sua aplicagao a estruturas complexas.

2.1.3 Neutralizador Dinamico Viscoelastico [NDV]

Uma alternativa para o emprego de neutralizadores dindmicos de vibragéo é o
neutralizador dindmico viscoelastico (Figura 2.5). Nesse caso, uma pega de material

viscoelastico substitui a mola e o amortecedor viscoso.

S

F{Q}L
my X(Q)

LGe(Q)
T777777777777777 777777777

Figura 2.5 — Sistema de neutralizador NDV

Os neutralizadores confeccionados com material viscoelastico apresentam boa
eficiéncia e sao faceis de construir com forma simples e custo baixo. Dai a sua
grande vantagem sobre os outros dispositivos. O material viscoelastico, além de um
efeito resiliente, introduz um fator dissipador de energia. Essa dissipacao de energia
reduz significativamente o nivel de amplitude de vibragdo no neutralizador. Isso

aumenta em muito a sua vida util, pois os efeitos de fadiga sdo minorados. Outro



Capitulo 2 — Fundamentagao Tedrica 33

aspecto ainda mais importante € que a presenca desse fator dissipador de energia
“‘espalha” o efeito absorvedor de vibragao do neutralizador para frequéncias vizinhas
a frequéncia de sintonia, o que torna o neutralizador eficiente numa banda de
freqUéncias mais ampla, caracteristica importante se a estrutura é excitada em um
intervalo de frequéncias mais amplo. O primeiro pesquisador a modelar este tipo de
neutralizador foi SNOWDON em 1968. Naquele trabalho € apresentada a analise de
um neutralizador viscoelastico de um grau de liberdade aplicado a um sistema

também de um grau de liberdade e sem amortecimento.

ESPINDOLA e SILVA (1992) generalizaram o problema do projeto 6timo de
um sistema de neutralizadores dindmicos viscoelasticos através da via modal. Com
a introdugdo do conceito de parametros equivalentes generalizados para
neutralizadores [MKC] e viscoelasticos, foi possivel escrever as equagdes dinamicas
do sistema composto em fungdo das coordenadas generalizadas do sistema
primario. Esse fato € extremamente vantajoso uma vez que o acréscimo de graus de
liberdade devido ao acoplamento dos neutralizadores nao implica no aumento do
tamanho do sistema de equagdes do sistema composto. Nesta proposta ou

metodologia, o controle era projetado modo a modo.

ESPINDOLA e BAVASTRI (1997) aplicaram os conceitos de parametros
equivalentes generalizados e técnicas de otimizagdo n&o-linear na elaboragdo de um
algoritmo que permitisse encontrar os parametros fisicos 6timos de um sistema de
neutralizadores dindmicos viscoelasticos, para minimizar a resposta vibratéria de
uma estrutura qualquer geometricamente complexa e em uma faixa ampla de
frequéncia. O algoritmo € totalmente baseado nos parédmetros modais da estrutura
primaria.

Com esta metodologia, um ou varios NDVs sao projetados de forma étima
para controlar uma ou varias frequéncias naturais em uma banda larga de
frequéncias. A escolha da posicdo dos neutralizadores dindmicos viscoelasticos
sobre a estrutura baseia-se nos parametros modais, e recai exatamente nos pontos
de maxima amplitude dos modos que se encontram na faixa de frequéncia de
interesse (SILVA, 2005).

Um esquema de neutralizador viscoelastico € apresentado na Figura 2.6. Um

anel de ago representa a massa do sistema de um grau de liberdade. O nucleo de
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aluminio serve para fixar o dispositivo de controle sobre a superficie do sistema
primario, que recebe assim, a agcdo da massa de sintonizagdo com o material
resiliente (material viscoelastico). Um neutralizador segundo o esquema da Figura

2.6 é apresentado na Figura 2.7.

Aluminlo

Borracha €3%2

Aluminio

N
Figura 2.6 — Esquema de neutralizador dindmico viscoelastico (fonte:
BAVASTRI e KULEVICZ, 2003)

........

Figura 2.7 — Prototipos de Neutralizadores Dindmicos Viscoelasticos (fonte:
BAVASTRI e KULEVICZ, 2003)

Segundo BAVASTRI e KULEVICZ. (2003) a massa do nucleo, para fins
praticos, nao influencia a sintonizagcdo dos dispositivos. Uma vez definida a massa
dos neutralizadores e conhecida a caracteristica dos materiais viscoelasticos, a
rigidez necessaria aportada por estes materiais fica definida pela area de contato
com o nucleo (utilizado para fixar o neutralizador sobre o sistema a controlar e para

transferir a forga de dissipagéo de energia).
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2.2 Aplicagao de Neutralizadores Dindmicos para Vibragao Torcional

Neutralizadores dindmicos tém numerosas aplicagbes em controle de
vibragbes. Os neutralizadores dinamicos de vibragdes tém comprovado ser muito
eficazes para reduzir vibragcbes em maquinas, edificios, pontes e muitos outros
sistemas mecanicos com custo relativamente baixo. O objetivo ao aplicar um
neutralizador € escolher as suas caracteristicas fisicas de tal forma que o nivel de
vibracdo da estrutura (sistema primario) seja reduzido a valores aceitaveis ou a

amplitude da sua resposta seja minimizada (CRUZ, 2004).

Uma aplicacao direta para o controle de vibragcdes torcionais se faz em eixos
de manivela de motores a combustio interna. Em muitos motores, pode existir uma
frequéncia natural em vibragdo torcional dentro da gama de freqléncias
operacionais do motor e vibragdes que poderiam existir em condi¢ao de ressonancia
sdo reduzidas acoplando-se um volante ao eixo através de uma mola e de um

amortecedor.

Duas versbes desse principio sdo mostradas esquematicamente na figura
(2.6). Na Figura 2.8 (a) o eixo (1) esta rigidamente preso por uma das suas
extremidades a uma carcaga (2), dentro da qual esta um volante (3) preso ao eixo de
manivela por um pequeno eixo flexivel (4), podendo o volante girar em relagdo a

carcaca. O eixo (4) se assemelha a uma mola k, na Figura 2.1 ou Figura 2.3, e o

amortecimento vem do liquido que preenche o espaco entre o volante e a carcaca.
Uma modificacdo deste croqui esta indicada na Figura 2.8 (b) na qual é omitida a
conexao do eixo com o volante. Este amortecedor € menos eficaz que o

apresentado na Figura 2.8 (a), porém é muito utilizado pela simplicidade.
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(b)

Figura 2.8 — Diagramas esquematicos de massas auxiliares neutralizadoras
para aplicagdo num eixo de manivela (fonte: CREDE, 1972)

Ha muitas outras aplicagbes para neutralizadores dinamicos. O principio pode
ser aplicado, por exemplo, para reduzir o efeito das ondas sobre um navio (DEN
HARTOG, 1956), para reduzir a vibragdo de certo tipo de maquinas de lavar roupas
(THEARLE, 1932), para reduzir a vibragao das pas de turbinas (DI TARANTO, 1958)
ou para diminuir a resposta vibratoria em maquinas ferramentas (HAHN, 1951).

2.2.1 Caso de excitagdo em banda estreita

E o caso mais geral das maquinas e estruturas com motores de velocidade
constante. Caso a frequéncia de operacao do sistema coincida com uma frequéncia
natural € mais simples realizar modificagées estruturais (aumento de rigidez ou
alteracdo de massa) e modificar a frequéncia prépria da pega ou estrutura

perturbada.

Para atenuar vibragdes torcionais em eixos de manivela de motores de

velocidade constante existem neutralizadores dinamicos rotativos ndo dissipativos
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como os pendulares de Sarazin-Chilton (Figura 2.9) e Solomon (Figura 2.10) que
sao aplicados nos bragos das manivelas.

-

Figura 2.9 — Esquema de amortecedor dindmico rotativo ndo dissipativo de
Sarazin-Chilton (fonte: NEVES DA SILVA, 2005)

Figura 2.10 — Esquema de amortecedor dinadmico rotativo ndo dissipativo de
Solomon (fonte: NEVES DA SILVA, 2005)

2.2.2 Caso de frequéncia perturbadora variavel (excitagao em banda larga)

Em sistemas sujeitos a perturbag¢des de frequéncia variavel, como é o caso
de veiculos, o processo para atenuar as vibragdes € a utilizacdo de amortecedores

dinamicos dissipativos (MKC’s ou NDV’s).
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O neutralizador original para motores de combustéo interna € o Amortecedor
de Lanchester, que usa amortecimento de atrito seco como mostra a Figura 2.11.
Neste neutralizador, o eixo (1) leva uma placa (2), em cujos lados opostos se
encontram os elementos do volante (3), suportado por mancais no eixo. Coxins (4)
de material capaz de criar grandes forgas de atrito sdo interpostos entre a placa (2) e
os elementos do volante (3). As molas (5) e os tirantes (6) mantém comprimidos os

coxins.

[

Figura 2.11 — Diagrama esquematico de amortecedor de Lanchester
(fonte: CREDE, 1972)

Da Figura 2.12 a Figura 2.14 sdo mostrados um diagrama de uma concepgao
diferente para o amortecedor de Lanchester, fotos de um amortecedor utilizado em

motores diesel e um detalhe do virabrequim onde este neutralizador € montado.
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Figura 2.12 — Esquema de amortecedor torcional de atrito seco de Lanchester
(fonte: NEVES DA SILVA, 2005)

(@)
Figura 2.13 — (a) Polia de acionamento e “polia” neutralizadora de vibragao em
virabrequins de motores Diesel; (b) Detalhe de amortecedor torcional de atrito

seco de Lanchester para motores Diesel
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-

Figura 2.14 — Virabrequim eponta de eixo para montagem do neutralizador de
vibracao torcional em motores Diesel.

Uma opc¢ao para o controle de vibracédo torcional em motores de combustio
sdo os neutralizadores hidraulicos (Figura 2.15) com principio de funcionamento

semelhante ao esquema da Figura 2.8.

Figura 2.15 —Neutralizador de vibragdo torcional hidraulico para motores
Diesel.
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Na Figura 2.16 apresenta-se uma solugédo proposta para atenuar vibragdes
torcionais e/ou flexionais em um eixo de hélice de navio. Trata-se de uma manga
bipartida que envolve o eixo na regido média do intervalo entre mancais, tendo
intercalado um elastdmero, por exemplo, neoprene. O seu dimensionamento é
relativamente facil e € especialmente eficiente em eixos rodando com velocidade

constante.

NEOPRENE
MANGA DE ACO

Figura 2.16 — Solugao proposta para atenuar vibragdes torcionais e/ou flexionais
em um eixo de hélice de navio (fonte: NEVES DA SILVA, 2005)

2.3 Materiais Viscoelasticos

Sistemas passivos de controle para a atenuacao de vibracbes em estruturas
usando materiais resilientes ou com capacidade elevada de dissipagao de energia
apresentam grande diversidade de concepgdes pois resultam de projetos voltados
para cada problema especifico. Em geral, sdo mecanicamente robustos e se
mostram como alternativas mais eficientes, sob o ponto de vista dindmico estrutural,
do que as técnicas usuais de enrijecimento da estrutura (SILVA, 2005) que muitas

vezes nao podem ser utilizadas principalmente em casos de excitagao banda larga.

Viscoelasticidade € a area que aborda as propriedades caracteristicas de
alguns materiais que, quando deformados, exibem comportamento elastico,
armazenando energia mecanica, e também comportamento viscoso, dissipando
energia. Estes materiais tém propriedades mecanicas dependentes da temperatura e
da frequéncia de vibragdo e podem ser caracterizados por duas propriedades
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transientes: fluéncia e relaxacdo. Sdo produzidos nas mais diversas formas tais

como borrachas, resinas, vernizes, esmaltes, acrilicos e vidros.

Em dindmica estrutural, as principais caracteristicas requeridas desses
materiais sado: rigidez, resiliéncia e grande capacidade de dissipacdo de energia
vibratoria. Por esse motivo, os materiais viscoelasticos sdo largamente empregados
em projetos de estruturas aeronauticas, prediais, de maquinas diversas e em
dispositivos estruturais, tais como isoladores e neutralizadores dindmicos de
vibragao (SILVA, 2005).

2.4 Modelos para Materiais Viscoelasticos

2.4.1 Modelo com derivada de ordem inteira

Para um projeto de controle de vibracdo usando materiais viscoelasticos é
necessario conhecer com precisdao as propriedades dinamicas basicas, como o
modulo de elasticidade e a capacidade de dissipar energia.

A equacéao constitutiva geral para viscoelasticidade linear utilizando derivadas
de ordem inteira € (NASHIF et al., 1985)

N
a(t)+2b”17:Eog(t)+ZEn e Eq. 2.1

onde o(7) é a tensdo, &(r) a deformagdo, b,, E,, E, sdo os parametros
caracteristicos do material e m e n sdo numeros inteiros.

O comportamento viscoelastico pode ser modelado de forma simples por

modelos compostos por molas e amortecedores.

Se o elemento de mola e o amortecedor estdo associados em série e sujeitos

a mesma carga, temos o modelo de Maxwell. A combinagdo dos elementos de
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amortecimento e elastico em paralelo é conhecida como modelo viscoelastico de
Kelvin-Voigt. O modelo Zener € composto por uma mola em paralelo com um

elemento Maxwell - sendo o caso mais simples do modelo Maxwell generalizado.

k M
- AN L L ;
G R II;I 'I'.I III' | ]_ :I G

E,v €

Modelo de Maxwell

C
o 4]
__.*. .'- .'I'. .'I"
LI E‘ V

Modelo de Kevin-Voigt

Wodelo viscoelastico fener

Figura 2.17 — Modelos para materiais viscoelasticos com derivada de ordem
inteira

Ha fortes limitagdes para estes modelos, pois quando uma tenséo é aplicada
em um elastdmero tém-se trés classes de deformagdes, nem sempre corretamente
modeladas: (1) uma elastica instantanea, (2) uma elastica retardada e (3) um fluxo
viscoso irrecuperavel, nem sempre corretamente descritos pelos modelos acima.
Ainda assim, estes modelos podem ser utilizados para descrever a resposta
viscoelastica de elastdmeros sob uma pequena regido de temperatura e/ou tempo,
embora nas aplicagdes seja muito freqliente o interesse em uma ampla regido de

tempo e temperatura.



Capitulo 2 — Fundamentagao Tedrica 44

s

Em funcdo do comportamento tensdo/deformacédo descrito é necessario um
numero elevado de parametros para uma razoavel precisdo. Para materiais
viscoelasticos com propriedades mecanicas fortemente dependentes da frequéncia
em faixa ampla, o numero de derivadas temporais M e N na série deve ser grande.
Consequentemente, o numero de parametros empiricos necessarios no modelo

pode ser elevado exigindo um esforgo computacional muito grande (CRUZ, 2004).

2.4.2 Modelo com derivada de ordem fracionaria

Os modelos que utilizam mola-amortecedor viscoso apresentam
comportamento impreciso devido a relagao tensdo-deformacao definida no tempo
por uma equacao diferencial de ordem inteira. No entanto, esta equacgao diferencial
pode ser generalizada substituindo as derivadas de ordem inteira por derivadas de
ordem fracionaria (SILVA, 2005).

Os modelos a derivada fracionaria tém provado ser uma ferramenta poderosa
para descrever o comportamento dindmico de varios materiais. Uma das vantagens
de utiliza-los € que eles produzem uma representagao analitica bem comportada nos
dominios do tempo e da frequéncia. Além disso, a forma matematica tem seu
fundamento em teorias moleculares que governam o comportamento mecanico do
meio viscoelastico, permitindo a descricdo do comportamento dinamico real
(BAGLEY e TORVIK, 1983). Finalmente, eles sdo causais e suficientemente simples
para calculos na engenharia (BAGLEY e TORVIK, 1986).

BAGLEY e TORVIK (1979) construiram uma relagdo constitutiva tensao-
deformacdo dindmica para elastdmero usando calculo fracional e, em 1983,
introduziram uma equacéo constitutiva geral para viscoelasticidade com operadores
de ordem fracionaria. Para isso, ajustaram satisfatoriamente dados experimentais
uniaxiais no dominio da frequéncia utilizando um modelo matematico de quatro
parametros. A definicdo de derivada e integral fracionaria pode ser vista com
maiores detalhes em CRUZ (2004).
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A equagao constitutiva unidimensional em derivadas fracionarias conforme
BAGLEY e TORVIK (1983) é

N
Zb D’ o (t)=E,e(t)+ Y E,D"e(t) Eq. 2.2
m=1 n=1

sendo b,, B,, a,, E, e E, os parametros do material. As expressdes D”» e D“
representam derivadas de ordem fracionaria , e «,. Em seus estudos, BAGLEY e
TORVIK (1983) observaram que a=~f para muitos casos analisados.

Posteriormente, verificou-se que a condigdo « = € necessaria para que o modelo

matematico seja consistente com as leis termodinamicas (BAGLEY e TORVIK, 1986;

MAKRIS, 1997). Quando M=N=1 e o=/ a equagao acima & denominada modelo

de derivada fracionaria com quatro parametros:

o(1)+6,D [o(t)]= Ege (1) + ED* [&(1)] Eq. 2.3
Aplicando a Transformada de Fourier na equacgao (2.3) tem-se
o (Q)+b,(iQ) [ 0(Q)] = E,e(Q)+ E (i) [ £(Q) ] Eq. 2.4

Define-se o0 modulo de elasticidade, E, (Q) dependente da frequéncia Q como

o(Q) E,+E (iQ)
EC(Q):g(Q): () Eq. 2.5

ou alternativamente, segundo PRITZ (1996) como
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_E,+E, (iQb)
1+(iQb)"

E.(Q)

Eq. 2.6

onde E =Eb, by=b" e E (Q) é o médulo de elasticidade complexo do material.
Em geral este modulo é fungao da frequéncia e da temperatura.
E, e E_ representam as assintotas inferior e superior (Figura 2.18). O

expoente a representa a inclinagdo da reta tangente a curva de E(Q) no seu ponto

de inflexdo (que esta associado ao ponto de maximo fator de perda). O parametro b,

que tem unidade de tempo, € denominado tempo de relaxagdo e determina o

deslocamento horizontal da curva de E(Q) (Figura 2.18).

O parametro «, que é a ordem da derivada fracionaria, influencia as curvas
de mdédulo dindmico e fator de perda (Figura 2.18). Quanto menor o valor de «,
menor € a inclinagdo da curva do modulo dinamico. O pico do fator de perda também

varia com « . Os picos s&o menos acentuados para «’s menores (SILVA, 2005).

i
Fi o
E. iy
A
Fa

e —

{gscala logaritimica)

mbdulo dindminco
—--- fator de perda

Jator de perda e madula dindrice de elasticidads

Figura 2.18 — Representacgao grafica dos parametros do modelo de derivada
fracionaria de quatro parametros.
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Ainda, o médulo de elasticidade, E. (Q) pode ser escrito de forma geral por

E, (Q)=E(Q)(1+in, (Q)), Eq. 2.7

onde E(Q) é a parte real de E (Q), também denominada mddulo dindmico de

. m E,(Q)] .
elasticidade e 7, (Q) =—=——-—= é denominado fator de perda

Re[E,(Q)]

Usualmente trabalha-se com materiais viscoelasticos em cisalhamento. Para

esses casos, tém-se que o modulo de cisalhamento complexo € dado por

G.(Q)= Eq. 2.8
)= @) 1en ) q
De forma similar ao médulo de elasticidade
G, +G, (iQb)"
G. (Q) = ~ Eq. 2.9
1+ (i)
ou na forma complexa
G.(Q)=G(Q)(1+in, (), Eq. 2.10

onde:

G, € o Modulo de cisalhamento complexo
G, € a Assintota inferior do médulo de cisalhamento (comportamento elastico)

G, é a Assintota superior do médulo de cisalhamento (comportamento vitreo)
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a & a Ordem da derivada fracionaria
@ € o Parametro real (p =5, =b").

Para respeitar as condigdes de trabalho interno e taxa de dissipagao de energia
nao negativos a partir das equagdes acima é necessario que as restricdbes sobre os

parametros G, > G, >0, ¢ >0 sejam respeitadas, assumindo ainda que 0 <Q <.

Considera-se que, para borrachas em geral, tem-se 7,(Q)=7,(Q)=n(Q)

_m[G,(@)]

(SNOWDON, 1968), onde G(Q)=Re[G.(Q)] e nG(Q)_W.

i ar ar -
ue 1" =e =COoS| — |+1-sen| — |, - u u
Como se sabe que i* 2 5 j 5 tem-se que a equacao

(2.9) pode ser reescrita como

0)- G,+G, (bQ)" [cos(a%)+ i-sen(a%)} |

. Eq. 2.11
1+(bQ) [cos(“%)+i-sen(0‘%ﬂ
A frequéncia onde o fator de perda tem seu maximo, Q , é (PRITZ,
1996)
s
o -1/ G * Eq. 2.12
" b\ G,

Esta freqliéncia é a frequéncia de transicdo do material. Para melhor uso do
amortecimento inerente ao material viscoelastico € conveniente que a

frequéncia de anti-ressonancia dos neutralizadores, denotada por Q,, esteja

tdo perto quanto possivel da frequéncia Q, . Portanto, pode-se considerar
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Q,=Q, . Esta ultima expressdo deve ser considerada como uma restrigdo
imposta a frequéncia dos neutralizadores.

E conveniente representar a rigidez dinAmica de um elemento de

material elastomérico em uma forma geral como (NASHIF et al., 1985)

K (Q)=LG, (Q)=LG(Q)[1+in(Q)] Eq. 2.13

onde L € uma constante com dimensao de comprimento que depende da
geometria do elemento e de suas inser¢gdes metalicas. Na auséncia de

amortecimento (7(Q)=0) tem-se

K. (Q)=LG,(Q)=LG(Q). Eq. 2.14

Uma amostra de borracha trabalhando em cisalhamento puro

(ESPINDOLA, 2003) tera como rigidez dindmica a expressao

K.(Q)=26.(Q), Eq. 2.15

onde 4 € a area cisalhada e » é a altura entre as areas carregadas (Figura
2.19). Em pecas de formas irregulares, onde esse tipo de material € usado, L
pode ser determinado experimentalmente. Esta forma de representar a rigidez
de um material viscoelastico € muito usada em controle de vibragcao e ruido

pela sua simplicidade.
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ﬂ%
/ Y

/ “;g

Figura 2.19 — Borracha trabalhando em cisalhamento puro

2.5 Temperatura e Frequéncia de Transigao

Segundo LOPES (2007), os materiais viscoelasticos apresentam dependéncia
tanto da frequéncia quanto da temperatura, € apropriado indicar que

G (UT)=G(QT)[1+in, (Q.T)], Eq. 2.16

onde € representa a frequiéncia e 7 a temperatura.

Para um expressivo numero de materiais, a chave para se obter uma
caracterizagdo dinamica ampla a partir de um conjunto de dados experimentais
limitados é o principio de superposicao frequéncia-temperatura (FERRY, 1980;
NASHIF et al., 1985). De acordo com essa hipdtese, a mudanga de uma propriedade
com a temperatura é equivalente a um deslocamento em relagdo ao eixo da

frequéncia da curva da mesma propriedade.

As diversas curvas de propriedades dindmicas de materiais viscoelasticos
podem ser superpostas, em uma temperatura de referéncia qualquer, por meio de
deslocamentos em frequéncia apropriados, formando, assim, duas curvas mestras

unicas, uma para cada propriedade.

Matematicamente, tem-se que
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GO(Q,)z(T;—’;')OjG(Q,T) Eq. 2.17
(nG)o(Qr):nG(Q7T) Eqg. 2.18

onde T € temperatura (em escala absoluta), 7; € temperatura de referéncia (escala
absoluta), Q ¢é frequéncia, Q, =|a, (T)Q] é freqiéncia reduzida, a, € o fator de
deslocamento (cujos valores sdo O<a, <1 para T>T,,e a,>1 para T <T,), p éa

densidade e p, € a densidade a temperatura de referéncia.

As expressdes acima estabelecem que, exceto por um fator (7,p,/Tp), via de

regra desprezavel, para o médulo de cisalhamento, as propriedades dinédmicas
obtidas a uma frequéncia Q e temperatura 7' sdo iguais as propriedades dindmicas

a uma frequéncia composta Qe a uma temperatura 7, . Embora a temperatura de

referéncia seja arbitraria, sua escolha, para um certo conjunto de dados
experimentais, tera influéncia na qualidade da representacao final obtida (LOPES et
al., 2007).

A determinacéo do fator de deslocamento «, € de crucial importancia para o

processo de consolidagcdo das curvas. Tipicamente, o que se faz & estimar os
valores que fazem com que as curvas parciais se desloquem em frequéncia de tal
modo que superposi¢gdes completas sejam alcangadas na temperatura de referéncia
(FERRY, 1980). Uma expressao simples pode ser obtida pelo ajuste desses valores
a uma equacgao empirica, consistente com a experiéncia e conhecida como equagao
WLF (WILLIAMS-LANDEL-FERRY), qual seja:

, Eq. 2.19



Capitulo 2 — Fundamentagao Tedrica 52

onde 6, e ¢, sdo parametros a serem determinados para cada material. Um grafico

tipico de fator de deslocamento versus temperatura absoluta é apresentado na
Figura 2.20 (a).

Logo, partindo da equacgéo (2.11) os valores respectivos do mdédulo dinédmico

de elasticidade ou de armazenagem G(Q) e do fator de perda 77(9) para o modelo

de quatro parametros sdo dados por

Gy +(Gy + G )b [Qa(T)]" cos(#23 ) + G.b [Qa(T)]”
e 2n[Qa(r)] cos( @7 )i [Qa()]"

6(Q)=

Eq. 2.20

(G.=G,)b[Qa(T)]" sen(@7)

7(€)= G, +(G,+G,)b[Qa(T)]" cos(a%) +G 0 [Qa(T)]" =q. 2.21

Uma vez consolidadas, as propriedades dindmicas sédo exibidas, de forma
padronizada (ISO 10112, 1991), em nomogramas, conhecidos como nomogramas
de freqiéncia reduzida, como ilustrado na Figura 2.20 (b). Esses nomogramas,
desenvolvidos por JONES (1978) a partir do grafico de frequéncia reduzida (FERRY,
1980), tém sido adotados tanto por pesquisadores quanto fabricantes de materiais
viscoelasticos. Expressdes paramétricas tém sido frequentemente ajustadas aos
dados, de sorte que representagcbes continuas estejam disponiveis, tanto grafica

quanto analiticamente.
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Figura 2.20 - Graficos de caracterizagao dindmica: (a) fator de deslocamento
versus temperatura (b) nomograma de frequéncia reduzida.
(fontes: ISO 10112, 1991; ESPINDOLA, 1990)
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Em geral, o mdédulo dindmico de elasticidade dos materiais viscoelasticos
aumenta com a frequéncia e diminui com a temperatura. O fator de perda, por outro
lado, aumenta com a frequéncia até um valor maximo e depois diminui. Esse
comportamento se repete com o aumento da temperatura (NASHIF et al., 1985;
ESPINDOLA, 1992).

Na Figura 2.21 observa-se um esbogo desse comportamento. A temperatura

€ constante.

Regido
g Regiao

e IR AlinEMEN G
_______/ fator de perda

Fragl&ncia [Hz]

Fator de perda & modulo de elasticidade (escala logaritmica)

Figura 2.21 — Representagao esquematica da variagdo do médulo dinamico e do
fator de perda com a frequéncia para uma temperatura constante (fonte: SILVA,
2005)

Na Figura 2.21, a frequéncia onde ocorre o valor maximo do fator de perda é
denomimada de frequéncia de transicdo Este ponto de maximo corresponde,
aproximadamente, a maior inclinacdo na curva do modulo dindmico, e a partir desse

ponto o material perde resiliéncia assumindo comportamento vitreo.

Observa-se a presencga de trés regides:
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A regido | (baixas frequéncias ou altas temperaturas) é caracterizada pelos
valores baixos, e praticamente constantes, de rigidez (médulo dindmico) e
fator de perda. Essa regido é muito importante para os projetistas de
isoladores de vibragdo. O material viscoelastico, operando nessa regiao,
devido a sua baixa rigidez (elevada flexibilidade), permite niveis muito baixos
de transmissibilidade sendo, portanto, interessante sua utilizagcao em
isolamento mecanico de vibragdes, na fabricacdo de molas elastoméricas e

isoladores de vibragdo, com grande estabilidade estrutural.

A regido Il € conhecida como zona de transigdo do material (vizinhanga da
freqUéncia e da temperatura de transi¢cao). Nessa regido a rigidez do material
aumenta com a freqiéncia (ou com a redugdo da temperatura) em
incrementos relativamente grandes. O fator de perda tem um aumento de seu
valor até atingir o seu maximo. Apos alcangar este valor maximo, o fator de
perda tende a diminuir novamente. Nessa regiao ocorre o valor maximo do
fator de perda. A regido Il é€ a mais importante para projetos de
neutralizadores dindmicos de vibragcdo e também de estruturas sanduiche,
sendo naturalmente a mais desejada pelos projetistas devido aos elevados
valores do fator de perda.

Um material viscoelastico trabalhando na regido Ill ndo possui maiores
utilidades. A rigidez nessa regiao torna-se muito elevada, préoxima a do ago ou
do aluminio. O fator de perda volta a ter valores muito pequenos. O material

passa a ter um comportamento vitreo.
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2.6 Parametros Equivalentes

Os parametros equivalentes (ESPINDOLA e SILVA, 1992) s&o obtidos a partir
das quantidades dinamicas (massa dindmica e impedancia mecanica) calculadas na
base do neutralizador (CRUZ, 2004).

Segundo SILVA (2005) a utilizagdo do conceito de parametros equivalentes
generalizados permite trabalhar em um subespagco modal do sistema primario e
projetar de maneira 6tima neutralizadores dindmicos, com as seguintes vantagens
vantagens sobre a teoria de 1 grau de liberdade (GL) apresentada por
ORMONDROYD e DEN HARTOG (1928):

e A massa resultante dos neutralizadores € de, aproximadamente, 4 a 5

vezes menor.

e Uma metodologia geral para o projeto o6timo de um sistema de
neutralizadores de vibragdo e ruido (controle modo a modo), sobre um

sistema geometricamente complexo é estabelecida.

Com isso é possivel projetar, de forma étima, um conjunto de neutralizadores
capaz de reduzir a resposta vibratoria de um sistema mecénico geometricamente
complexo, utilizando uma quantidade de massa muito menor que a necessaria se se

utilizasse um modelo de 1 GL para o sistema primario.

2.6.1 Modelo Viscoelastico

Um neutralizador dindmico de vibragdes simples € composto por uma massa

conectada a um elemento resiliente conforme esquema mostrado na Figura 2.22.
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ni,

T F(Q)

Figura 2.22 — Esquema de um neutralizador dindmico viscoelastico simples

onde K, (Q)=LG,(Q)=LG(Q)[1+in(Q)], L é chamado fator de forma, uma

constante da pecga elastomérica (parametro de projeto que pode ser variado e

depende da geometria do neutralizador) e G, € o médulo complexo de cisalhamento.

Estes parametros podem ser obtidos experimentalmente ou de graficos ja

determinados para certos materiais (NASHIF et al., 1985).

As caracteristicas dinamicas do neutralizador também podem ser descritas por

duas outras propriedades dindmicas:

massa equivalente e amortecimento

equivalente, ambas associadas ao referencial inercial, conforme a Figura 2.23.

m j.‘f{ﬂ]

LG, () T_r;:m

T Fig)

(@)

SIS IS

- "mr{QJ
m,, (©2) J

T F(Q)

(b)

xX,(€)

Figura 2.23 — Sistemas equivalentes para obtengao dos parametros equivalentes

generalizados
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Na Figura 2.23 tem-se dois sistemas dinamicamente equivalentes: a
impedancia de 2.23 (a) € igual a impedéncia de 2.23(b). Utiliza-se o modelo
equivalente 2.23(b) pois o sistema primario sente o neutralizador dinamico como
uma massa, funcdo da frequéncia, a ele fixada e um amortecedor viscoso
equivalente ligado a massa e a terra. Segundo BAVASTRI (1997) os parametros
equivalentes s&o definidos pelas equacdes (2.22) e (2.23).

r(Q){el-r(Q)[1+7° (@) ]} " &2 -[1-7°(Q)]

m (Q)=-m > == 5 2.
«(2) [e2-r(Q)] +[r(Q)n(Q)] [g —1] +[n(Q)] =q. 222
¢ (Q)=mQ, (@), =m,Q (@), Eq. 2.23

e, 1] +[n(@)]

A vantagem de se usar os parametros equivalentes generalizados reside no
fato de se poder trabalhar com uma formulacado baseada nas coordenadas fisicas do
sistema primario somente (numero reduzido de equagdes representativas do
sistema), apesar da adicao de graus de liberdade introduzidos pelo acoplamento dos

neutralizadores a estrutura do sistema primario.

Este fato € crucial para o desenvolvimento da teoria, pois permite uma
transformacao de coordenadas usando a matriz modal do sistema primario a qual é
invariante durante o processo de otimizagao. Assim, o sistema composto pode ser
modelado no espago modal do sistema primario através de uma transformagéo de

coordenadas principais.
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2.7 Sistemas a Torgao

2.7.1 Introdugao a Dinamica de Rotores

No caso de vibragdes torcionais o sistema apresenta um grau de liberdade
correspondente ao deslocamento angular ao redor do eixo de rotagdo. A rotagao da
barra, 0, é fungdo da posi¢cédo ao longo do comprimento da barra (coordenada axial -

x) e do tempo ¢ (Figura 2.24).

dx
0.0

x /

Figura 2.24 — Barra sob vibragao torcional

O modelo analitico é constituido de um conjunto de equagdes diferenciais que
descrevem o movimento do sistema nas dire¢coes de seus graus de liberdade e sao
obtidas usando as leis de NEWTON, relagdes de tensdo/deformacao e as equacdes
de LAGRANGE.

O modelo fisico de uma maquina rotativa pode ser concebido pela combinacao

de elementos classificados como discos rigidos, arvores flexiveis e mancais.

O disco é considerado rigido por hipotese, caracterizando-se somente pela
energia cinética. Por hipotese a energia de deformagédo é devida somente ao eixo. A

equacdo do movimento do rotor é obtida aplicando-se a equacdao de LAGRANGE
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sobre as energias cinética do disco e do eixo, e energia de deformagao do eixo
(LALANNE e FERRARIS, 1990).

Para o caso torcional os mancais nao exercem grande influéncia no movimento
vibratorio e sdo apenas utilizados no momento de se fazer a discretizacédo do

sistema por elementos finitos.

A obtencao das equagdes do movimento de rotores pode ser feita por meio do
método dos elementos finitos. CLARK (1972) faz o desenvolvimento destas

equacgoes.

2.7.2 Matrizes de Inércia e Rigidez Elementares

O amortecimento para o caso de vibracdes torcionais nao é significante pois
geralmente € muito baixo. Sua influéncia nas frequéncias naturais ndo é significante,
e a maxima resposta durante o regime transitorio também n&o é afetada pelo
amortecimento (LALANNE e FERRARIS, 1990).

Adotou-se uma hipotese linear para interpolar os angulos de torgéo (graus de
liberdade):

6,
9:{1&,1} H, Eq. 2.24
L’L|6,
Uma vez que a expresséo para a energia cinética é:

_1 L
TC—EIO 1,0%dx Eq. 2.25

utilizando a equagao (2.24) tem-se:
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. T .
r oLl G| |2 116G Eq. 2.26
T2 le |1 2|4

sendo a matriz de massa elementar dada pela equagao (2.27), J € o momento polar

de inércia (/, = p.J, para uma segdo transversal circular) e L, o comprimento do

elemento diferencial de eixo.

m = toke {2 1] Eq. 2.27

Quando esta matriz ndo diagonal é utilizada o modelo é dito modelo por

elementos finitos.

A energia potencial de deformacgéo elastica do eixo € dada por

UzlJ-Le GJ(%jdx , Eq. 2.28
290 ox

onde G é o mddulo elastico de cisalhamento. Usando as equacgdes (2.24) e (2.28)

obtém-se:
U=22(6,-6,) Eq. 2.29

U:%k(é’l -6,). Eq. 2.30

Portanto a rigidez do elemento é dada por:

k=—= Eq. 2.31
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Escrevendo a equacéo (2.29) em forma matricial tem-se

T
A RN Eq. 2.32
26, -1 1]

a matriz de rigidez é obtida ou definida por
I -1
K. :ﬂ{ } Eq. 2.33

2.7.3 Matrizes de Inércia e Rigidez Globais

Matriz de Inércia Global

A hipotese presente aqui é que a aceleragdo angular de cada elemento em
torno do seu eixo varia linearmente ao longo de seu comprimento (ADAMS, 2001).
A matriz de inércia global para um rotor simples € uma matriz de banda
(tridiagonal) obtida pela superposicédo de cada matriz de inércia elementar. Repare
no termo opcional 1) em cada rotor que indica a possibilidade de existir um disco

montado sobre a posicdo nodal correspondente.
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1 19 4+ 1@ 1 i

3 6
1. | RPN 1o
311“ 5(1)1 +190 + 1)) gly

[M]] = '
i 1 7 1 1O 4 [O) 4 [@ 1 7©
6 " 3(i—j+j)+j 6
11(3) l](f) _{_](S) +](d)
i 6 N-1 3 N-1 N N D

Eq. 2.34

O momento polar de inércia presente nos termos da matriz é calculado pelas
equacgdes (2.35) a (2.38).

Eixo
1[(7s> :%M(“)(L:d’?j Eq. 2.35
L U Eq. 2.36
4
sendo:

d, o diametro externo do eixo;

d, o didmetro interno do eixo (no caso de eixos ocos);
L o comprimento do eixo;

P, a massa especifica do material do eixo;

g a aceleragao da gravidade.

Disco
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2 2
1 :%Mw)(LIQJ Eq. 2.37

B pdn(D(f —Df)l
B 4

M@ Eq. 2.38

sendo:

D, o didmetro externo do disco;
D, o didmetro interno do disco (no caso de discos ocos);

| a espessura axial do disco;

p, a massa especifica do material do disco.

Matriz de Rigidez Global

A matriz de rigidez para TRV [K] para um rotor simples pode ser obtida

facilmente por superposicdo. Segundo ADAMS (2001) a matriz de rigidez é dada

por:
I Kl _Kl |
—Kl K1 -i-K2 —K2
[K] = _Ki K +Ki+l _Ki+l ) Eq' 2.39

L TN- -1 dnav

sendo
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7(dy-d})G
32L

Eq. 2.40

e

d, o diametro externo;
d, o didmetro interno (no caso de eixos ocos);

L o comprimento do eixo;

G o médulo de elasticidade de cisalhamento do material do eixo.

2.8 Sistemas com multiplos graus de liberdade

A equacgdo do movimento de um sistema linear invariante no tempo com N

graus de liberdade pode ser escrita na forma matricial como

Mg (t)+Cq(1)+Kq(t)=f(1) Eq. 2.41

onde M, C e K s&o as matrizes de massa, amortecimento e rigidez de ordem N,

q(r) e f(t) s&o os vetores de coordenadas generalizadas (graus de liberdade) e de

forcas generalizadas, de ordem N x 1 respectivamente.

Para o caso torcional /() sdo momentos atuantes, ¢(¢) sdo deslocamentos

angulares, M €& a matriz de inércia e K é a matriz de rigidez torcional obtidas
conforme descrito no item 2.7. O amortecimento a torcdo € muito baixo e neste

trabalho considerou-se amortecimento viscoso proporcional (C =aM ).

A solugdo da equagédo (2.41) € obtida resolvendo um problema de

autovalores-autovetores. As frequéncias Q; sdo chamadas freqliéncias naturais ou

freqliéncias proprias do sistema e podem ser complexas se o sistema apresenta
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alguma forma de dissipagdo de energia. Os autovetores correspondentes s&o

chamados modos naturais de vibragao ou modos proprios.

2.8.1 Problema de Autovalores nao Amortecido

A solugdo do problema de autovalores ndo amortecido estd descrita em
BAVASTRI (1997) e SILVA (2005) e pode ser mostrada na forma matricial como

A 0
A_ 2’2 _d. Qz
- \ - “’g( j) Eq. 2.42
0 4 (Matriz Espectral),
e
O=[{g},. A8}y 1o {B)y., | (Matriz Modal) Eq. 2.43

sendo que Qi € conhecido como o quadrado da j-ésima frequéncia natural e ®; o
autovetor ou modo de vibrar correspondente (EWINS, 1984).
O conjunto de matrizes das equagdes (2.42) e (2.43) é conhecido como

modelo modal da estrutura e as matrizes M e K formam o seu modelo espacial
(BAVASTRI, 1997).

Demonstra-se (EWINS, 1984 e BISHOP, 1963) que o modelo modal tem a

propriedade conhecida como ortogonalidade. Ou seja,

O"'MP =diag(m,)=M,
O'KD =diag(k,)=K, . Eq. 2.44
O'CP = diag(cr) =C,
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Os parametros m, e k. sdo chamados de massa e rigidez modais do r-ésimo

modo, respectivamente e Q> =k _/m, .

Normalizando os modos de vibrar através da raiz quadrada da massa modal
obtém-se para a equacéo (2.44):

YMY =1
VK'Y = diag (Q}) Eq. 2.45
PKY = diag(2éjl.Ql.)

onde vy, :L@.

I

A matriz ¥ é chamada matriz modal ortonormal.

2.8.2 Resposta em frequéncia do sistema primario a tor¢ao

Considere-se uma transformagao de coordenadas para desacoplar o
sistema de equacdes e resolver o sistema de equagbes dado pela equagao (2.41)

(Figura 2.25), de modo que

q(1)=" p(t) Eq. 2.46

Substituindo a equacéo (2.47) na (2.41) e pré-multiplicando por W' :

YIMYp(t)+Y KYp(1)=V" f(t) Eq. 2.47



Capitulo 2 — Fundamentagao Tedrica

[0+ —9,+260,+05  |p(t)=¥"/ (1) Eq.2.48

Espaco de

Configuracoes - SP

7,{t)

= =

< ',« ‘

T

Figura 2.25 — Transformagéo de coordenadas no sistema primario.

68
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Aplicando Transformada de Fourier é possivel escrever a equagao (2.45) no

dominio da frequéncia:

—Q,+260,+02  |P(Q)=Y'F(Q). Eq. 2.49

Note que o sistema foi desacoplado. Portanto, resolvendo para cada

componente

1
P(Q)= Y'F(Q).

Pré-multiplicando a equagdo (2.50) por W' g resposta no sistema de

configuragéo é obtida.

1
2
—Q,.j +2§/Qj +Q

YP(Q)=Y" Y'F(Q) Eq. 2.51

ou seja,

0(Q)=H(Q)F(Q), Eq. 2.52

sendo H(Q) é a Fungdo Resposta em Freqliéncia (FRF) do sistema primario. Um

coeficiente desta matriz € dada por:
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N (ONON
H.(Q)=a, (Q)= v ij=1,.sN) . Eq. 2.53

2.8.3 Neutralizadores Dinamicos Fixados a Sistemas Primarios Complexos

Para varios neutralizadores adicionados a uma estrutura (sistema primario

com multiplos graus de liberdade - Figura 2.26), a equagao diferencial dada por
BAVASTRI (1997) é

Mi(t)+Cq(1)+Kq(t)=1f(2), Eq. 2.54

sendo M é a matriz de inércia do sistema composto obtida por meio da equagao

—~

(2.56) e C a matriz de amortecimento do sistema composto determinada pelas
equacgdes (2.57) e (2.58).

I N I N - o 6 0 .. 8 e . .. b Dot

Figura 2.26 — Sistema composto e sistema equivalente com parametros equivalentes
generalizados

Para p neutralizadores fixados ao longo de p coordenadas generalizadas
4i.»9,5-4; » sendo as massas e amortecimentos equivalentes generalizados
»

m, ,m, ,..m, € ¢,,C, ,..C, , @ massa M e o amortecimento C do sistema
P P

composto sao, respectivamente
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. 0 m, (Q) 0
M=| SP. |+ m,(Q) =M+ Eq.2.55
0 ' 0 mep(Q)
e
. 0 c, (Q) 0
C=| SP. |+ ¢, (9Q) =C+ : Eq. 2.56
0 ' 0 ¢, ()

Um termo de massa equivalente € adicionado ao nd sobre o qual esta o
neutralizador (vide Figura 2.26). O mesmo ocorre com termo de amortecimento.

A equacao de movimento no dominio da frequéncia (aplicando Transformada
de Fourier na equacgéao 2.54), considerando parametros equivalentes generalizados,

€ escrita da seguinte forma

[-*M +iQC+K |0(Q)=F(Q) | Eq. 2.57

A equacgao (2.57) so é valida no dominio da frequéncia, ou para excitagdes
modais permanentes de frequéncia Q, pois 0s paradmetros equivalentes
generalizados sao fungédo da frequéncia. O conceito de espago modal poderia ser

aplicado para o sistema composto, entretanto este ndo fica desacoplado, uma vez
que a transformacdo de coordenadas ndo diagonaliza as matrizes Me C. E

importante notar também que nao ha restricao sobre a dimensao do sistema.

O objetivo € obter os parametros fisicos 6timos dos NDVs para minimizar a

resposta do sistema primario (SP).
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2.8.4 Truncamento

Na pratica, apenas alguns poucos modos estao dentro da faixa de frequéncia
de interesse. Portanto, o problema de autovalores e autovetores, em geral, fica
restrito aos primeiros modos ou aqueles que estdo dentro da faixa de frequéncias de
interesse mais dois residuos, inferior e superior (EWINS, 1984), que representam a

influéncia dos modos de baixa e alta frequiéncias respectivemente.

Assim, devido a propriedade de ortogonalidade dos modos, considera-se a

seguinte transformacao de coordenadas (Figura 2.27):

0(Q)=YP(Q) Eq. 2.58

onde ¥ é a matriz modal truncada do sistema primario, de ordem N xN (N
representa o numero de graus de liberdade e N o numero de autovetores

computados ou medidos na faixa de freqiiéncia de interesse). Em geral N << N .
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Espaco de Configuragoes — SC
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Espago Modal

b P ]

b o]

Figura 2.27 — Transformagao de coordenadas no sistema composto.
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Como pode ser visto na Figura 2.27 o sistema composto em um sub-espago
modal do sistema primario ndo estara desacoplado ja que os autovetores sdo do

sistema primario apenas.

Substituindo a equacgao (2.58) na equacéo (2.57) e pré-multiplicando por ¥ :

P [-Q°M +iQC+ K |PP(Q)=PF(Q) . Eq. 2.59

Utilizando as propriedades de ortogonalidade (equacédo 2.45) a equacgéao

(2.59) toma a forma:

{—QZ [diag(r?zj ) +M, (Q)] + iQ[diag(Ei ) + éA (Q)] + diag(l;/.)} P(Q) = E(Q) - Eq.2.60

Os elementos das matrizes M, (Q) e C, (©) podem ser escritos da seguinte forma

_ p
Ma(s,r) (Q) = ;me[lpk‘.slpk[y Eq 261
_ p
Ca(s,r) (Q) = ;ce[lpk‘.slpk[y Eq 262
e é dado por
R(Q)=Y"F(Q). Eq. 2.63

Assim, a resposta do sistema composto no sub-espaco modal do sistema

primario € dada por:
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\ \
P(Q)=1-Q| I, + M, |+iQ|| 25Q, |+C,, |+ @ $F(Q)
\ \
Eq. 2.64
ou de forma compacta
IB(Q)M zﬁﬁm_l'@mwTF(Q)M . Eq. 2.65

Para eliminar a influéncia dos modos distantes, e sem relevancia na resposta
em freqiiéncia do sistema composto, faz-se um truncamento N << N. Passa-se

entdo para um subespaco modal do sistema primario, tal que

Q(Q)le :@Nxﬁp(g)ﬁxl Eq 2.66

R R Eq. 2.67

A equacao (2.60) representa um sistema de dimensdo N << N, sua solugdo
corresponde aos parametros equivalentes generalizados e mostra que no espago
modal o sistema de equacdes ndo € desacoplado. Isso ocorre devido a adicdo dos

neutralizadores dindmicos ao sistema primario.

Fazendo a transformacédo inversa da equacao (2.58), encontra-se a solugao

das coordenadas fisicas. Pré-multiplicando a equacgao (2.65) por ¥ tem-se

YP(Q)=¥D(Q) - ¥ F(Q) Eq. 2.68
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0(Q)=YP(Q)=¥D(Q) - ¥ F(Q), Eq. 2.69
na qual
D=D,-’M ,(Q)+iQC,(Q) Eq. 2.70
e
D, = diag k, -m,Q* +iQc, | | Eq. 2.71

A matriz 130 é diagonal. J4 a matriz D, que representa o sistema composto

(sistema primario + neutralizadores), ndo o sera.

Para modos de vibrar (autovetores) normalizados pela matriz massa, a

equacao (2.71) pode ser escrita da seguinte forma:

D, = diag (@) -Q* +i2£,0 Q) Eq. 2.72

Fazendo uma equivaléncia com sistemas de um grau de liberdade e usando a

equacao (2.70) pode-se escrever a matriz de receptancia do sistema composto.

a(Q)=oD"Y’ Eq.2.73

Cada elemento dessa matriz € escrito como
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sendo D, os elementos da matriz D'e ¥ ;0s elementos da matriz v,

D' é a matriz de resposta em frequéncia do sistema composto no sub-
espaco modal do sistema primario. Ela pode ser calculada conhecendo-se os
parametros modais da estrutura a controlar (sistema primario) e as caracteristicas
dos neutralizadores dinamicos acoplados a ela. E importante lembrar aqui que, no

sub-espaco modal do sistema primario, conta-se com um numero reduzido de

equacdes N << N e, portanto, a resposta é uma aproximacgao do valor real desta.

Partindo-se da formulagao descrita até aqui pode-se optar por duas formas

diferentes para controlar as vibragdes do sistema primario:

e Controle modo a modo: Aplicada por SILVA (1991), na qual se despreza o
acoplamento do sistema introduzido pelos NDs e procura-se um controle
modo a modo através de uma correlacdo direta com a teoria de DEN
HARTOG (1956), para um grau de liberdade. Resultados utilizando essa
técnica podem ser encontrados em ESPINDOLA e SILVA (1992).

e Controle em uma banda ampla de freqiéncia: Esse procedimento leva em
consideracao o acoplamento do sistema composto e baseia-se em técnicas
de otimizacdo nao linear para encontrar as caracteristicas fisicas 6timas dos
neutralizadores. Os resultados dessa técnica podem ser encontrados em
BAVASTRI (1997). Essa mesma metodologia € a adotada no presente

trabalho.

2.9 Técnicas de Otimizagao Nao Linear

O projeto de um sistema pode ser formulado como um problema de
otimizacdo onde uma medida de performance € maximizada (ou minimizada)
enquanto restricdes sao satisfeitas. Qualquer problema, no qual parametros sao
determinados enquanto restricbes precisem ser satisfeitas, pode ser formulado como
um problema de otimizagdo (ARORA, 1989).
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No sentido mais amplo, o problema de otimizagdo nao linear € encontrar um
extremo de uma funcg&o objetivo sujeita a restricbes de igualdade e/ou desigualdade.

A funcéao objetivo e as restricbes podem ser lineares ou né&o lineares.

2.9.1 Aplicacao a Neutralizadores Dinamicos

Uma forma de determinar os parametros 6timos do neutralizador para um
sistema amortecido é aplicando técnicas de otimizagdo nao linear. Isto se faz
tentando achar o ponto 6timo — parametros fisicos do neutralizador — que produz a

minima resposta possivel do sistema primario (CRUZ, 2004).

Como o objetivo é minimizar a resposta do sistema primario, o problema de

otimizacao é formulado da seguinte forma (SILVA, 2005):

Achar X =(Q,) que minimize f(x): max. (‘H(Q,X)D tal

0,<Q<Q,
que X, <X <X,,onde f:R" >R € afuncdo objetivo n&o linear,
X e R" é o vetor projeto, Q, a frequéncia de anti-ressonancia do
neutralizador, H(X,Q) € a funcao resposta em frequéncia do
sistema e X, e X, s&o restricdes (limites inferior e superior
respectivamente) e Q, e Q, sdo freqléncias arbitrarias, inicial e

final da faixa de analise.

O vetor de projeto X contém as componentes caracteristicas do neutralizador
dindmico onde o fator de perda 7, € escalonado por uma constante para conseguir

numericamente a mesma ordem de grandeza entre todas as componentes do vetor

projeto. Isto permitira um melhor desempenho no céalculo numérico iterativo.

Uma vez estabelecido o modelo matematico para o sistema composto

(sistema primario + neutralizadores), os métodos numéricos de otimizagao néo linear
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podem ser utilizados para encontrar os parametros 6timos dos neutralizadores

dindmicos.

O método empregado nesse trabalho para obtengdo dos parametros 6timos
dos neutralizadores dinamicos viscoelasticos € o método Quase Newton (BFGS) em
conjunto com algoritmos genéticos. Maiores detalhes sobre esses métodos podem
ser encontrados em ARORA (1989).

Ao finalizar o processo de otimizacdo dos parametros do neutralizador,
obtém-se, como saida, a frequéncia natural 6tima para o neutralizador acoplado ao
sistema primario, bem como uma massa (inércia), previamente fixada como uma

razao da massa modal.

2.9.2 Variavel de projeto

Neste trabalho, a variavel independente da funcdo objetivo representa as
caracteristicas fundamentais do neutralizador dindmico uma vez que a massa do
mesmo ja foi determinada, tanto para sistemas com um grau de liberdade como para

sistemas com multiplos graus de liberdade.

A variavel de projeto utilizando um material viscoelastico com parémetros

conhecidos (caracterizados) é dada por:

X =(Qq,), Eq.2.75

com i=1a p neutralizadores.
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2.9.3 Funcao Objetivo

Minimizar a resposta vibratéria de uma estrutura qualquer quando é fixado um
ou mais neutralizadores viscoelasticos sobre ela constitui o alvo da fung¢ao obijetivo
do problema de otimizagdo. A fungao objetivo deve ser escolhida de tal forma que,
durante o processo iterativo, permita descrever o comportamento do sistema
composto. Varias propostas de fungdes objetivo podem ser dadas dependendo da
aplicacdo em particular e podem ser vistas com mais detalhes em BAVASTRI
(1997).

Neste trabalho a fungdo objetivo utilizada foi a norma 2 dos maximos valores

na faixa de frequéncias de interesse. A mesma pode ser definida por:

F(X)=| max. |P(X,Q)

Q,<Q<Q,

Eq. 2.76

2

sendo P(Q,X) € o vetor de deslocamentos principais € i =1 a p neutralizadores.

Esta fungéo objetivo tem a vantagem de que o sistema de equagdes no sub-

espaco modal do sistema primario é reduzidoa N << N .
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3 SIMULACAO NUMERICA

Neste capitulo sdo aplicados os conceitos de matriz de inércia, matriz de
rigidez e calculo de frequéncias naturais (problema de autovalores) implementando-
os em uma linguagem de programagao (MATLAB) para posteriormente obter as

funcdes resposta em frequéncia para o sistema rotativo em analise.

Para validar o modelo os resultados foram comparados com WALKER (2004).
Também comparou-se a saida do codigo desenvolvido com os resultados e
simulacdes feitas por CARVALHO (2007).

3.1 Validagao do Cédigo

Para validar o codigo desenvolvido foi feita uma comparagdo com um exemplo
apresentado por WALKER (2004). Para quantificar a precisdo do programa
desenvolvido foram calculados os erros relativos entre os resultados obtidos através
da aproximacdo numeérica e aqueles obtidos através da formulacdo por elementos

finitos.

O caso considerado € apresentado no exemplo 9.2.1 (WALKER, 2004) e
corresponde a um eixo engastado em uma das extremidades, de segao circular

constante, com uma inércia torcional de 0,29260 kg.m® na extremidade n&o

engastada e de propriedades conhecidas, conforme a Tabela 3.1.

Tabela 3.1 — Propriedades do eixo (WALKER, 2004).

Comprimento total 2540 mm
Diametro 127 mm
Médulo de elasticidade 206,8 GPa
Densidade 7833,41 kg/m®
Coeficiente de Poisson 0,3
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No exemplo considerado WALKER (2004) representa o engaste em (y=0m)

atribuindo no n6 correspondente (n6 01) um valor de inércia extremamente alto. O
valor atribuido foi de 29260 kg.m* (100 mil vezes maior que a inércia do eixo). O eixo

foi discretizado em 10 elementos.

ROTOR
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0.2

Z [m]
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+*
.
+*

=
R
T

o
e
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o
o0
T

o
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T

_"I | | 1 | |
a 0.4 1 1.5 2 25
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Figura 3.1 — Representagdo esquematica do eixo engastado em um extremo
com um disco na outra extremidade.

A inércia torcional de 0,29260 kg.m> foi obtida por meio da adi¢gdo de um disco

com as caracteristicas abaixo:
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Tabela 3.2 — Propriedades do disco (WALKER, 2004).

Espessura 10 mm
Diametro 578 mm
Médulo de elasticidade 206,8 GPa
Densidade 7833,41 kg/m’
Coeficiente de Poisson 0,3

As frequéncias naturais obtidas numericamente com 10 elementos pelo cédigo

MATLAB (coluna “resultado numérico calculado pelo programa”) se encontram na

Tabela 3.3. A coluna “solugdo analitica” vem da referéncia (WALKER, 2004) e a

coluna “diferenca relativa” traz o erro percentual entre os resultados numéricos e a

solucao analitica.

Tabela 3.3 — Comparacéao entre freqiéncias naturais calculadas analiticamente e
resultados obtidos através do programa computacional.

Solugéo

Resultado numérico

Modo |analitica [Hz]|calculado pelo programa rggz:/zn[%?]
(WALKER) (10 el.) [Hz] °

1 206,51 206,41 0,0484

2 717,52 720,22 0,3749

3 1306,92 1327,90 1,5799

As diferencas encontradas se devem principalmente ao fato de que as

dimensdes adotadas para o disco (didametro e espessura) que cria a inércia torcional

de 0,2926 kg.m*, ndo forneceram exatamente esta inércia mas um valor proximo

(0,29283 kg.m*). Com isso a matriz de inércia do sistema se torna um pouco

diferente e altera os resultados das frequéncias naturais. No entanto, os resultados

obtidos pelo cédigo MATLAB se mostram satisfatorios principalmente se séao

considerados os trés primeiros modos, uma vez que a discretizagao por elementos

finitos possui apenas 10 elementos.
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3.2 Projeto do Neutralizador Dindmico Viscoelastico

Os pardmetros 6timos de controle (inércia 1, e frequéncia natural étima Q)

para o projeto de um neutralizador dindmico viscoelastico para o controle do primeiro

modo a tor¢gao sao obtidos por meio do cédigo LAVIB1 (programa de otimizagao).

O programa LAVIB1 é um cédigo FORTRAN com interface e saida grafica em
LABVIEW desenvolvido pelo grupo PISA/CNPq que otimiza os parametros de

projeto de neutralizadores dindmicos viscoelasticos (Figura 3.2).

Projeto  Editar Executar  Ajuda

Arquivos ] Dados da estrubura | Pardmetros de calculo | Dados dos neutral, | Mat, Viscoslstica  Calcular I.ﬂ.juda ] Cpelies ] Encerrar o programa | STOP

Grafico . Status (Passe o mouse em cima)

5. Prim. N FRF do sistema primario = ]
5. Conkr., - _ :H ﬂj

Grafico de alfa 0

Grafico de alfa 1

Carregar

Parametros
otimizados

5 ] 1 1 1
20 30 40 50 60 VO 80
Carregar]

Graficar: Gerar FRE

Inertancia Tlc .)

Ponto de Panko de

Inertancia (3,1) dB - Referéncia 1 [msZ{n]

Salvar alteragies

& 100 .. Ponko ds
Freqgiéncia [Hz] ( -ﬂ)" AUEOMALICO oy citardn resposta

A B o

| 29/0/2008 - key [450435] | Iniciar calculo
**+ Resultados da otimizacao *4*
§68.89?9?6622822<XBEST> Frequencia natural otima do neutralizador Aubomakico ;inferior SR

|1.227590479E-03<MA Massa dao neutralizador (kg) 4 om—
%2 <iter> Ikeracoes OMewton W 0 {0

-fd ARPAR1ANPR1 Qe Frins Walar da Fincan nnononka de minico

Lirnite: Lirnite:

A

Resultados
da otimizagdo

Figura 3.2 — Tela do programa LAVIB1 mostrando resultados da otimizagdo dos
parametros de um NDV

Os dados de entrada para a otimizacao sao:

e Parametros modais do sistema em estudo (frequéncias naturais,

amortecimento modal e modos de vibrar);

e Tipo de fung&o objetivo a otimizar;
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e Parametros de célculo: neste ponto a técnica de otimizagédo deve ser escolhida.
As opgdes sdo Quase Newton, Algoritmos Genéticos e a combinagdo Quase
Newton+Algoritmos Genéticos. De acordo com a técnica escolhida devem-se
fornecer mais dados de entrada como critério de parada, fator de ponderacao,
faixa de frequéncias a analisar e no caso de Algoritmos Genéticos, numero de
individuos, numero de geragdes, porcentagem de crossover (cruzamento) e de

mutacao.

e Modo ou modos a controlar e relagdo entre a massa (inércia) modal do sistema

primario e do neutralizador;
e Dados do neutralizador (neutralizador simples, simétrico/assimétrico);

e Dados do material viscoelastico (parédmetros fisicos);

O material viscoelastico adotado foi borracha butilica com dureza 45 Shore A
cujos parametros para o modelo de derivada fracionaria sdo conhecidos. A relagéao

de inércias modal adotada foi de 0,06 (maiores detalhes vide segao 4.3).

A resposta do sistema composto (sistema primario + neutralizador),
considerando a aplicagdo de um impacto modelado como um delta de DIRAC no n6
0 e resposta na posicdo nodal 9, € mostrada de forma comparativa com a mesma
resposta em frequéncia do sistema primario sem neutralizador acoplado na Figura

3.3. Os resultados sao apresentados na Tabela 3.4.

Tabela 3.4 — Valores 6timos dos parametros construtivos do NDV
(Exemplo numérico)

Parametro Valor 6timo Unidade

Frequéncia 193,75 Hz
Inércia 1,689.10 kg.m’
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Figura 3.3 — Respostas em frequéncia (inertancia) dos sistemas primario e
composto para o exemplo numérico

Para atenuar o primeiro modo de vibrar a massa do neutralizador (obtida por

meio da equacédo 4.18) € de aproximadamente 8,6 kg comparados com 264,6 kg do

sistema primario. Os detalhes do dimensionamento fisico do neutralizador sao

explicados no capitulo 4.

Observa-se na Figura 3.3 uma redugdo no nivel vibratério de
aproximadamente 40dB considerando um fator de amortecimento de 0,00001 no

sistema primario.
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4 DESENVOLVIMENTO EXPERIMENTAL

No presente capitulo € descrito um procedimento experimental simples para
medicao de vibragdes torcionais. Este procedimento foi implementado no laboratério
de vibragbes (LAVIB) da UTFPR com o objetivo de verificar os parametros modais
do rotor em obtidos numericamente. Também este procedimento permitira medir
respostas (FRF e espectro) com e sem neutralizador dindmico viscoelastico para
verificar a eficacia deste dispositivo. Para tal fim o neutralizador foi prototipado apds
a otimizagao dos parametros fisicos no cédigo LAVIB1 e realizaram-se medi¢cées no

sistema composto (sistema de rotores + neutralizador 6timo).

4.1 Método de medicao

Uma das grandes dificuldades nos trabalhos envolvendo vibragdes torcionais
esta na medigdo das grandezas envolvidas (torque e deslocamentos angulares, por
exemplo). Neste trabalho adotou-se a metodologia de medi¢ao proposta por EWINS

(1984) e que esta descrita no item 4.1.1.

4.1.1 Medicao de Mobilidade Rotacional

Segundo EWINS (1984), medir respostas ou excitagbes rotativas e também
quando se tenta aplicar uma excitagao rotativa como, por exemplo um momento, nao
€ uma tarefa facil. Atualmente existem equipamentos sofisticados e caros que

permitem medir rotagdes, ndo disponiveis no LAVIB da UTFPR.

Com relagdo a medicao de respostas rotativas por dispositivos classicos um
bom numero de técnicas tém sido avaliadas. Tais técnicas utilizam um par de
acelerbmetros convencionais associados montados em uma pequena distancia na

estrutura que se deseja medir ou em um suporte montado sobre a estrutura. Ambas
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as configuragbes estdo mostradas na Figura 4.1 que também mostra as

coordenadas de interesse, x, e §,. O principio de funcionamento das duas opgbes
de montagem consiste em medir os sinais de cada acelerébmetro e as repostas x, e
6, podem ser deduzidas tomando a média e a diferenga de x, e x,

respectivamente. Assim, estas grandezas podem ser obtidas através das seguintes

equacgoes:

xO:%(xA+xB) Eq. 4.1

0, (%) Eq. 4.2

:cA4f 3\:34;l

xAé xb'%'é:%{‘ IJ:E:l1 ‘itor[g]‘
g Q; @ T

TR RS

Figura 4.1 — Medicao de resposta rotacional (EWINS, 1984)

.t .

Esta aproximacédo permite medir as FRFs do tipo x/F ou 8/F . As outras
podem ser medidas diretamente pela aplicagcdo de um momento e na auséncia de

excitadores rotativos € necessario utilizar dispositivos similares aos descritos acima.

A Figura 4.2 mostra uma extens&o do principio do bloco de excitagdo no qual

uma forga unica de excitacdo, F;, pode resultar na aplicagdo simultdnea de uma

forca Fy, (=F) e de um momento M, (=-F /). Um segundo teste com o mesmo
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dispositivo de excitacdo aplicado na posicédo 2 fornece simultaneamente uma forca

de excitagdo F, (=F,) e de um momento M, (=+F,-/,). Adicionando e subtraindo

as respostas produzidas pelas duas condicbes de excitagcdo, pode-se deduzir as
respostas translacional e rotacional devido a forga translacional e ao momento

separadamente, possibilitando deste modo a medi¢cao de todos os tipos de FRF (%,

0 x o
—,— e —).
F M M

Figura 4.2 — Aplicagao de excitagao rotacional (momento) (EWINS, 1984)

Outros métodos para medir efeitos rotacionais incluem acelerébmetros e
shakers rotacionais especialmente desenvolvidos mas em todos 0s casos surge um
problema que deriva do fato de que os niveis do sinal de saida gerados pelas
componentes de translacdo do movimento da estrutura prevalecem e tendem a
mascarar as componentes devido aos movimento de rotacdo, fato que pode levar a

sérios erros nas operacoes de diferenca feitas.

Neste trabalho, a excitagao foi gerada utilizando um martelo piezoelétrico para
aplicagdo de um momento, e por um servomotor conforme descrito no apéndice A e

nos anexos A e B.
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4.2 Calibragao

A calibragcdo do sistema de medicdo pode ser feita utilizando um disco de
inércia conhecida, acelerbmetros e um transdutor de forgca (shaker ou martelo

piezoelétrico).

Assim, calculando a relacao M/é' € possivel medir a inércia ja conhecida de

um disco (vide Figura 4.3).

M(Q)

I( )Zm Eq. 4.3

JE
I/ |\ \I ] X
[k | 1
I
Ta)

Figura 4.3 — Diagrama esquematico do método utilizado para calibragéo do
método de medicao.
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Para que o método de medicdo adotado seja validado e calibrado a curva
experimental deve ser uma constante de valor igual a massa ou inércia do sistema.
Em caso de diferenga, deve-se ajustar algum dos parametros envolvidos na medi¢ao

(bragos de alavanca e sensibilidade dos acelerémetros, entre outros).
O valor obtido nas medi¢des deve corresponder a inércia do disco de aco

(p=7850kg/m’ ) utilizado (0,047 kg.m*).

Nas Figura 4.4 a 4.7 pode ser vistos os equipamentos utilizados na calibragéo
e o resultado obtido.

Figura 4.4 — Montagem para validacéo e calibracdo do método de medigéo
LAVIB-UTFPR
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Figura 4.5 — Equipamentos utilizados na calibragdo do método de medigao
LAVIB-UTFPR

Figura 4.6 — Detalhe da excitagao do sistema para calibragdo com martelo
piezoelétrico
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Figura 4.7 — Curva obtida na calibragéo: inércia do disco

O erro entre os valores nominal da inércia do disco e o valor medido foi de
2,13% e é explicado principalmente pela dificuldade de posicionar os acelerdbmetros
e excitar o sistema com o martelo piezoelétrico na posicdo exata do braco de
alavanca ajustado no sistema de aquisigao de dados. No entanto, os resultados se
mostram satisfatérios.

4.3 Relagao entre massa do sistema primario e do neutralizador x Relagao de

inércias do sistema primario e do neutralizador

Para os casos em que as vibragdes sdo causadas por movimentos lineares a
teoria desenvolvida por DEN HARTOG (1956) fornece o intervalo para a relagao de

massas u entre o sistema primario (SP) e o neutralizador dindmico (ND) para o

projeto 6timo do dispositivo de controle. Esta relagdo é dada por:

ma

p=—2=0,12a0,25 Eq. 4.4

m
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A analogia da relagdo u para o caso de vibragdes torcionais leva a substituir

as massas pelos momentos polares de inércia do sistema primario e do

neutralizador. Assim, a razdo u € fungdo das massas e dos raios do sistema

primario e do neutralizador:

I mr: m o 2
lulz_“: a ;‘ = a%:[u%:[u(rel) Eq45
I m.r mr r

No caso em que (rel) vale 1 (se e somente se r, =r) tem-se u, = . Para
qualquer outro valor de (rel) (r, #r) € valida a relagdo dada pela equacgdo (4.5).

Assim, adotando a variagao para u entre 0,1 a 0,25 obtém-se:

se 1t=0,10—> u, =0,025

r, =£—)(rel)2 :l 7 =£
2 4 4 |se u=0,25—-> u, =0,063

Eq. 4.6
se 1 =0,10 - z, = 0,001

¢ 100 4 |se £=0,25— u, =0,003

r 2 1
r :E—>(rel) =— 4 :ﬁ{
Foram testados valores para (rel) entre 0,5 e 0,1 (NDV 2 a 10 vezes menor
que o o SP) com variagao de 0,05 em 0,05 para cada valor de x entre 0,1 e 0,25.
Verifica-se na Tabela 4.1 que os valores 6timos para (r,) s&o de 0,5 a 0,22 para o

projeto de um dispositivo mais compacto (tamanho ideal do neutralizador dindmico
2,0 a 4,5 vezes menor em relagao ao sistema primario) de modo que, observando a

curva da Figura 4.8, se tem a faixa de 0,01 a 0,06 para x, (para u de 0,1 a 0,25).
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Tabela 4.1 — Intervalos para relagao de inércias e para (rel)

R ~ Relagdo de | Relagao de

elacao SR R

de Massas inércias inércias

(menor valor)| (maior valor)

0,10 0,01 0,03
0,11 0,01 0,03
0,12 0,01 0,03
0,13 0,01 0,03
0,14 0,01 0,04
0,15 0,01 0,04
0,16 0,01 0,04
0,17 0,01 0,04
0,18 0,01 0,05
0,19 0,01 0,05
0,20 0,01 0,05
0,21 0,01 0,05
0,22 0,01 0,06
0,23 0,01 0,06
0,24 0,01 0,06
0,25 0,01 0,06

Variagdo na Relacao de Inércias

0,07

0,08

EI:EIS /
L

0.04 / — Menar valor
0,03 — M Eior v alar

0,02

Relagio de Inércias - LL,

0,01

EI T T T T T T

VL T P N T A L R r{;.v R
s M S L Ly R R N M M
o oY o ot or o oe o o or of of o C}rﬁj o¥ o

Relagio de Massas - |1

Figura 4.8 — Intervalos maximo e minimo para a variagéo da relagéo de inércias
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4.4 Determinacgao da Rigidez Torcional

Para a determinacgao da rigidez torcional considera-se o esquema de um NDV

e o detalhe do material viscoelastico conforme Figura 4.9.

Figura 4.9 — Determinagao da rigidez torcional

Na Figura 4.9, o arco S corresponde a rotagdo sofrida pelo material

viscoelastico calculado por

ext'é’ Eq 47

sendo ¢ a rotacdo do anel (elemento inercial).
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Ainda R_, representa o raio interno do disco externo do neutralizador, R,, €

o raio externo da bucha central de montagem do neutralizador sobre o eixo e R

define o raio arbitrario que satisfaz a condigdo R, <R<R_,.

A area do material viscoelastico que resiste ao momento aplicado é

determinada com auxilio da Figura 4.10. Nesse caso,

Eq. 4.8

sendo 4, uma area genérica, para um raio R, de um setor de manta, n € o numero
de mantas utilizadas no NDV (n>3) e 4, € a area total resistente. Para o calculo de
4, os parametros fisicos necessarios sdo b a largura variavel da manta e ¢ o

comprimento da manta (¢ =¢.R).

Por analogia com a Lei de HOOKE, tem-se
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M=K. Eq. 4.9

onde M é o momento aplicado ao neutralizador, &6 é o deslocamento angular

devido ao momento M e K, é a rigidez torcional.

A determinacdo dessa rigidez torcional envolve a obtencdo da tensdo de

cisalhamento sobre a area resistente, 4, (R), calculada usando a equacao

F(R) M 1( M | M
r=1(R)= nd,(R)  RnA(R) :E( ]_ no R Eq. 4.10

A deformacéo cisalhante (Figura 4.11) nessa secao &

7=y(R)=T(R)=l( M ] Eq. 4.11
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Figura 4.11 — Deformacao cisalhante y(R)

A perda de perpendicularidade também pode ser definida como:

_ duy

"R

Logo:

dug L) M
dR R\ np.RG(Q)

Eq. 4.12

Eq. 4.13

99
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Integrando a equacéo (4.13) obtém-se:

Isdue = ITHL(LJM Eq. 4.14

Para o dimensionamento do NDV fixa-se uma das variaveis (b ou c) para se
calcular a outra medida da peg¢a de material viscoelastico ja que & (Figura 4.10) é
fixo e igual a espessura da manta do material viscoelastico disponivel. Neste
trabalho optou-se por escolher um comprimento de arco ¢ e calcular a largura b
necessaria para se obter a rigidez torcional que forneceria a frequéncia de

sintonizagao 6tima para o NDV, isolando a variavel escolhida na (equagao 4.15)

K, In R
¢ Eq. 4.15

- R, G(Q).n.c
Com as variaveis b e ¢ tem-se a area de cisalhamento do material

viscoelastico ( 4, ) e calcula-se o fator de forma L para o neutralizador (L = 4,/h).

4.5 Ensaio Numérico-Experimental

Neste item é feita a verificagdo numérico-experimental da técnica de controle
proposta. Para tal fim foi projetada e estudada uma configuragcéo de eixo e rotores
que possui uma freqténcia natural dentro da faixa de frequiéncias de excitacdo que

pode ser alcangcada na bancada do LAVIB.

ApOs a calibragdo foram realizadas medi¢cdes de FRFs (inertancia) para

verificar as frequéncias naturais e validar o modelo proposto.
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A Figura 4.12 mostra o diagrama esquematico do sistema de rotores
projetado. A Figura 4.13 e a Figura 4.14 mostram a montagem experimental do

sistema em questao para o ensaio feito no LAVIB da UTFPR.

ROTOR
0.4r

03F
02F

01F

4

Z[m]
[}
+*
+*

| &
+*
:
*
i
*
*
+*
*
*
b
*
y
*

| &2
*
.
*

L.1F

0.2F

B3

0.4 Ea 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 01 p2 03 04 05 0B 0F 08 089 1

¥ [m]

Figura 4.12 — Diagrama do sistema analisado projetado com o codigo
desenvolvido em MATLAB

. £ Servo-motor

Control Box
SErve motor

< } Acelerometro

Analisador de
sinais HP3560A

Figura 4.13 — Sistema eixo e rotores estudado
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Figura 4.14 — Detalhe do aceleretro fixado ao dispositivo de medigcao

4.5.1 Dados da manta de material viscoelastico

O modelo de derivada fracionaria de quatro paradmetros foi utilizado para
caracterizar dinamicamente o comportamento de uma borracha butilica pura. Estes

parametros, para a temperatura 7, =273,0K, podem ser obtidos do nomograma da

Figura 4.15 e estdo listados na Tabela 4.2.
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Figura 4.15 — Nomograma com caracteristicas do material viscoelastico
utilizado (borracha butilica com dureza 45 Shore A)

Tabela 4.2 — Parametros materiais de uma BORRACHA BUTILICA dureza 45
Shore A cedidos pelo grupo PISA/CNPQ

Propriedade Valor Unidade
G, 1,11 MPa
G, 1,53 MPa
b 1,34.10° s
a 0,396 -
T, 273 K
0, 15,1 -
o, 171 -

4.5.2 Dados do eixo

103

Nos ensaios utilizou-se um eixo de ago carbono disponivel no LAVIB com

as caracteristicas conforme a Tabela 4.3.
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Tabela 4.3 — Caracteristicas do eixo

Constante Simbolo Valor Unidade

Diémetro do eixo d 0,025 m
Comprimento L 1,000 m

Modulo de elasticidade E 210 GPa

Massa especifica p 7850 kg /m’

Coeficiente de Poisson 1% 0,3 -
Momento de inércia de area / 3,0104x10™* m*
Area da secéo transversal S 4,9087x10* m*

4.5.3 Dados dos discos

104

Foram montados sete discos sobre o eixo, além do acoplamento, que foi

modelado como um disco com didmetro médio (56,5mm) e espessura média

(62mm). As informacgdes relativas a cada disco estdo na Tabela 4.4.

Tabela 4.4 — Propriedades dos discos utilizados na montagem experimental

: Diametro Diametro Posicao
Disco | Material I?Oer[‘;;/l:g? Externo—-D | Interno-d Espﬁ:]sura no eixo
[m] [m] [m]

1 Aco 7850 0,0565 0,062 0,000
2 Aluminio 2700 0,280 0,009 0,100
3 Aluminio 2700 0,280 0,009 0,220
4 Aco 7850 0,080 0025 0,010 0,350
5 Aco 7850 0,080 ’ 0,010 0,600
6 Aluminio 2700 0,280 0,009 0,780
7 Aco 7850 0,080 0,010 0,920
8 Aco 7850 0,280 0,010 0,950
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4.5.4 Dados dos mancais

Tabela 4.5 — Dados dos mancais utilizados na montagem experimental

Mancal Posi¢ao no eixo
[m]
1 0,160
0,850

A informacao referente aos mancais (Tabela 4.5) no caso de vibragbes
torcionais é utilizada apenas na discretizacdo do sistema por elementos finitos
(posicdo de um ndé da malha) pois os modos de vibrar torcionais ndo sao

influenciados pela rigidez ou amortecimento dos mancais.

O modelo numérico foi elaborado através do cdodigo proprio em MATLAB. As
primeiras sete frequéncias naturais obtidas pelo modelo de elementos finitos podem
ser vistas na Tabela 4.6.

Tabela 4.6 — Frequéncias naturais para o sistema obtidas por elementos finitos

Modo Freqliéncia [Hz]
1 73,11
209,19
304,40
1308,74
1687,24
2150,64
3064,14

N[O |~ [W]|DN

Os parametros modais do sistema utilizados na otimizagédo do projeto do NDV
também foram obtidos pelo cédigo MATLAB e exportados em um arquivo “txt‘. Esse
arquivo € montado de tal forma que na primeira linha s&o inseridas as frequéncias

naturais nao amortecidas. Na segunda linha sido inseridos os amortecimentos
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modais da estrutura. Foi empregado um amortecimento modal igual para todos os
modos de 1x10~°, valor adotado para evitar instabilidades numéricas. Nas linhas
seguintes sdo colocadas as colunas da matriz modal ® formada pelos autovetores

normalizados pela matriz de inércia do sistema primario.

Durante os ensaios a FRF medida foi inertancia. Para tal medi¢ao foram
utilizados um martelo piezoelétrico PCB 086C04 e dois acelerbmetros PCB 352C68,
posicdo nodal de medi¢cao 24 conforme Figura 4.12. Nos ensaios feitos utilizando o
servomotor, posicdo nodal 0 conforme Figura 4.12, utilizou-se um analisador de
sinais HP 3560A configurado para medir até 200Hz com 800 linhas, com uma janela
do tipo for¢ca exponencial (Figura 4.16) e um acelerébmetro PCB 352C68, posi¢cao

nodal de medig¢ao 24 conforme Figura 4.12.

Figura 4.16 — Medic&o de FRF no sistema estudado

A Figura 4.17 mostra a fungao resposta em frequéncia (inertancia) do sistema

obtida utilizando os recursos descritos acima.
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Figura 4.17 — Resposta em frequéncia numérica (inertancia) do sistema
estudado.

Aplicando técnicas de otimizagdo n&o-linear sobre o sistema de rotores
determinam-se parémetros construtivos o6timos do neutralizador dinédmico

viscoelastico e pode-se minimizar FRF representada na curva da Figura 4.17.

Para medir a resposta em freqtiéncia do sistema com e sem o neutralizador
dinamico viscoelastico utilizou-se uma janela Hanning de 0 a 200Hz resolugéo de
0,5Hz no analisador de sinais HP 3560A e um acelerémetro PCB 352C68. A
excitagao foi gerada pelo servomotor SEW CM71S (conforme anexo A). Comparou-

se 0s niveis de resposta do sistema para avaliar a eficiéncia do dispositivo projetado.

4.6 Otimizagao pelo cédigo LAVIB1

Os parametros 6timos de controle para o neutralizador (inércia /, e frequéncia
natural 6tima Q’,) s&o obtidos por meio do codigo LAVIB1.
Com estes parametros pode-se construir o neutralizador, que tera uma

frequéncia de antirressonancia coincidente com o ponto 6timo obtido no programa

de otimizacao nao linear.
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O sistema estudado possui 27 graus de liberdade. A fung&o objetivo escolhida
para a otimizagéo € dada pela equacgao (2.76) com a excitagdo aplicadanoné 0 e a

resposta na posicao nodal 26. A resposta em freqléncia avaliada foi inertancia.

O método de otimizacdo empregado € o método de Quase-Newton em

conjunto com Algoritmos Genéticos. Os parametros utilizados nesse trabalho s&o:

e Discretizacao (entre as frequéncias inferior e superior da banda): 260 pontos
de freqUéncia.

e Relagéo de massa modal ( «, ): 0,03 (3% da massa modal)

e Modo a controlar: primeiro
e Restricbes inferior e superior (faixa a analisar) das frequéncias dos
neutralizadores: 0 e 130 Hz respectivamente.

Nas configuragdes para o algoritmo genético utilizou-se uma populagao de 50
individuos e 5 geragdes. Evitou-se utilizar uma populagdo muito grande, pois quanto
maior a populagdo, maior € o esfor¢co computacional para se fazer a qualificacdo dos

individuos dessa populacao.

O aspecto da diversidade é contemplado pelos parametros de probabilidade
de cruzamento (crossover) e mutagcado. O primeiro parametro deve ficar entre 0,5 e

0,95 e o segundo entre 0,001 e 0,1.

e Probabilidade de cruzamento pcross = 0.50

e Probabilidade de mutacao pmutate = 0.02

Adotou-se ainda o critério de parada de 10”° e fator de ponderagao igual a 0,05.

As configuragdes a respeito do neutralizador dindmico viscoelastico escolhidas
sao: neutralizador modelo simples, simétrico, quantidade 01 montado na posig¢ao
nodal 26.

A posigdo nodal para montar o NDV no sistema foi definida a partir da

resposta torcional do sistema (Figura 4.18) obtida pelo codigo MATLAB. Como na
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posicado "0” esta o motor a opgao foi montar o NDV na extremidade livre do eixo (n6
26) onde a amplitude da resposta seria maior.

Resposta torcional

H[mt.:i]

0 0.1 02 03 04 05 0B 07 08 08 1

Figura 4.18 — Primeiro modo a torgao para o sistema

4.6.1 Resultados da Otimizacao
Os resultados obtidos na otimizagao estao apresentados na Tabela 4.7.

Tabela 4.7 — Valores 6timos dos parametros construtivos do NDV

Parametro Valor 6timo Unidade

Frequéncia 68,89 Hz
Inércia 1,228.107° kg.m?
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A resposta do sistema composto (sistema primario + neutralizador),
considerando a aplicagdo de um impacto modelado como um delta de DIRAC no n6
0 e resposta na posi¢ao nodal 26, € mostrada de forma comparativa com a mesma
resposta em frequéncia do sistema primario, sem neutralizador acoplado na Figura
4.19.
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Figura 4.19 — Respostas em frequéncia (inertédncia) do sistema primario e do sistema
composto

Para atenuar o primeiro modo de vibrar, a massa do neutralizador € de
aproximadamente 711 gramas. Essa massa é de cerca de 5,0% da massa total do

sistema.

4.7 Construgao do Neutralizador

Com os parametros 6timos mostrados na Tabela 4.7 pode-se construir o
neutralizador dindmico e, assim, realizar a parte experimental para comparagédo com

os resultados numeéricos.
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Devido a frequéncia natural do primeiro modo de vibrar torcional ficar em
torno de 70Hz, a faixa de frequéncia para visualizacdo dos resultados entre 0 e
130Hz.

A construgao do neutralizador orienta-se pelos seguintes passos:

e Ainércia dos neutralizadores determinada no processo de otimizagéo pelo codigo
LAVIB1 vale:

I, =1,227590479 . 107 kg.m®

A inércia 6tima é transformada em uma massa por meio da equacao (4.18) e,
definindo o material metalico pode-se determinar os outros parametros fisicos para o
NDV (vide Figura 4.21 onde R,,, =112mm).

I:%m(R2V+Ril) Eq.4.16

ND

e Com a freqliéncia de ressonancia otima (Q,) e os pardmetros do material
viscoelastico (G,, G,, a, b, ¢,, T,, 6,, 6,, espessura da manta e temperatura
de trabalho 7') determina-se o fator de deslocamento «, por meio da equagéo

(2.19) e a frequéncia reduzida 2, por meio da equacao

Q, =a, (T)Q Eq. 4.17

onde Q=0Q,.

Com ¢, pode-se calcular o moédulo de cisalhamento (parte real) por meio da

equacao (2.20), obtendo
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G, +(G,+G, )b (Qa(T)) cos([’;”j+ G, b (Qa(T))”

oe)° 1+2b,(Qa(T))’ cos(ﬂzﬂj+bf (Qa(1))” m
onde Q=0Q,. Afrequiéncia natural é obtida através da equagéo
Q= i?“) Eq. 4.19
sendo
L :%, Eq. 4.20

Para o caso de cisalhamento puro 4 e i representam a area e a espessura de
cisalhnamento, respectivamente. A espessura do material viscoelastico 4 disponivel
no LAVIB é igual a 0.004 m.

e Conhecendo as frequiéncias de antirressonadncia e moddulo de cisalhamento,

pode-se obter o fator geométrico L para o neutralizador.

A forma do neutralizador € apresentada na Figura 4.20. Consiste de um
nucleo que serve para a fixacado do neutralizador ao sistema primario. O material
viscoelastico une o nucleo a um anel de ago inoxidavel, que representa a inércia do

neutralizador /,. Ao vibrar, o neutralizador produz um deslocamento relativo entre o

nucleo e o anel, produzindo uma rigidez dindmica torcional, fungédo da freqténcia de
excitacdo. Na temperatura ambiente (19 graus Celsius), a frequéncia natural do
neutralizador deve estar proxima a frequéncia de antirressonancia (ponto 6timo no
processo de otimizagdo). O neutralizador trabalha ao cisalhamento puro neste tipo

simples de construcéo.



Capitulo 4 — Desenvolvimento Experimental 113

Material Viscoeldstico

MNucleo

Figura 4.20 — Anteprojeto do Neutralizador Din&dmico Viscoelastico

A construgcdo do neutralizador foi realizada de forma artesanal. Para isto o
anel externo e o nucleo foram construidos de ago inoxidavel. O nucleo tem um
ressalto, como pode ser visto na Figura 4.21, com objetivo de fixa-lo no eixo por

ambos os lados através de parafusos.

Para a montagem do neutralizador utilizou-se adesivo instantaneo a base de
éster de cianoacrilato, acelerando a cura com calor. Uma vez a cola seca, procede-
se o corte do material viscoelastico para produzir a frequéncia natural desejada. Na

Figura 4.21 pode-se observar a sua forma final.



Capitulo 4 — Desenvolvimento Experimental 114

=
= 1 o | i
T W o :tD'Di i
| N
Q‘\/ )

A
P

i
T
[/
I

{::}
K

D35

Figura 4.21 — Projeto do Neutralizador Dinédmico Viscoelastico (dimensdes)

O diametro interno do anel externo foi definido a partir do didametro do eixo
(25mm), espessura de parede de 5mm para a fixagdo do nucleo por parafusos ao
eixo e pela espessura da manta de material viscoelastico disponivel (4mm). O valor

obtido desta forma é de 43mm.

A partir do didmetro interno, e escolhendo-se um diametro externo compativel
com o espago fisico disponivel no sistema (préximo do intervalo de relacdo de
inércias 6timo), se obtém uma largura para o NDV. Variou-se o didmetro externo de
modo a se obter uma largura minima de 10mm adequada a montagem dos suportes

para os acelerbmetros.

O protétipo construido pode ser visto na Figura 4.22.
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Figura 4.22 — Protétipo do Neutralizador Dinédmico Viscoelastico

A verificagao da frequéncia natural real do neutralizador foi efetuada através
da sua montagem na bancada de vibragbes com dois acelerébmetros, aplicacao de
um torque conhecido (martelo piezoelétrico) e verificagdo da resposta em freqiéncia
(inertdncia) medida por meio da montagem conforme Figura 4.23, procedimento

similar ao utilizado na validacao e calibragdo do método de medi¢ao adotado.

A influéncia dos suportes para acelerbmetros / excitagdo pelo martelo
piezoelétrico na resposta em freqiéncia do sistema deve ser considerada no
momento da avaliagdo da frequéncia de sintonizagdo do neutralizador. Sdo quatro
espacadores, com massa de 22 gramas cada, totalizando aproximadamente 13% da
massa total do neutralizador. A inércia do conjunto NDV + espacgadores foi
calculada, determinou-se a rigidez torcional total e, através da equacao (4.23),
definiu-se qual seria a frequéncia natural real do neutralizador apenas. A influéncia

dos suportes se refletiu em 4,4Hz.
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Figura 4.23 — Esquema para verificagao do Neutralizador Dindmico
Viscoelastico

Apods a construgdo do neutralizador, o protétipo foi montado no eixo conforme
Figura 4.24:
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Figura 4.24 — Montagem do NDV no eixo.

4.8 Resultados Experimentais

A frequéncia de sintonizagdo do neutralizador verificada experimentalmente
foi de aproximadamente 69Hz, com um erro percentual menor que 0,2% com relagao
ao valor tedrico. Na Figura 4.25 e Figura 4.26 estdo as respostas em frequéncia
(inertdancia) do NDV obtidas com os acelerbmetos e martelo piezoelétrico. A
influéncia dos espacgadores deve ser considerada nos valores dos picos nas curvas
obtendo-se uma frequéncia natural experimental de aproximadamente 69Hz. A
variacao entre os valores das duas curvas se deve a diferenca de temperaturas no

momento de cada verificagédo (efetuadas em dias diferentes).
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Figura 4.25 — Medicao de resposta do NDV (realizada em 21/05/2008).
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Figura 4.26 — Medicao de resposta do NDV (realizada em 03/06/2008).

As respostas em frequéncia a tor¢do do sistema (inertancia) com e sem o
neutralizador, medidas com acelerbmetos e martelo piezoelétrico, podem ser

visualizadas nas Figura 4.27 a Figura 4.30.



Capitulo 4 — Desenvolvimento Experimental

120

T
Configuracties | Mediclo atual — Media das FRF |

-

e
(=
[
(]
e
[
fu]

[

0- ] ] 1 1
1] 20 40 60 a0
Frequéncia

I
100

L
120130

R

SC1Modl 71,5

|

5 (@

223,92

+Higwl |

Cursors: | X

|

+Higw |

Cursors: | X

-

Figura 4.27 — Medicao de resposta do sistema sem motor e sem NDV
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Figura 4.28 — Medigao de resposta do sistema sem motor e com NDV.
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Também mediu-se a resposta em frequéncia do sistema com relagao a flexao

(Figura 4.31) para avaliar a influéncia do acoplamento entre os modos de vibrar

flexional e torcional. A FRF avaliada foi inertdncia com excitagdo por martelo

piezoelétrico no ponto médio do eixo (posicdo nodal 12) e acelerdmetro na posicao

0,750m (posigéao nodal 16).
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Figura 4.31 — Medigao da resposta flexional do sistema.

As frequéncias naturais dos modos de vibrar a flexdo foram obtidas pelo codigo
ROTORDIN em MATLAB e estao na Tabela 4.8. O codigo ROTORDIN foi testado e
utilizado em outros trabalhos de pesquisa do LAVIB-UTFPR, de modo que os

resultados fornecidos sao confiaveis.

Tabela 4.8 — Freqliéncias naturais a flexao para o sistema obtidas por elementos
finitos (MATLAB) e medidas experimentalmente.

wodo | Trogmrazl | Freatinea i
1 42,85 46,5
2 68,35 68
3 81,45 81
4 142,50 139
5 163,25 165

As respostas do sistema (espectro) com e sem o neutralizador medidas com o
analisador de sinais HP 3560A (Figura 4.32) podem ser visualizadas na Figura 4.33
a Figura 4.37. A Tabela 4.9 traz os melhores resultados obtidos dentre onze pares
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de medicdes feitas no sistema com e sem o neutralizador (unidade de medida em

Volts, escala em dB com referéncia 1).

Tabela 4.9 — Medi¢des na Bancada do LAVIB com HP3560A e Servomotor SEW
CM71S - 05/2008.

Medicao | Nome | Configuragao Caracteristicas Redugao
04 1073 com N.D.V. 70,0Hz | — 38,57dB 26.36dB
05 1074 sem N.D.V. 71,5Hz | —12,21dB
08 1077 com N.D.V. 70,5Hz | — 37,31dB 22 384B
09 1078 sem N.D.V. 70,5Hz | —14,93dB
12 1081 sem N.D.V. 66,5Hz | —31,14dB
13 1082 com N.D.V. 66,5Hz | — 91,62dB 60,48dB
14 1083 com N.D.V. 67,5Hz | —76,13dB 45,4648
15 1084 sem N.D.V. 67,5Hz | —30,67dB
18 1087 sem N.D.V. 725Hz | —48,37dB 46,7948
19 1088 com N.D.V. 72,5Hz | —95,16dB
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(b)

Figura 4.32 — (a) Montagem para medigao de espectro do rotor com um
acelerdbmetro e analisador de sinais HP 3560A; (b) Detalhe do acelerbmetro e
NDV fixos ao sistema para medi¢cao da resposta.
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Figura 4.33 — Medicao de resposta do sistema 1073/1074: (a) com NDV; (b)
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Figura 4.34 — Medicao de resposta do sistema 1077/1078: (a) com NDV; (b)
sem NDV.
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Figura 4.36 — Medicao de resposta do sistema 1083/1084: (a) com NDV; (b)
sem NDV.
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4.9 Comparagao entre os Resultados Numéricos e Experimentais

Uma simples inspeg¢ao da Figura 4.33 a Figura 4.37 mostra quantitativamente
a acurada predicao numérica dos resultados experimentais. As pequenas diferengas
entre estas curvas sido atribuidas as diferencas entre as frequéncias naturais do
neutralizador, obtida numericamente, e a realmente produzida na pratica. A reducao
de aproximadamente 30dB prevista na otimizagdo do projeto do NDV, na faixa de
frequéncia analisada, foi reproduzida experimentalmente obtendo-se a redugao
média de aproximadamente 40dB (minima redugdo de 22dB) conforme a
sintonizacdo da excitagdo produzida pelo servomotor em relagcdo a frequéncia

natural do sistema.

Utilizando o martelo piezoelétrico para criar a excitagdo torcional, teste de
impacto, esta redugdo nao foi conseguida. Considera-se que este tipo de excitagao
com o sistema de rotores livre ndo é eficaz no que diz respeito a injetar energia
vibratoria torcional suficiente para verificar a eficiéncia do NDV. A redugdo nas
amplitudes das curvas experimentais devem ser analisadas considerando-se o efeito

do janelamento exponencial utilizado nas medi¢des.
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5 CONCLUSOES E SUGESTOES DE TRABALHOS FUTUROS

5.1 Conclusoes

Abordaram-se os conceitos relacionados aos neutralizadores dinamicos de
vibragdo e seus principios de atuagao sobre uma estrutura com comportamento
linear, geometricamente complexa, onde um ou varios dispositivos podem controlar
ou reduzir os niveis de vibracdo em uma ampla faixa de frequéncias. Foram revistos
os conceitos de parametros equivalentes generalizados, modelagem de sistemas
complexos no espago modal e fungdes de resposta em freqiéncia em subespaco
modal do sistema primario. Todos esses conceitos sdo fundamentais para o projeto
otimo dos NDVs.

O material viscoelastico utilizado na composi¢cao dos mancais foi modelado por
derivada fracionaria com quatro parametros. A precisdo deste modelo garantiu a

qualidade dos resultados obtidos.

Através do desenvolvimento de um codigo numérico MATLAB foram

encontradas as caracteristicas dindmicas torcionais do sistema de rotores estudado.

Uma analise experimental foi realizada buscando validar a metodologia de

projeto 6timo proposta. A metodologia proposta consiste genericamente em:

» Obtengao dos parametros modais do sistema;

» Otimizacdo dos parametros do neutralizador (utilizando o coédigo LAVIB1
existente no LAVIB-UTFPR);

» Dimensionamento fisico, construcao e verificacdo da sintonizagao do NDV;

» Avaliagao da eficiéncia do neutralizador.

Foi possivel, através das simulagdes numérico-experimentais, comprovar a
eficiéncia da metodologia, que conduziu a resultados significativos, no que diz

respeito ao controle de vibragdes utilizando um neutralizador dindmico viscoelastico.
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Com massa reduzida, o neutralizador reduziu os niveis de vibracdo na faixa de

interesse de forma eficaz e satisfatoria.

No entanto, nesta analise verificou-se algumas divergéncias com relagéo aos

resultados teodricos.

As diferencas entre o modelo numérico e os resultados experimentais se
devem principalmente ao amortecimento considerado para o sistema primario e ao
posicionamento dos acelerdmetros sobre os suportes no disco, que causam uma

diferenga no brago de alavanca ajustado para a medi¢cao experimental.

Os erros também podem ser atribuidos as imprecisdes no corte do material
viscoelastico. Este processo foi realizado manualmente. Outra fonte de erro é a
diferengca na temperatura ambiente no momento do ensaio e a temperatura
considerada no momento do dimensionamento do NDV. Pequenas variagbes da
temperatura provocam dispersdes na frequéncia natural desses dispositivos, devido

as variagdes no modulo de cisalhamento com a temperatura.

Nao foi possivel realizar uma varredura na frequéncia de alguns poucos Hertz
até 100Hz, regido na qual se encontra a primeira frequéncia natural a tor¢do do
sistema estudado. Isto teria possibilitado mostrar a resposta em frequéncia do
sistema eixo e rotores com e sem o neutralizador. O motivo desta impossibiliade
encontra-se no servomotor-inversor de frequéncia utilizado (inércia total do sistema
maior que a capacidade de torque nominal). Assim, a eficiéncia do dispositivo foi
medida através de um harmobnico da freqiéncia fundamental de excitagdo em

igualdade de condi¢des com e sem o neutralizador.

5.2 Sugestoes para Trabalhos Futuros

Como este é o primeiro trabalho na area de vibragdes torcionais desenvolvido
pelo grupo do LAVIB da UTFPR, muitas melhorias podem ser implementadas para
um conhecimento mais aprofundado do tema e melhor dominio do projeto de
neutralizadores dinamicos viscoelasticos voltados para o problema de vibragao

torcional. As sugestdes sao:
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» Desenvolvimento de nova técnica para gerar excitagdes torcionais (sistema de

péndulo ou biela-manivela, por exemplo);

» Desenvolver um sistema que permita obter repetibilidade na medigdo de FRF do
sistema eixo+rotores, tanto em relagdo a posicdo de aplicacdo do impulso
unitario com o martelo piezoelétrico, quanto a intensidade do impulso aplicado e
posicao dos acelerbmetros utilizados na medi¢ao (eixo com escala gravada no

didmetro por exemplo);

» Realizar ensaios utilizando um shaker para criar a excitagdo, pois a energia
adicionada ao sistema pelo impulso com martelo piezoelétrico ndo se mostrou
suficiente para avaliar a performance do NDV, o que sé foi conseguido com a

utilizacdo do servomotor;
» Melhoria do programa em LABVIEW utilizado para a aquisicdo de dados;
» Desenvolvimento de interface grafica para o cédigo MATLAB desenvolvido;

» Implementagdo de técnicas de otimizagdo para o sistema composto em
MATLAB;

» Climatizacdo do ambiente da bancada do laboratério, para evitar variagcbes nas
propriedades dos materiais viscoelasticos utilizados durante os ensaios;

» Fazer a analise da sensibilidade do método de medi¢cdo adotado com relagdo a
incertezas, pois o0s resultados experimentais obtidos visavam validar a
metodologia proposta (na medicdo da FRF, adotou-se a hip6tese de que as

incertezas na medigao da forga e da aceleragao se cancelavam);

» Formar parcerias com fornecedores de servicos de usinagem e vulcanizagao
para melhorar o processo de prototipagem dos neutralizadores e eliminar erros

devido a construcao artesanal dos mesmos;
» Estudo de vibragdes torcionais em regime transitério;

» Estudo da influéncia da temperatura sobre as propriedades dos materiais
viscoelasticos e variacbes causadas nas caracteristicas de sintonizacdo do

neutralizador dindmico;
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» Estudo da aplicagdo de neutralizadores dindamicos viscoelasticos em sistemas
complexos sujeitos a vibragdo torcional, como virabrequins ou caixas de

engrenagens;

» Avaliagao da viabilidade econémica e aplicabilidade pratica dos neutralizadores

dinamicos viscoelasticos projetados.
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APENDICE A - METODOLOGIA E MATERIAIS UTILIZADOS

A.1 Selegcao do Método

Segundo YIN (1989) existem cinco formas basicas de pesquisa que podem
ser utilizadas para desenvolver um trabalho: o experimento, a observacao (Survey),

a analise de arquivos, a analise historica e o estudo de caso.

A Tabela A.1 apresenta as condigbes em cada uma das colunas e como elas

se relacionam com as cinco principais estratégias de pesquisa.

Tabela A.1 - Situagdes relevantes para diferentes estratégias de pesquisa
Adaptado: YIN,1989, p.17

Estratégia Forma da Controle sobre o
Pergunta de comportamento dos
pesquisa eventos
Experimento Como? Sim
Por qué?
Observagao Quem? Onde? Nao
(Survey) O que? Quantos?
Analise de|Quem? Onde? Nao
Arquivos O que? Quantos?
Analise Historica |Como? Nao
Por qué?
Estudo de Caso Como? Nao
Por qué?

Observando-se as perguntas de pesquisa anteriormente apresentadas:
Como? Quando? e Por qué? Determina-se a maneira mais adequada para conduzir

um projeto.
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A estratégia experimento é mais adequada quando se trata de um fendmeno

em que se deseja entender o “como” ocorre e “por que” ocorre.

O objetivo principal desse trabalho é obter uma metodologia de projeto que
permita o controle 6timo de vibragao torcional, assim sera necessario entender o
como e por que ocorre o fenbmeno da vibragao torcional para poder controla-lo de
maneira eficiente. Percebe-se que a estratégia experimento € mais adequada para

este trabalho.

Para realizar essas tarefas, foram realizadas diversas etapas que seréo

descritas abaixo.

A.2 Fases do projeto

As fases seguidas durante o desenvolvimento do projeto para conseguir o
resultado esperado sio:

A — Revisao Bibliografica (Estudo do estado da arte);

Os principais pontos pesquisados foram:

e Neutralizadores dinédmicos

e Materiais viscoelasticos.

e NDV’s

e Controle Vibragdo em rotores

e Controle Vibracao torcional

e Controle Vibragdo Torcional usando NDV's

¢ Problemas de vibragdes torcional

B — Fundamentacgao Tebrica;
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Buscou-se fazer uma revisdo dos assuntos e formulacdes matematicas
relevantes para a obtencdo do objetivo final. Os principais pontos que foram

contemplados na revisédo da bibliografia sao:

e Materiais Viscoelasticos

¢ Neutralizadores Dinamicos

e Fundamentacdo matematica
» Sistema primario

Caracterizacdo matematica e obtencdo da fungao resposta

em frequéncia FRF.
» Sistema composto

Aqui é feita a analise do sistema de multiplos graus de
liberdade (sistema primario + neutralizador dinamico)
mostrando o equacionamento para obter a fungdo resposta

em frequéncia (FRF) otimizada;

e Parametros equivalentes generalizados;

e Técnicas de otimizacdo (TPF — Técnica dos Pontos Fixos e TONL —

Técnica de Otimizagao Nao Linear)
 Func&o objetivo - f,,.(x) - e vetor projeto

e Dinamica de rotores (vibragao torcional).
Neste item serdo abordados assuntos relativos a vibracao torcional:

» Fundamentos da Mecénica do Continuo
(Equacéo do Movimento)
» Matrizes de Inércia e Rigidez elementares
» Modelos de analise de vibragao torcional de rotores

(Matriz de Inércia Global e Matriz de Rigidez Global)
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C — Exemplo numeérico;

Neste item, apds a revisdo bibliografica e formulagbes matematicas
necessarias deve-se fazer uma aplicagao dos conceitos e implementagdo em Matlab
do calculo das frequéncias naturais e FRF’s. Assim sera possivel verificar se o

modelo adotado esta coerente com os fendbmenos reais.

D — Definicao do sistema a ser analisado

Respeitando as caracteristicas do servomotor e do conversor de frequéncia
utilizados no experimento (faixa de operagdao — frequéncias) sera projetado um
sistema eixo+rotor que atenda essas caracteristicas de modo que seja possivel um

melhor controle das medi¢des realizadas.

E — Validagao do cédigo LAVIB e método de medi¢ao

Ajustar o programa Matlab com os valores reais obtidos em laboratorio e
corregdes no codigo Labview utilizado para a aquisicdo de dados.

Para essa tarefa as atividades sao:

e Estudo de método para medi¢des de vibragdes torcionais;

EWINS (1984) propde um método de medicdo utilizando dois
acelerébmetros fixos ao eixo por meio de um suporte especifico para tal
finalidade. Esta técnica sera utilizada e implementada em Labview para o
cbdigo LAVIB (Laboratorio de Vibragdes - UTFPR) de aquisigdo de dados.

e Medigbes experimentais;

A excitacdo do movimento oscilatério torcional sera obtida utilizando um

servomotor controlado por um inversor de frequéncia acoplado ao sistema
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fisico em analise (rotor + eixo) por meio de um acoplamento elastico. O

conversor permitira variar a frequéncia de excitacdo na faixa de 0 a 75Hz.

O sinal da reposta do sistema sera coletado utilizando o método de medigao

proposto por EWINS (1984) descrito acima.

e Analise dos dados coletados;

F — Definicado da fungao objetivo a ser minimizada;

O projeto 6timo do neutralizador consistira em determinar os paréametros
fisicos 6timos que minimizam a resposta vibratoria do sistema primario utilizando

TONL. Para tal sera utilizado o algoritmo geral desenvolvido pelo LAVIB.

G — Obtencdo dos parédmetros modais para do sistema primario (eixo +
rotor);

Utilizando o aplicativo (cdédigo) desenvolvido no programa Matlab
desenvolvido serdo determinadas os parametros modais do sistema em analise e
definidas as caracteristicas do neutralizador como massa e caracteristicas do

material viscoelastico a ser utilizado.

H — Definicdo das propriedades (parametros e nomogramas) do material

viscoelastico

I — Construgao do neutralizador dinamico e avaliagao de eficiéncia;

Nesta atividade sera feito o projeto fisico do neutralizador para a fabricacao,

determinando-se a geometria, materiais e dimensdes.
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Com o protétipo do neutralizador sera feito um novo ensaio utilizando o
cbdigo LAVIB para o sistema eixo-rotor adotado: primeiro aciona-se o sistema sem o
neutralizador e mede-se a resposta vibratdéria; em seguida adiciona-se o
neutralizador ao sistema montando-o em posigdo pré-determinada ao longo do
comprimento do eixo, aciona-se o sistema e mede-se a nova resposta vibratoria. As
medicbes serdo analisadas e tabuladas para confrontacdo com os resultados
tedricos obtidos.

J — Elaboragao do texto da dissertagao;

Esta atividade sera feita em paralelo como todas as demais, sendo feitas as

corregdes necessarias depois das avaliagdes intermediarias.

A.3 Materiais Utilizados

Os principais recursos necessarios para este projeto sao:

e Bancada de vibragdes existente no LAVIB para montar eixo, mancais,

rotores e servomotor (Figura A.1);
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Mancais

Rotor (Disco)

Cantoneira montagem
Servomaotar

Base de marmore
Capa protetora rotores

Barramento para apoio
mancais e suportes

Figura A.1 — Esquema da bancada para analise dindmica de rotores LAVIB-

UTFPR
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e Servomotor SEW modelo CM71S para simular movimento angular

alternado (Figura A.2);

O servomotor € uma maquina sincrona na qual o estator € bobinado como

no motor elétrico convencional, porém, apesar de utilizar alimentacgao trifasica, nao

pode ser ligado diretamente a rede, pois utiliza uma bobinagem especialmente

confeccionada para proporcionar alta dindmica ao sistema. O rotor € composto por

imas permanentes dispostos linearmente e um gerador de sinais (resolver) instalado

para fornecer sinais de velocidade e posicao.

O resolver é um gerador de sinais analégicos que fornece ao servoconversor

condicdo de avaliar velocidade e posicionamento do servomotor.
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Figura A.2 — Servomotor (fonte: catalogo SEW 2007)

Observando o diagrama (Anexo A) obtém-se a informagdo de que o modelo
do servomotor CM71S utilizado pode trabalhar a rotagées de 0 a 4500rpm (0 a
75Hz) e pode fornecer um torque de 16,5 a 6,4 N.m. Uma vez que a carga sobre o
servomotor corresponde apenas a inércia do disco montado sobre o eixo sera

possivel excitar o sistema em toda a faixa de operacédo do servomotor.

Com o motor adotado pode-se excitar o sistema considerado no seu primeiro

modo torcional.
e Conversor de frequéncia para controle do servomotor (Figura A.3);

Conversor de freqiéncia € um equipamento eletrénico que tem por objetivo

variar a velocidade de motores elétricos trifasicos.

Proporciona a partida suave dos motores com rampas ajustaveis, modulam
a rotagdo do motor, controlam seu torque e tem possibilidade de controle de

posicionamento (através de sensor de realimentacgao) (fonte: www.sew.com.br).
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Figura A.3 — Conversor de frequéncia para controle do servomotor
(fonte: catalogo SEW 2007)

No anexo B tem-se a tabela que fornece informacgdes a respeito da corrente
de trabalho maxima do conversor e também valores de torque na saida do motor em
regime de trabalho dindmico (partidas e paradas intermitentes), caracteristica

importante para a simulagao de vibracdes torcionais.
e Suporte para motor;

Cantoneira fabricada em ago carbono ABNT 1020 espessura 3,0mm com

configuragao para proporcionar elevada rigidez torcional (Figura A.4).

Figura A.4 — Cantoneira para montar servomotor na bancada.
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Acoplamento elastico para unido eixo-motor (ver anexo C);

Para as dimensdes do eixo do motor e do eixo da bancada o acoplamento a

ser utilizado é o GS-67, marca Dagross.

Eixo cilindrico de aco ABNT 1020;

O eixo utilizado possui comprimento de 1000mm e didmetro 25mm,;

Mancais;

Itens de fixagao;

Acelerbmetros (2x);

Marca PCB Piezotronics, modelo 352C68, sensibilidade 10,2mV/(m/s?);
Fonte amplificadora de sinal;

Marca PCB Piezotronics 480C02;

Sistema de aquisicdo de dados;

Marca National Instruments NI SCXI-1000 c/ placa para acelerémetros NI
SCXI-1531, 120VAC, 0.5A.

Placa de aquisicdo de dados;

Marca National Instruments DAQCard-6062E, 340mA, 5V.

Martelo Piezoelétrico para criar excitagbes sem utilizar o servomotor;
Marca PCB Piezotronics, modelo 086C02, sensibilidade 1.1mV/N;
Adesivo instantaneo a base de éster de cianoacrilato;

Transformador de tensao 220VAC para 380VAC para acionamento do

servomotor;

Suportes para acelerébmetros. Trata-se de um espacador para a fixacao
dos acelerébmetros a uma distancia conhecida da linha de centro do eixo
(Figura A.5).
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Figura A.5 — Suportes utilizados para montar os acelerémetros / gerar
excitacdo com martelo piezoelétrico.

Para efetuar a aquisicao tornaram-se necessarias, a utilizagdo de um sistema
de aquisicdo de dados computacional (LABVIEW) que possibilite coletar e interpretar

grafica e numericamente os dados obtidos.

Também foram necessarios um laptop com software LABVIEW para rodar o
cédigo LAVIB, cabos para a transmissédo dos sinais dos acelerbmetros e cabo para

conexao sistema de aquisicao-laptop.

Além dos materiais listados acima serdo necessarios no momento de verificar
a eficiéncia do dispositivo de controle projetado prototipa-lo surgindo entdo a
necessidade de um material viscoelastico adequado.
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APENDICE B - CODIGO MATLAB PARA ANALISE DE VIBRAGCOES

TORCIONAIS

% ANALISE DE VIBRACOES TORCIONAIS
% Aluno: Estevan R. Ceccon - 06/2008
% Prof.: Carlos A. Bavastri

clc
clear
disp('Analise de Vibragoes Torcionais');

% Dados do EIXO

L=1; % Comprimento do eixo [m]

d=[0.025]; % Diametro eixo [m] - Escalonamentos

ps=[1]; % Posigao final dos escalonamentos [m] - para eixo liso ps=L
Rho_e= 7850; % Densidade do eixo [kg/m3]

nu=0.3; % Poisson

E=210€9; % Modulo de Elasticidade [Pa]

% Dados do DISCO

ND=8; % Numero de discos

D= [0.0565, 0.280, 0.280, 0.080, 0.080, 0.280, 0.080, 0.280j; % Diametro
Disco [mm]

esp_d=[0.062, 0.009, 0.009, 0.010, 0.010, 0.009, 0.010, 0.010j; % Espessura
do eixo [mm]

Rho d=[7850, 2700, 2700, 7850, 7850, 2700, 7850, 7850]; % Densidade

do eixo [kg/m3]

pd= [0.001, 0.100, 0.220, 0.350, 0.600, 0.780, 0.920, 0.95]; % Posigao do disco
sobre o eixo [m]

% Discretizagao do Sistema Eixo-Disco-Acoplamento

V_MAIOR=6; % No. de divisoes trecho maior
V_MENOR=2; % No. de divisoes trecho menor

% Dados Dos Mancais

NC=2; % No. de mancais
x_m1=[0.160]; % Posicao primeiro mancal [m]
x_m2=[0.850]; % Posigao segundo mancal [m]

pc=[x_m1,x_m2];

% Preparacao inicial dos dados
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Ge=E/(2*(1+nu));
R1=d/2; %Raio do eixo
R2=D/2; %Raio do disco

% LOCALIZACAO DOS VAOS

pp=[ps,pd,pc];

% ps: posicao Escalonamentos
% pc: no nos finais (Mancais)
% pd: posicao do disco

pp=sort(pp); % coloca em ordem crescente o vetor pp
c=1;
for ii=1:length(pp)-1
if pp(ii)~=pp(ii+1) % ~= : diferente , ele faz isso pq quando forma o pp tem um
pontos em comum entre ps,pd,pc
c=c+1;
p(c)=pp(ii); % pega as posicoes dos nos
end
end

if pp(length(pp))~=p(length(p))
p=[p,pp(length(pp))]; % caso o ultimo termo do novo vetor p seja diferente do

ultimo termo do vetor pp, ele acrescenta o ultimo
% termo de pp em p

end
if p(1)~=0
p=[0,p];
end % ele obriga o primeiro termo a ser 0 e com isso acrescenta mais

um valor ao vetor p, ele nao substitui o
% primeiro termo, so acrescenta o 0
if p(length(p))~=L
p=[p,LI;
end % mesma coisa que no if anterior, so que aqui ele
faz o ultimo termo ser L

for ii= 2:length(p) % eh a partir de 2 pq nao tem pp(0)
TAM_VAOS(ii-1)=p(ii)-p(ii-1); %tendo a posicao dos dois nos e

subtraindo elas, tem-se a distancia entre eles

end

[I=find(TAM_VAOS==max(TAM_VAOQS));
for ii=1:(length(p)-1)
if ii==II
n(ii)=V_MAIOR,; %quando temos o ponto com maior vao o
n(ii) passa a ser = ao v_maior
else
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n(ii)=V_MENOR; %no demais, eles sao = ao v_menor
end
dely(ii)=(p(ii+1)-p(ii))/n(ii); %cria o dely que eh usado para fazer as
matrizes, isto eh o dy
end

if ps(length(ps))~=L

ps=[ps,L];
end

% LOCALIZACAO DOS NOS DO SISTEMA

Y=[0];

for kk=1:length(p)-1
Y=[Y,p(kk)+dely(kk):dely(kk):p(kk+1)];

end

% PROPRIEDADES DAS SECOES TRANVERSAIS DOS EIXOS

c=1;

SS=pi*d(1)*2/4; %d(1): diametro do eixo
llp=(Rho_e*pi*(d(1)/2)"4)/2;

JJ=lIp/Rho_e(1); % Momento polar de inercia: J=I/rho
GG=E/(2*(1+nu(1))); % Modulo de cisalhamento: G=E/(2*(1+nu)

J=JJ*ones(1,n(1));
S=SS*ones(1,n(1));
Ip=llp*ones(1,n(1));
G=GG*ones(1,n(1));

for ii=2:(length(p)-1)
if p(ii)==ps(c)
c=c+1;
SS=pi*d(c)"2/4;
llp=(Rho_e*pi*(d(c)/2)"4)/2;
JJ=llp/Rho_eg(c);
GG=E/(2*(1+nu));
end
S=[S,SS*ones(1,n(ii))];
Ip=[lp,lIp*ones(1,n(ii))];
J=[J,JJ*ones(1,n(ii))];
G=[G,GG*ones(1,n(ii))];
end

disp('PROPRIEDADES DAS SECOES TRANVERSAIS DOS EIXOS:")
disp('Areas dos elementos:')
disp(S)
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disp(‘Inercia dos elementos:')
disp(Ip)

% Propriedades dos discos

for j=1:length(ps)
for k=1:length(pd)

if pd(k)<=ps(j) % se for maior, entéo sera feito
com o proximo acoplamento

Md(k)=pi*(R2(k).*2-R1(j).*2).*esp_d(k)*Rho_d(k); % massa do disco =
volume * densidade

ldx(k)=Md(k)/2.*((R1(j).*2+R2(k).*2)); % momento de inércia em
X

end

end
end

%

% MONTAGEM DAS MATRIZES M, K
m=n(1);
dim=(1*sum(n)+1); % No. de GL * No. de nos

M=zeros(dim);
C=zeros(dim);
K=zeros(dim);

% MATRIZ DE INERCIA
c=1;

for r=1:sum(n);
ifr<=m
dy=dely(c);
else
c=c+1;
m=m-+n(c);
dy=dely(c);
end

M(1*(r-1)+1:1%(r-1)+2,1*(r-1)+1:1*(r-1)+2) = M(1*(r-1)+1:1*(r-1)+2,1*(r-1)+1:1*(r-
1)+2)+ ...
(Ip(r)*dy)/(6)*[2,1;1,2];
% so esta considerando 01 diamentro do eixo;
caso exista escalonamento fazer d(r)
end
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m=0;
for ii=1:length(pd) %m eh uma posicao que ele acha
para pegar os dados da matriz / Esse loop esta encarregado de colocar as massas
dos discos na matriz de massa global

m=find(abs(Y-pd(ii))==0); %Y sao as posicoes dos nos
entre 0 e 1 m ; pd(ii) eh a posicao do disco Y vem de calc_aux / isso serve para
encontrar os nos que tem discos.

M(1*m,1*m)=M(1*m,1*m)+ldx(ii); % Acrecenta o valor das
massa e inercias do disco.
end
ldxa=0;
for ii=1:length(pa) % m eh uma posicao que ele acha

para pegar os dados da matriz / Esse loop esta encarregado de colocar as massas
dos discos na matriz de massa global

m=find(abs(Y-pa(ii))==0); % Y sao as posicoes dos nos
entre 0 e 1 m ; pd(ii) eh a posicao do disco Y vem de calc_aux / isso serve para
encontrar os nos que tem discos.

M(1*m,1*m)=M(1*m,1*m)+ldxa(ii); % Acrecenta o valor das
massa e inercias do disco.
end

disp('Matriz de inercia:")
disp(M)

% MATRIZ DE RIGIDEZ

c=1,;
m=n(1);
for r=1:sum(n);
ifr<=m
dy=dely(c);
else
c=c+1;
m=m-+n(c);
dy=dely(c);
end

KOA*(r-1)+ 115 1)42,1%(-1)+ 115 (-1)42) = KA*(r-1)+1:15(-1)42,1%(r-1)+1:1%(r-1)+2)
+ ...
G(r)*J(r)/dy*[1,-1;-1,1];

end

disp('Matriz de rigidez:")
disp(K)

% Problema de autovalores
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[F,Lbd]=eig(K,M); % F matriz de autovetores nao ortonormalizados (matriz
modal)
% L matriz espectral

% F=Fi(2:dim,2:dim); % Suprimindo modo de corpo rigido
% Lbd=Lbda(2:dim,2:dim); % Suprimindo modo de corpo rigido

disp('Matriz modal - F')

disp(F)

disp('Autovalores - Lbd")

disp(Lbd)

Mr = F"*M*F; % Massa Modal
Kr = F*"K*F; % Rigidez Modal

% Ortonomalizacao de F atraves da matriz de massa

for v=1:dim

F(:,v) = F(:,v)/ Mr(v,v)*0.5;
end
disp('F ortonormalizada:')
disp(F)

% Teste ortonormalizagao

disp('Teste ortonormalizagao')
mr = F*M*F
kr = F*K*F

% Frequencias naturais

frad=sqrt(diag(Lbd));
disp('Frequencias naturais - rad:')
disp(frad')

fn=sqrt(diag(Lbd))/2/pi;
disp('Frequencias naturais - Hz:")
disp(fn)

% MATRIZ DE AMORTECIMENTO
% Considerado amortecimento viscoso proporcional

alf=0.8; % Coeficiente de proporcionalidade
C=alf*M;

disp('Matriz de amortecimento:’)

disp(C)

% Relagcao de amortecimento
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Cr=F."C*F;

ksi= (diag(Cr))./(2*diag(Lbd));
disp('Relagao de amortecimento - ksi:')
disp(ksi)

for i=2:length(Cr)-1
for j=2:length(Cr)-1
if i==j
ksi(i-1)=Cr(i,j)/(2*Lbd(i,j));
end
end
end

disp('Relagao de amortecimento - ksi sem modo de corpo rigido:')
disp(ksi')

% RESPOSTA EM FREQUENCIA
% Inertancia - Modelo Viscoso Proporcional

Fi=F(1:dim,2:dim); % Suprimindo modo de corpo rigido

N=1000;

Omax=500;
Domega=Omax/N;
omega=0:Domega:Omax;

frad1=sqrt(diag(Lbd));
frad=frad1(2:dim);

[/ —
k=1; % Ponto de excitagao
j=26; % Ponto de medigao
alfa1=0;
for o=1:length(omega)
alfa=0;
for r=1:dim-1
alfa=alfa +(Fi(r,k)*Fi(r,j)/(-
frad(r)*frad(r)+omega(o)*omega(o)+i*2*ksi(r)*frad(r)*omega(0)));
end
alfal(o)=alfa;
end
figure(1)
plot((omega/(2*pi)),20*log10(abs(alfa1)))
grid on

title('Inertancia p/ i=1, j=26 - Modelo Viscoso Proporcional’)

% Resposta Torcional
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s=F(1:dim,2:dim);

h=L/length(s);

di(1)=0;

for i=2:length(s)
di(i)=dI(i-1)+h;

end

w=s';
for u=1:1 % modo a plotar
for v=1:length(s)
ss(u,v)=w(u,v);
end
end

figure(4)

plot(dl,ss)

grid on

title('Resposta torcional')

%******************************************

% ESQUEMA EIXO+ROTOR(ES)

figure(5)
hold on; % cria uma janela de imagem

title(ROTOR') % entitula a janela aberta
% Discos

for ii=1:length(pd) % traca os discos

fill([pd(ii)-esp_d(ii)/2,pd(ii)+esp_d(ii)/2,...
pd(ii)+esp_d(ii)/2,pd(ii)-esp_d(ii)/2], ...
[D(ii)/2,D(ii)/2,-D(ii)/2,-D(ii)/2],'g")

end

% Mancais

for ii=1:length(pc) % traga os mancais
fill([pc(ii)-0.020,pc(ii)+0.020,...

pc(ii),pc(ii)], ...
[-0.030,-0.030,0.030,0.030],'b")
end

% Eixo externo

if ps(1)~=0
ps=[0,ps];

end % insere zero no primeiro termo de p

164
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if ps(length(ps))~=L

ps=[ps,L];
end % insere L no ultimo termo de p

forii=1:length(L) % traca o eixo
fill([ps(ii),ps(ii+1),ps(ii+1),ps(ii)],[-d(ii)/2,-d(ii)/2,d(ii)/2,d(ii)/2],'W")

end

plot(Y,zeros(1,length(Y)),'k .") % plota os nés

axis equal

xlabel("Y [m]')

ylabel('Z [m]')

hold off;
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ANEXO A - CURVA CARACTERISTICA DO SERVOMOTOR

UTILIZADO NO EXPERIMENTO
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Figura A.6 — Curva caracteristica do servomotor utilizado (fonte: catalogo SEW
2007)
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ANEXO B — CARACTERISTICAS DO CONVERSOR DE

FREQUENCIAS UTILIZADO NO EXPERIMENTO

167

Tabela B.2 — Caracteristicas do conversor de frequéncia utilizado (fonte:

catalogo SEW 2007)
Assignment to MOVIDRIVE® 0015 - 0300

ny MOVIDRIVE®
[min~] R Mmax | 0015 | 0022 | 0037 | 0055 | 0075 | 0110 | 0150 | 0220 | 0300
INMl 773 | a6 [145 | 22 | 28 | 42 | 52 [ 20 [ o5
[A] Al [Al [A] [A] [A] [A] [A] [A]
CFM71S 129 | 146 | 165
CFM71M 134 | 151 | 214
CFM7IL 140 | 163 | 256 | 313
CFM905 138 | 162 | 26.8 | 380 | 396
000 |CFM9OM i 131 | 154 | 25.8 | 382 | 481 | 520
CFM90L max 158 | 266 | 400 | 519 | 70.9 | 748
CFM1128 283 | 427 | 551 | 747 | 81.9
CFM112M 274 | 416 | 546 | 76.8 | 94.4 [108.0
CFMA12L 417 | 550 | 79.2 |100.2 [139.3 | 156.8
CFM112H 566 | 82.2 [1055 | 153 |[177.9
DFS56M 38
DFS56L 76
CFM718 91 | 106 | 158 | 165
CFM71M 93 | 109 [ 172 | 215
CFM7IL 94 | 110 | 182 | 258 | 31.0 | 31.4
5000 [CFMI0S y 95 | 112 | 187 | 277 | 351 | 395
CFM90M max 181 | 272 | 353 | 48.4 | 52.2
CFMI0L 179 | 271 | 355 | 505 | 631 | 75.2
CFM1128 188 | 287 | 37.7 | 534 | 66.3 | 81.8
CFM112M 291 | 384 | 553 | 69.9 | 97.0 | 108.0
CFMA12L 406 | 58.9 | 754 |1068.8 | 1259
CFM112H 584 | 75.3 [111.1 [ 1311
CFM71S 64 | 75 | 121 | 163 | 165
CFM71M 63 | 74 | 122 | 174 | 210 | 214
CFM71L 72 [121 [ 179 | 228 [ 209 [ 213
4500 |CFMO0S y 126 | 190 | 248 | 244 | 396
CFM90M e 121 | 183 [ 241 [ 343 | 4238 | 520
CFM90L 177 | 234 | 337 [ 4290 [ 614 | 705
CFM1128 200 | 265 | 382 | 486 | 683 | 77.7
CFMA12M 248 | 361 | 46.3 | G74 | 785
CFM71S 47 | 56 | 92 [ 132 | 159 | 166
CFM71M 50 | 59 | 99 | 146 | 182 | 214
CFM71L 06 | 145 | 187 | 256 | 303 | 314
6000 - rmsos Mimax 102 | 154 | 201 | 285 [ 353 | 384
CFM90M 120 | 170 | 245 | 312 | 443 | 508
CFM90L 178 | 255 | 331 | 483 | 565
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ANEXO C — INFORMAGOES DO ACOPLAMENTO ELASTICO

Figura C.7 — Acoplamento elastico para uniao eixo-motor (fonte: catdlogo Dagross
2007)
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Tabela C.3 — Dimensdes do acoplamento elastico utilizado
(Fonte: www.dmcorrentes com.br)

Modelo [»] D1 Furo L L1 Kg
G5-50 50 33 22 52 25 0,46
G5-67 67 46 30 62 30 0,95
G5-82 82 53 35 83 40 1,80
G5-97 97 68 45 103 50 3,50
G5-112 112 79 50 123 &0 5,20
G5-128 128 Q0 60 143 70 8,00
G5-148 148 107 70 163 80 12,00
G5-168 168 124 80 183 90 19,00
G5-154 194 140 a0 203 100 26,00
G5-214 214 157 100 224 110 35,50
G5-240 240 179 120 244 120 47
Obs. Furo - Didmetro maximo permitido

Para as dimensdes do eixo do motor e do eixo da bancada o acoplamento

utilizado é o GS-67, marca Dagross.



