:‘:“ RN ‘
lii‘ ..'.5"" o P P E
< o

Instituto Alberto Luiz Coimbra de U F RJ
Pés-Graduagao e Pesquisa de Engenharia

NEUTRALIZADOR DINAMICO DE VIBRACOES TORCIONAIS
VISCOELASTICOS APLICADO EM SISTEMAS ROTODINAMICOS

Paulo Cezar Bichner

Tese de Doutorado apresentada ao Programa
de Poés-graduacao em Engenharia Mecéanica,
COPPE, da Universidade Federal do Rio de
Janeiro, como parte dos requisitos necessarios
a obtencao do titulo de Doutor em Engenharia

Mecéanica.

Orientador: Fernando Augusto de Noronha

Castro Pinto

Rio de Janeiro
Abril de 2017



NEUTRALIZADOR DINAMICO DE VIBRACOES TORCIONAIS
VISCOELASTICOS APLICADO EM SISTEMAS ROTODINAMICOS

Paulo Cezar Bichner

TESE SUBMETIDA AO CORPO DOCENTE DO INSTITUTO ALBERTO LUIZ
COIMBRA DE POS-GRADUACAO E PESQUISA DE ENGENHARIA (COPPE)
DA UNIVERSIDADE FEDERAL DO RIO DE JANEIRO COMO PARTE DOS
REQUISITOS NECESSARIOS PARA A OBTENCAO DO GRAU DE DOUTOR EM
CIENCIAS EM ENGENHARIA MECANICA.

Examinada por:

ST

Prof. Fernando Angusto de Noronha Castro Pinto, Dr.Ing.

T S~

Prof. Thiago Gamboa Ritto, D.Sc.

II Y r
oalelo (o
ow T\gdlcrlo Aﬁ]()l‘]ni Savi, D.Sc.

q/ i
i /5 c_./:“fc‘

nf Luiz Bevila cqua, Ph.D

/ll)“t {u(abv’m C:\, ‘\LD .

 Prof. Kétia Lucchesi Clavalca Dedini, Ph.D.

RIO DE JANEIRO, RJ — BRASIL
ABRIL DE 2017



Biichner, Paulo Cezar

Neutralizador dindmico de vibragdes torcionais
viscoelasticos aplicado em sistemas rotodinamicos/Paulo
Cezar Buchner. — Rio de Janeiro: UFRJ/COPPE, 2017.

XVIII, 115 p.: il.; 29, 7cm.

Orientador: Fernando Augusto de Noronha Castro

Pinto
Tese (doutorado) — UFRJ/COPPE/Programa de

Engenharia Mecanica, 2017.

Referéncias Bibliograficas: p. 109 — 115.

1. Controle passivo. 2. Controle de vibragdes. 3.
Derivadas fracionarias. 4.  Viscoelasticidade. D.
Rotores. 6. Slipring. I. Pinto, Fernando Augusto
de Noronha Castro. II. Universidade Federal do Rio de
Janeiro, COPPE, Programa de Engenharia Mecanica. III.
Titulo.

iii




iv

A Deus.
As minhas Anas: Cristine -

esposa e Carolina - minha filha.



Agradecimentos

Agradego a Deus por tornar essa empreitada possivel.

Ao Professor Fernando pela paciéncia, experiéncia e orientacao.

Aos professores da UFRJ, os quais eu tive o privilégio de conhecer.

Aos amigos que fiz no LAVI: Eduardo, Guilherme, Frederico, Diego, Davi, Reniene,
Luana, Pedro, Tiago, Anderson, Daniel, Bia, Arantes, Fredi e Willian. Um agradecimento
especial ao Jefferson, Reniene e Alexandra pelo companheirismo nos momentos dificeis.
A Universidade Federal de Vicosa e professores do DEP - Departamento de Engenharia
de Producao e Mecanica, pelo apoio e pelos recursos.

A Universidade Federal do Rio de Janeiro pela oportunidade.

A minha familia pela paciéncia e compreensio - nao foram dias faceis.

A todos o meu sincero muito obrigado!



Epigrafe

“Se vocé ouve uma voz dentro de vocé dizer ‘wvocé ndo pode pintar’, entao pinte sem

duvida, e essa voz serd silenciada.”

(Vincent Van Gogh)

-

“A arte de interrogar nao € tao fdcil como se pensa. E mais uma arte de mestres do que

de discipulos; € preciso ter aprendido muitas coisas para saber perguntar o que ndo se
sabe.”

(Jean-Jacques Rousseau)
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Resumo da Tese apresentada a COPPE/UFRJ como parte dos requisitos necessarios para
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Paulo Cezar Bichner

Abril /2017
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Os neutralizadores dinamicos de vibragao viscoelasticos sao dispositivos empregados
no controle passivo de vibragdes. As principais caracteristicas que os tornam uma es-
colha vantajosa estao diretamente relacionadas aos materiais viscoelasticos utilizados na
construcao desses sistemas auxiliares. Esta tese de doutorado versa sobre a modelagem
de neutralizadores dinamicos aplicados ao problema de vibragoes torcionais em rotores,
cujo resultado final é definir os parametros do material viscoelastico e geométricos do
neutralizador, ou seja, nesta abordagem, o material é definido posteriormente, a partir
da resposta do sistema fisico, obtida através dos métodos de andlise modal ou elementos
finitos. Dessa forma, pode-se selecionar ou, eventualmente, sintetizar o elastomero que
melhor se adapte ao problema em tela. Logo, é essa a caracteristica que diferencia o mo-
delo proposto nessa pesquisa de outros modelos ja conhecidos, nos quais os parametros do
sistema auxiliar sdo determinados a partir de um material pré-selecionado. O comporta-
mento dindmico do material viscoelastico linear foi descrito através do modelo fracionario
de quatro parametros e para validar os resultados dessa modelagem foi utilizada uma
bancada de rotodinamica, a qual permitiu avaliar o neutralizador em movimento sob o
efeito de vibragao torcional. A introduc¢ao do forcamento de torgao se deu por meio de um
sistema, de excitagao angular controlado remotamente. A solucdo para aplicar esse tipo
excitacao supera, dessa forma, algumas das dificuldades da analise torcional com o sistema
girando. Os resultados comprovam a eficacia do modelo fracionario proposto e eviden-
ciam o potencial do neutralizador viscoelastico para o controle de vibracoes torcionais em

rotores.
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Dynamic viscoelastic vibration neutralizers are devices used in the passive control of
vibrations. The main characteristics that make them an advantageous choice are directly
related to the viscoelastic materials used in the construction of these auxiliary systems.
This doctoral thesis deals with the modeling of dynamic neutralizers applied to the prob-
lem of torsional vibrations in rotors, the final result of which is to define the viscoelastic
and geometric parameters of the neutralizer, that is, in this approach, the material is
defined later, from the Response of the physical system, obtained through modal analy-
sis methods or finite elements. In this way, one can select or, eventually, synthesize the
elastomer that best suits the on-screen problem. Therefore, this is the characteristic that
differentiates the model proposed in this research from other already known models, in
which the parameters of the auxiliary system are determined from a pre-selected mate-
rial. The dynamic behavior of the linear viscoelastic material was described through the
fractional model of four parameters and to validate the results of this modeling, a rotody-
namic workbench was used, which allowed to evaluate the neutralizer in motion under the
effect of torsional vibration. The introduction of torsional forcing was done by means of a
remotely controlled angular excitation system. The solution to apply this excitation type
overcomes, therefore, some of the difficulties of the torsional analysis with the spinning
system. The results prove the effectiveness of the proposed fractional model and show the

potential of the viscoelastic neutralizer for the control of torsional vibrations in rotors.
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Capitulo 1

Introducao

Com a consolidacao da globalizagao estabeleceu-se um cenario de competitividade que
se acirra cada vez mais. Para sobreviver a essa realidade e estar em conformidade com as
exigéncias desse mercado, as empresas necessitam investir no desenvolvimento de novas
tecnologias em produtos, processos e servigos.

Consequentemente, para atender as crescentes demandas - em termos de quantidade,
qualidade e menores custos - maquinas e equipamentos estao sendo projetados para tra-
balharem com altas velocidades de operacao, em arquiteturas cada vez menores.

Nessas circunstancias de trabalho, as estruturas mecéanicas estao sujeitas as intensas
vibragoes, que podem leva-las a falhar ou quebrar, colocando em risco a seguranca da
operacao e a qualidade final do produto ou servigo. Portanto, o controle de vibracoes
torna-se um procedimento imprescindivel para o correto e seguro funcionamento de ma-
quinas, equipamentos e processos.

Devido a relevancia desse assunto, o controle de vibragoes é um dos temas recorrentes
nas pesquisas e, em vista disso, varios métodos de controle e prevencao podem ser encon-
trados nas diversas publicagbes cientificas ao longo dos anos.

Alguns desses métodos de controle baseiam-se na alteracao de parametros do projeto
ou na mudanca dos padroes de operacao das maquinas; em outros, na adicao de dispo-
sitivos auxiliares, que sao classificados de acordo com o tipo de atuacao como: passivos,
semi-ativos ou ativos.

Destaca-se o controle passivo, face a sua simplicidade e aos menores custos associ-
ados na sua implementagdo (HARTOG, 1956). Entre os métodos de controle passivo,
os neutralizadores dindmicos de vibragdo (NDV), ou absorvedores dindmicos de vibragao
(ADV), sao os mais frequentemente utilizados (BALACHANDRAN e MAGRAB, 2011;
RAO, 2008). Esses dispositivos, também definidos como sistemas secundérios, sao proje-
tados basicamente a partir da idealizagao do sistema massa-mola (oscilador mecénico).

Os neutralizadores sao fixos a estrutura da maquina ou do equipamento (denominados
de sistemas primarios) com o objetivo de neutralizar ou atenuar as amplitudes de vibra-

¢oes - em uma banda estreita de frequéncias(RAO, 2011).



A introducdo desses novos elementos, os neutralizadores, sob a perspectiva do seu
funcionamento, nao envolve a dissipacao de energia, mas sim uma redistribuicao das
frequéncias naturais (BALACHANDRAN e MAGRARB, 2011). Por esse motivo, e para
muitos autores, o termo neutralizador dindmico de vibragoes seria o mais apropriado (ES-
PINDOLA et al., 2009; HARTOG, 1956).

Quando o sistema primério mais o secundario (sistema composto) operam em condi-
¢ao de sintonia, como sera visto, o sistema secundario acaba submetido a uma quantidade
consideravel de energia. Isso pode fazé-lo experimentar intensas amplitudes de vibracao,
levando-o a gerar ruidos, falhar ou quebrar.

O problema das grandes amplitudes de vibracao que acometem os neutralizadores é
resolvido com a introducao de amortecimento na estrutura desses dispositivos.

Face as suas caracteristicas de dissipagao de energia e baixo impacto sobre a massa do
sistema, os materiais viscoeldsticos tém se tornado opcao de preferéncia na construgao de
neutralizadores, com o designio de introduzir amortecimento.

Esses materiais poliméricos apresentam um comportamento entre o elastico (mola) e
o amortecedor viscoso, relacionados ao armazenamento e a dissipagao de energia, respec-
tivamente (MOSCHEN, 2006). O arranjo desses elementos em série, paralelo ou misto
define o que é conhecido como modelo mecénico do material viscoelastico. Termo esse
utilizado no estudo da viscoelasticidade (MAINARDI, 2010).

Com base em tais arranjos, de molas e amortecedores, varios modelos mecanicos tém
sido construidos com a finalidade de representar, com a melhor aproximacao possivel, a
resposta dos diferentes tipos de materiais viscoeldsticos sob as condigbes de creep (ou
Fluéncia), relaxacao e excitacao (MOSCHEN, 2006).

A formulacdo matematica, abstraida a partir desses modelos mecanicos, de acordo com
Bagley e Torvik (1986); Bavastri, Febbo, Gongalves, e Lopes (2014); Carrella, Friswell,
Zotov, Ewins, e Tichonov (2009); Cruz (2004); Mainardi (2010); Moschen (2006), compoe
a equacao constitutiva do material viscoeldstico, ou seja, a equacao de tensao e deforma-
Gao.

Inicialmente essa formulacao foi feita com derivadas de ordem inteira, porém, essa
abordagem vem sendo substituida pela utilizacao das derivadas de ordem generalizada
ou, como ¢é mais conhecida, derivadas fracionérias.

A modelagem em termos de derivadas inteiras faz surgir algumas dificuldades: a pri-
meira, com a finalidade de ajustar-se a equacado ao comportamento real do material,
tende-se a expandir a ordem das derivadas; segundo, com essa expansao, novos coeficien-
tes precisam ser identificados, implicando, consequentemente, no aumento da quantidade
de parametros do material que precisam ser caracterizados, ou seja, identificados.

De acordo com Bagley e Torvik (1986) e Pritz (2003), mesmo aumentando-se in-
definidamente a ordem das derivadas inteiras, percebe-se que nao ha uma melhora na

aproximacao do resultado do modelo com a resposta real do material.



Por outro lado, verificam-se notaveis vantagens com a formulacao feita através das
derivadas fracionarias. Um dos principais beneficios é o reduzido niimero de pardmetros a
serem identificados, outro é o ajuste da curva de resposta, que tem sensivel aproximagao
daquela relativa ao comportamento real do material viscoelastico. Além disso, segundo
Bagley e Torvik (1983) e Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2009), constatou-se uma
intima relacao entre modelo fraciondrio e a teoria molecular desses polimeros.

Uma grande variedade de materiais possui comportamento viscoelastico, como por
exemplo as resinas, esmaltes, acrilicos, borrachas, aco (em altas temperaturas) e vidros.

O campo de aplicacao dos materiais viscoelasticos, com o objetivo de controle de vibra-
¢oes, encontra-se em franca expansao. Isso deve-se ao fato do custo relativamente baixo
desses materiais, da facilidade de vulcanizacao e ao avanco da tecnologia, que tem per-
mitido a producao de elastomeros de acordo com os parametros do sistema fisico. Além,
evidentemente, das caracteristicas ja descritas anteriormente.

Visto que a introducao dos neutralizadores com materiais viscoelasticos tem um baixo
impacto sobre a massa do sistema, essa solugdo revela-se como uma boa alternativa ao
controle de vibragoes torcionais em rotores.

Os sistemas rotodinamicos, como sera visto nas préximas linhas, apresentam sérios
problemas com trepidacoes. Os rotores possuem aspectos inerentes ao préprio processo
de fabricacao desses elementos de méaquinas e a forma de operagao dos mesmos, que in-
fluencia na geracao de vibragao. Ou seja, as imperfei¢oes introduzidas pelo processo de
usinagem - por exemplo - e as condi¢oes do processo, onde o rotor estd sendo empregado,
podem introduzir esse fendémeno vibratorio em particular. Como pode ser observado em
arvores de virabrequins, de maquinas ferramentas, perfuratrizes e turbinas.

Verifica-se na pratica que a vibragao torcional, em geral, tem pouco ou nenhum rela-
cionamento com a vibragao lateral e, portanto, é de dificil deteccao através de monitora-
mento convencional, feito de forma indireta - como as medigdes realizadas nos mancais,
por exemplo (MUSZYNSKA, 2005). Porém, a presenga das vibragdes torcionais sao igual-
mente prejudiciais para as maquinas e os equipamentos.

Essas trepidagoes angulares ocorrem com maior frequéncia em motores de combus-
tao interna, compressores radiais, brocas de perfuracdo, caixas de engrenagens, eixos de
transmissao e eixos arvores de maquinas ferramentas.

O controle das vibragoes de torcao em rotores é feito frequentemente com a aplicacao
de neutralizadores torcionais, nos quais a dissipacao de energia é feita por meio viscoso
ou por atrito.

Uma forma alternativa de dissipacao de energia vibratoria nos neutralizadores, como
j& mencionado, se da através da aplicacao de materiais viscoelasticos. Esses polimeros
podem ser empregados de forma indireta, como nas estruturas auxiliares, ou direta, na
forma de tiras de borrachas aplicadas em painéis restritos (constrain layers) ou na cons-

trucao de stockbridge.



A insercao dos neutralizadores adicionam novos graus de liberdade ao sistema, conse-
quentemente, haverd uma elevacao do niimero de equacoes governantes a serem resolvidas
0 que, por sua vez, ira refletir em um aumento do esforco computacional, necessario para
resolver o sistema de equacoes do sistema composto.

Uma das formas de se restringir a expansao da quantidade de equacoes governantes,
conforme os neutralizadores sao introduzidos, é aplicar o conceito de parametros equiva-
lentes (BAVASTRI, 1997). Essa abordagem, permite conter o crescimento do ntimero de
modos do sistema composto, pois a formulagao do problema levard em conta apenas os
graus de liberdade do sistema primério. Some-se a isso, hé a possibilidade de um trata-
mento modo a modo, o que significa reter apenas os modos de interesse ou de maior valor
de resposta.

Com base na descricao feita até esse ponto, observa-se que o problema de vibragoes
torcionais apresenta caracteristicas bem distintas de outros modos de vibracao em roto-
res. Salientam-se as dificuldades em se monitorar esse fenomeno e definir um sistema de
controle de vibragoes, pois a superficie alvo estd em movimento e a vibracao decorrente
nao é percebida pelos métodos indiretos.

Face o rotor estar girando, os métodos de controle ativo, por exemplo, trazem consigo
dificuldades adicionais, relacionadas ao espago disponivel, aos meios de alimentacao de
energia e transmissao de sinais (input/ouput). Por outro lado, os métodos de controle
passivo apresentam-se como uma alternativa eficiente a essas dificuldades. Pois, além
de mitigar as amplitudes de vibragoes, os neutralizadores, em especial os fabricados com
materiais viscoelasticos, tém um impacto menor sobre a massa do sistema composto, de-
vido ao seu tamanho reduzido, adaptarem-se as formas complexas e apresentarem custo

relativamente baixo de producao.

1.1 Proposta da tese

Esta tese apresenta um modelo de controle de vibragao torcional passivo aplicado ao
problema de vibragoes torcionais em rotores.

Para alcangar este designio, empregou-se o conceito dos chamados neutralizadores ou
absorvedores dindmicos de vibragoes. Sendo o modelo de neutralizador escolhido aquele
construido com materiais viscoelasticos.

Na modelagem proposta nesta tese, as propriedades do material viscoelastico sao defi-
nidas posteriormente, a posteriori, a partir da resposta do sistema primério. Assim sendo,
tais propriedades do elastomero tornam-se variaveis de saida do projeto do neutralizador.
Procedimento esse que se diferencia daqueles usualmente aplicados até o momento, onde as
caracteristicas do neutralizador sao estabelecidas a partir de um material pré-selecionado,
a priori.

A formulagao do modelo adotado nesta pesquisa baseia-se no conceito das derivadas



fracionarias, onde o comportamento dinamico dos elastomeros é descrito através do co-
nhecido modelo viscoelastico linear, ou modelo de quatro parametros.

Concomitantemente a modelagem proposta, a escolha dos parametros é feita com o
auxilio de métodos de otimizagdo nao linear e algoritmos genéticos. Haja vista, durante
o processo de sintonizagao, algumas opgoes de configuracao viaveis sao geradas. Logo,
deseja-se que o modelo indique aqueles parametros que resultem na configuracao do neu-
tralizador com o melhor desempenho de controle.

Com a finalidade de definir os parametros 6timos, escolheu-se como fun¢ao objetivo
o maximo valor da resposta em frequéncia. Esse método de otimizagao sera integrado a
rotina de programacao batizada de Rotor.

A estratégia de modelagem adotada nessa tese leva em conta a possibilidade de
analisar-se um sistema com elevado nimero de graus de liberdade. Por essa razao, e
de forma complementar, implementou-se o conceito de quantidades equivalentes. Essa
abordagem permite reduzir o problema de dimensoes n 4+ p X n + p, com grande quan-
tidade de autovalores e autovetores, para outro de dimensoes n + p X n + p, com alguns
poucos modos, n << n, e restritos a uma determinada faixa de interesse.

Os resultados do modelo de controle de vibragoes torcionais do sistema rotodinamico
foram validados na bancada experimental, onde pode-se induzir a vibracgao torcional e, ao
mesmo tempo, adquirir os sinais de resposta com o rotor em movimento. Dessa forma,
pode-se verificar a eficiéncia do neutralizador viscoelastico na reducao da vibracao torci-
onal. A solucao encontrada para analise do sistema de forma remota supera, assim, parte

das dificuldades frequentemente relatadas em diversos trabalhos cientificos.

1.2 Metodologia

Inicialmente foi definido o sistema rotodinamico, objeto da aplicagdo experimental
da presente pesquisa. A concepc¢ao desse protétipo teve como objetivo principal atribuir
caracteristicas praticas e gerais, isto ¢, conferir ao protétipo aspectos semelhantes a de
uma aplicacao mais veridica.

Conjuntamente com a construcao da bancada de rotodinamica, foram projetados
e construidos o sistema de excitacdo e de aquisicao de sinais. Ao final dessa etapa de
construcao, procedeu-se a caracterizacao da bancada, através de uma analise modal,
e a calibragdo dos acelerometros modelos Micro Electro Mechanical System (MEMS)
embarcados no disco de inércia.

O modelo matematico referente a esse sistema rotodinamico foi implementado em
Matlab para obtencao das simulacoes da resposta dinamica do rotor, acoplado ao pacote
comercial ModeFrontier, que auxiliou na parte de otimizagdo. Pode-se, dessa forma,
automatizar os calculos de uma série de parametros, como por exemplo: calcular as

frequéncias naturais, os modos de vibrar do sistema, gerar o diagrama de Campbell,



calcular os parametros geométricos do neutralizador e as propriedades do material
viscoelastico.

Essa rotina construida em Matlab, com o objetivo de generalizar o procedimento de
analise, estende-se a sistemas com multiplos graus de liberdade.

Amostras de materiais viscoelasticos disponiveis foram ensaiadas no Dynamic Mecha-
nical Analiser (DMA), a partir do qual obteve-se as propriedades desses polimeros. O
ensaio limitou-se a identificar os parametros e o comportamento do material a variagao
de frequéncia e temperatura.

A formulagao inicial da modelagem do rotor foi desenvolvida comegando pela anélise
do diagrama de corpo livre e a aplicacao da segunda lei de Newton. Assim, foram obtidas
as equagoes governantes do sistema primario. Para o calculo das frequéncias naturais e
os modos de vibrar.

O torque introduzido pelo disco de excitagao foi modelado e algumas simulagoes
foram realizadas para verificar o comportamento dindmico dessa excitagao.

Nesse trabalho, a resposta dindmica do material viscoelastico foi formulada conside-
rando o modelo viscoelastico linear, ou seja, o modelo a derivadas fracionarias de quatro
parametros. Associada a essa formulagdo, o modelamento desenvolvido empregou o
conceito de quantidades equivalentes e uma formulagao reduzida, truncada, limitada aos
modos de interesse. Dessa forma, o modelo proposto pode trabalhar com uma quantidade
reduzida de dados

A determinacao da massa do neutralizador foi estabelecida em concordancia com os
critérios definidos por Hartog (1956). O objetivo de alinhar o projeto do sistema auxiliar
com esses critérios é minimizar a influéncia da massa do neutralizador sobre a massa do
sistema composto. Essa metodologia foi adaptada ao sistema torcional, levando-se em
conta a relacao de inércias e a respectiva participagdo modal. Assim, atribuiu-se uma
ponderagao adicional relacionada a resposta do sistema no modo a ser controlado. Nesse
procedimento especifico, fez-se uma alteragao do método proposto por Espindola (1996),
no qual utilizou-se a matriz modal do sistema composto para o calculo da massa de
sintonizacao. Ao invés disso, foi aplicada a matriz modal do sistema primario. Uma vez
que esta é, de fato, conhecida.

Por conseguinte, a Fungdo Resposta em Frequéncia (FRF) da massa de inércia,
excitada pelo disco de excitagao, foi calculada. Inicialmente calculou-se a FRF somente
do sistema primario e em seguida do sistema composto.

De forma a se estabelecer uma linha de comparagdao, o procedimento adotado
nessa etapa foi calcular o tamanho dos insertos de material viscoelastico a partir das
propriedades de um polimero conhecido, no caso a borracha de neoprene. A razao
disso é para obter valores de referéncia para comparacao com os resultados obtidos pela
modelagem. Uma vez que nao haveria os recursos necessarios para sintetizar um material

especifico, que eventualmente fosse indicado pelo modelo.



Definidas a massa e a geometria do neutralizador, aplicou-se métodos de otimizagao
para definir a frequéncia de anti-ressonancia e o fator de perda. A partir dessas
informagoes pode-se computar o moédulo complexo do polimero e a ordem da derivada
fracionaria. Que sao os parametros necessarios para selecao ou processamento do material

viscoeléstico.

1.3 Estrutura do trabalho

O presente trabalho esta divido em sete capitulos.

Neste primeiro capitulo, apresenta-se uma introducao e a contextualizagao historica
sobre a modelagem de neutralizadores dinamicos de vibrac¢oes viscoelasticos aplicados em
sistemas rotodinamicos. Destaca-se a importancia da utilizagao desse modelo de neutra-
lizadores no controle de vibragoes torcionais. Encerra-se esse topico com a exposi¢ao do
objetivo e da metodologia aplicados a presente pesquisa.

Em seguida, no Capitulo 2, algumas das principais literaturas utilizadas, que serviram
de referéncia para o desenvolvimento desse trabalho, sdo revisadas. Apresenta-se assim,
o estado da arte sobre os temas aqui abordados.

A fundamentagao tedrica, é o assunto do Capitulo 3, introduz os principais conceitos
sobre rotodinamica e as vibrac¢oes torcionais; materiais viscoelasticos, os modelos me-
canicos, o comportamento dinamico desses materiais e o atendimento as restri¢oes da
termodinamica desse modelo; apresenta-se uma introducao ao calculo fracionario e neu-
tralizadores dinamicos de vibragoes. Constroi-se, dessa forma, o arcaboucgo tedrico que
da suporte a modelagem do problema de vibragoes torcionais e o respectivo controle pas-
sivo, através da aplicacao dos neutralizadores dindmicos viscoelasticos. A formulacao dos
modelos mecanicos e da resposta dinamica, em termos de derivadas fracionarias, foram de-
senvolvidos. As vibragoes laterais foram levadas em conta nesse estudo, face a necessidade
de distinguir-se os seus efeitos daqueles oriundos das vibragoes torcionais. Esse capitulo
encerra-se com a discussao da aplicagao de neutralizadores dinamicos de vibragoes com
materiais viscoelastico em um problema de vibragao torcional em rotores. Mostra-se a
solugao de otimizagao através do método dos pontos fixos e o emprego de outros métodos
de otimizacao. Estes ultimos, necessario pois, verifica-se que nos sistemas reais, de fato,
os tais pontos fixos inexistem.

No Capitulo 4, sao apresentados em detalhes os aspectos construtivos e de funcio-
namento da bancada experimental. Os sistemas de excitacdo e medi¢ao introduzidos,
ambos projetados para permitir a analise do rotor em movimento: o primeiro, para indu-
zir 0 modo de torcional no rotor; e o segundo, para aquisi¢ao o sinal de vibracao torcional.
Uma anélise do sistema de excitagao é feita para entender-se os seus efeitos sobre o sis-

tema rotodinamico. O Capitulo 5 versa sobre a modelagem do sistema rotodindmico e



detalham-se os aspectos construtivos e de funcionamento do rotor. Descrevem-se os aces-
sorios que compode o rotor e a respectiva participagdo no comportamento dinamico do
sistema. Um destaque é dado ao disco de excitagao e ao sistema de medi¢dao. O primeiro
é responsavel por introduzir o forcamento e o segundo, o sistema de medicao, concebido
para medir as grandezas com o sistema girando.

Segue-se o Capitulo 6, no qual é reservado a apresentacao da parte experimental. Sao
comparados os resultados das simulagoes com aqueles adquiridos a partir da bancada ex-
perimental. Os resultados sdao analisados e discutidos.

Encerra-se essa tese com o Capitulo 7, onde sao apresentadas as consideragoes finais

e as sugestoes para trabalhos futuros.



Capitulo 2
Revisao Bibliografica

Nesse capitulo faz-se uma revisdo das principais referéncias utilizadas como suporte
para o desenvolvimento da presente pesquisa.

As méaquinas rotativas trabalham com grandes densidades de energia. Isto deve-se
ao fato dessas maquinas operarem em altas velocidades de rotacao, se comparadas a
outras de mesma dimensao, em arquiteturas cadas vez menores. Consequentemente,
sao desenvolvidas elevadas cargas e deformacoes nos eixos, o que induz a geracao de
vibragdes e ruidos nessas maquinas (VANCE et al., 2010). Segundo Vance, Zeidan, e
Murphy (2010), essa condigao de trabalho também resulta em instabilidades dindmicas
nas faixas de rotacao proximas as rotagoes, ou velocidades, criticas desses eixos.

A anélise do comportamento dindmico de rotores sao frequentemente realizadas para
previsao das velocidades criticas, identificacdo das frequéncias naturais de vibragao,
laterais e torcional, prever o efeito do desbalanceamento sobre o rotor e verificar alguma
eventual instabilidade.

Segundo Kéamer (1993), Lalanne e Ferraris (1997) e Pereira (2003), essa analise
dindmica inicia a partir do estudo do modelo conhecido como Jeffcott rotor ou rotor
de laval, o qual é constituido por um disco rigido (contendo desbalanceamento) e um
eixo, o qual encontra-se apoiado sobre dois mancais. Através da analise desse modelo é
possivel compreender como a amplitude se torna maxima na velocidade critica e porque
a massa desbalanceada se movimenta internamente a Orbita do rotor. Sao apresentas
trés formas de reduzir a amplitude do giro sincrono, como o balanceamento dinamico do
rotor, alteracao da velocidade de operacao e a introducao de amortecimento no sistema
rotor-mancal. Pereira (2003) observa que frequéncias naturais estao diretamente ligadas
a rigidez dos mancais, quando essa rigidez é muito pequena, a forma de vibrar em
flexdo do eixo é inexistente para os dois primeiros modos. Um mancal é definido como
anisotropico, ou assimétrico, quando os coeficientes de rigidez, num plano transversal ao
eixo de rotagao, sao diferentes.

Uma analise sobre a influéncia do suporte na dinamica do sistema rotodinamico foi

apresentada por Cavalca, Cavalcante, e Okabe (2005) e propde uma metodologia para



analise da influéncia da fundacao, ou da estrutura, sobre o sistema mancal-rotor, usando
os parametros modais, além disso, sugere a utilizacao de fundagoes rigidas para pequenos
rotores, nos quais as vibragoes estarao relacionadas apenas a dindmica do comportamento
do rotor. Entretanto, salientam os autores, que para rotores de grande porte, é dificil de
evitar a interacao entre o suporte e o rotor. Nesses casos, a inércia, os efeitos de rigidez,
o amortecimento associado com o rotor e a estrutura sao relevantes.

De acordo com Muszynska (2005), o modo de vibragao torcional esté relacionado com
a fungao principal do rotor - que é transmitir o torque do motor até a outra extremidade
do eixo onde estd o carregamento. Esse modo de vibragao é muitas vezes negligenciado,
pois a vibracao torcional nao se propaga para os suportes e, por essa razao, ela nao pode
ser sentida no corpo da maquina, ou propagada para o ar, na forma de onda acustica. Por
essa razao, esse fendmeno é muitas vezes negligenciado e nao é observado, ou detectado,
por meio de medigoes indiretas - por exemplo, como no caso da aquisicao dos sinais com
acelerometros instalados sobre os mancais. Esse tipo de trepidagao pode ser observada
apenas com instrumentos dedicados ao monitoramento de movimento angular. De acordo
com (MUSZYNSKA, 2005), as vibragoes torcionais sdo igualmente danosas e muito
perigosas, principalmente por causa do baixo amortecimento apresentado nesse modo de
vibragao.

Um estudo sobre a deterioragao de brocas devido as vibracoes torcionais foi estudada
por Khulief, Al-sulaiman, e Bashmal (2007), que salienta sendo esse fendmeno uma
das principais causas de deterioracdo desse tipo de ferramenta de perfuragdo. Por
essa razao, salienta ser de crucial importancia o entendimento do complexo mecanismo
vibratério experimentado pelos sistemas de perfuracao de pocos para melhorar o seu
desempenho. Vibracoes devida ao processo stick-slip é conhecido por excitar severamente
as trepidacoes torcionais e axiais em brocas de perfuracao. Nesse trabalho, os autores
apresentaram um modelo para descrever o comportamento dindmico de brocas sob
o efeito das forgcas presentes no processo de perfuragao, levando em conta os efeitos
giroscopicos, o acoplamento axial/flexao e flexao/tor¢ao devidos ao contato da broca com
a parede do poco e o fluxo de lama.

Uma das grandes dificuldades na andlise de sistemas rotativos reside na aquisi¢ao dos
sinais dos eixos girantes. De acordo com Wang, Davies, Starkey, e Routson (1992), prever
as frequéncias naturais de sistemas de transmissoes é uma tarefa complexa e alguns
detalhes podem nao ser antecipados pelo modelo. Assim, faz-se necessario realizar as
medigoes do sistema fisico sob condi¢es de operacao. Para um completo entendimento
do comportamento dinamico dos eixos é mister fazer um estudo dos movimentos laterais
e torcionais simultaneamente. E nesse aspecto que os sistemas de medicao existentes
apresentam suas limita¢oes. Segundo Wang, Davies, Starkey, e Routson (1992), além
de serem de alto custo, estes sistemas de medicdo nao analisam o sistema mecanico

levando-se em conta o acoplamento dos dois efeitos. Os autores propuseram fazer um
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estudo para a medicdo das vibracoes laterais e torcionais simultaneamente em varios
pontos do eixo, para isso utilizaram-se de sensores Opticos e fitas listradas coladas ao
eixo.

A utilizagdo de técnicas usando vibrometros a laser tém sido considerada em varias
pesquisas para medicdo de vibragbes em eixo rotativos. Assim como o emprego de
sensores Opticos, o laser mostra-se como uma solugao para esse fim, pois nao hé o contato
com a superficie girante. Conforme Bell e s. J. Rothberg (2000), além de medir a vibragao
torcional do eixo pode-se ainda determinar o sentido de giro e medir em qualquer posicao.
O principio de funcionamento esta fundamentado na deteccao da mudanca da frequéncia
Doppler na luz refletida pela superficie alvo. Os autores afirmam nao ser possivel isolar
os termos da equacao referente ao efeito de torgao e rotagdo, um do outro, com apenas
um feixe laser. Nessa condi¢ao, sendo possivel isolar somente os termos relacionados a
vibragao lateral.

Para medicao de Vibragoes Torcionais, Resor, Trethewey, e Maynard (2005) experi-
mentaram uma técnica utilizando encoder, onde foi produzido um array para segmentar
o tempo e posteriormente compara-lo com a leitura feita através do sensor éptico. Com
a rotagdo do eixo, o sensor detectou os seguimentos pintados sobre uma fita colada ao
redor do eixo (marcas de zebra), a qual funcionou como um encoder. Segundo Resor,
Trethewey, e Maynard (2005), esta técnica apresenta algumas dificuldades, pois a menor
diferenga na execucao dos seguimentos sobre a fita causa erros na leitura. Além de fitas
com marcas impressas sobre elas, segundo o autor, ainda ha outras opcoes, tais como
utilizar os dentes de engrenagens. Porém, o menor erro de fabricacao ja pode gerar erro
semelhante ao percebido com aquele obtido a partir da impressao de marcas em uma fita.

Como sao necessarios mais de um feixe de laser para caracterizagdo da vibragao tor-
cional, Xiang, Yang, e Gan (2012) utilizam um método para dividir o raio laser e depois
recombina-lo para obtencao da informacao da vibracao torcional. Isso é devido ao fato
de que o raio dividido mantém uma relacdo de fase bem definida apds a recombinacao,
mesmo que os dois raios derivados tenham percorrido distancias diferentes. Segundo
Xiang, Yang, e Gan (2012), isso é definido como coeréncia temporal, a diferenga méxima
na trajetéria, para a qual mantém-se a relagdo de fase, é definido como coeréncia de
comprimento.

Hartog (1956) apresenta um estudo sobre a aplica¢do de neutralizadores para controle
de vibragoes em navios, onde as oscilagoes devidas ao balango da embarcagao produziam
excessivo mal estar nos passageiros. Também é desenvolvido o método de otimizacao
dos pontos fixos, a partir do qual sao definidos parametros 6timos que servirdao para a
construcao dos neutralizadores. Esse método se baseia na observacao da sobreposicao
da funcdo resposta em frequéncia do sistema primario sem amortecimento com o
neutralizador sobre funcao resposta em frequéncia do sistema sem o sistema auxiliar.

Verificou-se que essas curvas se cruzam em dois pontos bem definidos e que, ajustando
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esses pontos para que tenha a mesma ordenada, obtem-se os pardmetros O6timos do
neutralizador.

Chen e Wu (2014) apresentam um trabalho sobre controle de vibragoes usando absor-
vedores dinamicos distribuidos em uma viga, com o objetivo de melhorar o desempenho
de isolamento do sistema primario (viga). A modelagem foi realizada usando o método
da matriz transferéncia, sobre o modelo da viga de Euler. O resultado da aplicagdao
desses absorvedores distribuidos, dentro da faixa de interesse, apresentou uma reduc¢ao
significava da forca transmitida a fundacao.

Segundo Savi, Paula, e Lagoudas (2011), absorvedores de vibragoes sintonizados
sao dispositivos consolidados no controle passivo de vibragoes em sistemas primario
sujeitos a forgas externas. Os autores apresentam um estudo de dindmica nao linear
de absorvedores de vibracao adaptativos, aplicando uma liga com memoria de forma.
A pesquisa inicia com a investigagdo de um sistema de um grau de liberdade, para
apresentar as caracteristicas da resposta dinamica. Em seguida, o estudo considera um
absorvedor sintonizado com um elemento de liga com memoria de forma, submetido a
pequenas deformacoes para ser evitada alguma mudanca de forma devida ao estresse do
material. Em principio, analisa-se a influéncia do inserto de material inteligente, que
¢ causada pela mudanca de rigidez, correspondente a transformacao de fase induzida
pela temperatura, e depois pela influéncia do comportamento histerético, causado pela
transformacao de fase devida ao estresse induzido. O autor salienta a propriedade do
controle com materiais inteligentes que permite reduzir, tanto a amplitude de resposta
do sistema na frequéncia de forcamento, como as duas novas frequéncias, que surgem
decorrentes da instalacdo do absorvedores. Além disso, destaca a importancia do salto
dinamico e do comportamento dependente da temperatura.

Um sistema rotodindmico foi investigado por Shabaneh e Zu (2000), nesse estudo
foram introduzidos materiais viscoelasticos nos mancais. A flexibilidade do eixo foi
incorporada a modelagem utilizando o modelo de Timoshenko e material consideral ter
um comportamento linear, seguindo o arranjo mecénico (mola e amortecedor viscoso)
de Kelvin-Voigt. O trabalho de Shabaneh e Zu (2000) levou em conta a andlise de um
sistema sob as condigoes livre e forcada, com e sem amortecimento. Uma comparac¢ao
entre os resultados do modelo de rotor Jeffcott e de Timoshenko revelou que a primeira
frequéncia fundamental de ambos os modelos ficaram muito proximas; e para o sistema
nao amortecido essas frequéncias se diferenciaram.

Para solucao do problema de elevadas intensidade de vibracao em estruturas me-
canicas, Bavastri (1997), Espindola (1996) e Bavastri, da S. Ferreira, de Espindola, e
de O. Lopes (2008) propuseram o emprego de neutralizadores dindmicos de vibragoes
(NDV’s) construidos com materiais viscoelasticos. Para o dimensionamento desses
dispositivos, segundo os autores, é necessario identificar as velocidades criticas do sistema

rotodinamico em estudo, consequentemente a condicao de maior resposta do sistema.
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Esses parametros foram obtidos com a andlise de um diagrama de Campbell, onde é
grafada uma curva que relaciona a frequéncia natural em funcao da rotacao do eixo. Foi
necessario tragar um subdiagrama para avaliar o comportamento da matriz rigidez. Os
elastomeros foram aplicados em algumas partes do sistema rotodinamico, como entre o
alojamento e a pista externa do rolamento e sob o mancal. A modelagem da resposta do
material viscoelastico usada foi baseada no modelo fracionario unidimensional.

Neutralizadores Dindmicos de Vibragdo (NDV), conhecidos também por Absorve-
dores Dinamicos de Vibracao, sdo dispositivos que sao fixados nas estruturas principais
das maquinas, designadas como sistema primario, com o objetivo de reduzir ou eliminar
as vibragoes e a irradiacao de ruido. Esses dispositivos tém mostrado ao longo do tempo
sua eficiéncia no cumprimento dessa funcao, a de mitigar amplitude de vibracao. Segundo
Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2009), a introdugdo de materiais viscoeldsticos
na construcao dos NDV’s tem tomado cada vez mais espaco, dentre as varias vantagens
estd a sua facilidade de ser moldado as estruturas complexas. As pesquisas recentes
encaminham-se no sentido de generalizar a teoria de absorvedores de vibragao, definindo
uma teoria geral para projeto 6timo de absorvedores para uma estrutura mais complexa
do que a de um grau de liberdade. Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2009) apresen-
tam uma das teorias sobre NDV com materiais viscoelasticos, cuja modelagem ¢ feita com
base no céalculo fracionario. Sao introduzidas questoes como quantidades generalizadas
equivalentes, os quais, conforme (Bavastri, 1997; Cruz, 2004), resulta na redugdo do
tamanho das matrizes a serem tratadas, diminuindo o esfor¢o computacional. Introduz
o conceito da relacdo de massas. Ou seja, a relacao entre a massa dos absorvedores
e a massa dos sistema primario, que nao devem ultrapassar um determinado valor.
Um exemplo pratico de aplicagdo em um constrained layer é apresentado, junto com
a resposta do tratamento com aplicacdo de materiais viscoelasticos. Como resultado,
conseguiu-se uma reducao de 10dB na amplitude de vibragao.

Segundo de Espindola, Bavastri, e Lopes (2010), absorvedores dindmicos de vibragoes
(ADV) sao um meio eficiente e barato de atenuar vibragbes em muitas estruturas
complexas. Estes dispositivos podem ser construidos com base em diferentes materiais,
como viscoso, histeréticos ou viscoelasticos. Sendo os viscosos o mais estudados, com
sua aplicacao classica em eixos virabrequins e prédios com grandes alturas. Os neutra-
lizadores tipo histerético tem sua aplicacao mais conhecida em amortecedores do tipo
stockbrigde, aplicados em linhas de transmissao elétrica. Outro modelo bem sucedido é o
absorvedor viscoelastico devido, principalmente, pela modelagem via calculo fracionario,
o qual apresenta grande consisténcia na representacao do comportamento dindmico do
material. Além disso, os trabalhos envolvendo esse tipo de material tem adotado essa
técnica como base para construcao de neutralizadores, tornando-se praticamente uma
padrao adotado. E mostrado que um material histerético pode ser derivado de um

modelo viscoelastico de quatro parametros. Uma analise do modelo proposto ¢é feita
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em um péndulo, onde absorvedores construidos com materiais histéricos e viscoelasticos
sao comparados. Destaca-se que, apesar do comparativo de eficiéncia apontar uma taxa
elevada de reducao na amplitude de vibragdao, o autor salienta que é uma avaliacao
equivocada, uma vez que nao foram consideradas a inércia do absorvedor. Apesar
disso, a utilizacao de absorvedores viscoelasticos comportam-se muito bem nesse tipo de
aplicacgao.

Para um projeto de controle de vibragoes eficaz com materiais viscoeldsticos, é ne-
cessario a caracterizacao dinamica desses polimeros. Lopes, Bavastri, Espindola, e Neto
(2004) propuseram um método de caracterizacao dindmica integrada de elastomeros via
derivadas fracionarias. Onde determinou-se o modulo de elasticidade e o correspondente
fator de perda. Segundo os autores, essas propriedades sao fortemente dependentes
da frequéncia e da temperatura. Com o emprego das derivadas fracionarias pode-se
obter as varias funcoes transmissibilidades de forma simultanea e integrada. Face as
dependéncias citadas, as propriedades dinamicas desses materiais devem ser obtidas
em uma faixa ampla de frequéncia e temperatura. A caracterizacdo de dois materiais
foram alcancadas via fungao transmissibilidade complexa, pela qual foram levantados o
modulo de armazenamento e o fator de perda. Foram apresentados os resultados para
caracterizacao da borracha butilica e silicone, cuja funcao transmissibilidade modelada
possui excelente aproximacao da curva empirica do material.

Uma modelagem das caracteristicas dinamicas de um atuador de material elastomero
dielétrico viscoelastico é apresentada por Zhang, Tang, Li, Wang, e Chen (2015). Os
autores fazem uma modelagem utilizando a equacao de Euler-Lagrange para caracterizar
o desempenho dindmico de um elastéomero dielétrico viscoelastico sob carregamentos
diversos. Os autores observaram que a frequéncia de ressonancia tem dependéncia do
modo de deformacao, do carregamento e do campo elétrico aplicado. Uma analise sobre
um comportamento cadtico é desenvolvida e identificou-se um movimento nao linear
quasi-periodico.

Segundo BAVASTRI et al. (2014), absorvedores dindmicos de vibragoes sao dispo-
sitivos eficientes para controle de ruido em sistemas mecanicos. O autor destaca que o
controle de dispositivos com caracteristicas nao lineares tem sido alvo de estudos nos
ultimos ano, onde sistemas priméario, secundarios ou ambos podem ser nao lineares em
termos de rigidez. Destaca que o amortecimento visco tem sido usado largamente nas
simulagoes numéricas, porém, avalia haver uma grande dificuldade em representar a
situacao real. Os autores fazem um estudo de um sistema nao linear com um grau de
liberdade. Propde uma metodologia para otimizar o projeto de absorveres dinamicos
de vibracao fixados nesse sitema. A formulacdo é baseada no conceito de quantidades
equivalentes generalizados com o método do balango harmoénico. O modelo de quatro
parametros é usado no projeto do absorvedor viscoelastico. Observam-se em alguns

resultados que os absorvedores viscoeldsticos linearizaram o sistema composto (primdrio
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mais o secundério), o que se deve ao fato do material viscoelastico dissipar uma grande
quantidade de energia vibratoéria introduzida.

Em Datta e Ray (2015), foi realizado um estudo de camadas constritas, onde uma
lamina fina de metal foi fixada sobre um material polimérico. O foco da pesquisa foi a
analise do problema através do método de elementos finitos, cuja formulagao do problema
baseou-se na equagdo constitutiva a partir do conceito de derivadas fracionarias. O
tratamento se deu no dominio do tempo tri-dimensional da camada constritora.

Um estudo sobre nao linearidade aplicada em neutralizadores de vibracao foi
investigada por Brennan e Gatti (2012), com o objetivo de melhorar a sua eficiéncia.
Nesse trabalho é aplicado o método de balango harmoénico para analisar o sistema.
Mostra-se como a nao-linearidade afeta o pico de ressonancia para desloca-lo para uma
alta frequéncia longe da frequéncia de sintonizacao, dessa forma o dispositivo construido
baseado nessa teoria torna-se robusto contra dessintonizagao. O autor salienta que o
efeito da nao linearidade é similar a adicdo de massa no neutralizador. Além disso,
destaca que com a manipulacgdo adequada dos parametros, pode-se ainda aumentar a
banda de frequéncia de atuacao do neutralizador.

Cahndra e Sekahar (2014) apresenta um estudo para estimar amortecimento em
sistema mancais de rotores. O objetivo estabelecido foi desenvolver a FRF do sistema
mancal rotor para estimar o amortecimento a partir de uma excitagao tipo swept-sine.
Para tornar o sinal da FRF mais realistico, os autores introduziram ruidos e mostram os
procedimentos adotas para remove-los. Para validar o método proposto, os autores fazer
diversas comparagoes com outros estudos.

Ceccon (2008) apresentou um trabalho sobre controle passivo de vibragdes torcionais
usando neutralizadores dindmicos aplicando material viscoelastico. O elastomero usado
foi a borracha butilica. A modelagem da resposta dindmica do material viscoelastico foi
formulada com derivadas fracionarias. Devido as dificuldades para medi¢ao da vibragao
de torcao em rotagdo, o experimento restringiu-se a oscilar o eixo com o auxilio de
um servo motor e a resposta foi adquirida empregando-se acelerdémetros lineares sem a
rotacao do rotor.

Recentemente muitos problemas em viscoelasticidade, eletroquimica, processos de
difusao, entre outros, foram formulados por derivadas e integrais de ordem generalizadas.
Em razao do aumento da utilizacao dessa ferramenta K.Diethelm, Ford, Freed, e L.
(2005) apresentam uma selecao de métodos numéricos baseados em derivadas e integrais
de ordem fracionéaria. Os principais métodos abordados foram o de Riemann-Liouville
e Caputo, nos quais destaca-se a utilizagdo da funcao de Mittag-Leffler como solugao
proposta.

A modelagem de materiais viscoelasticos por elementos finitos foi implementada por
McTavish, Hughes, Soucy, e Graham (1992), a qual recebeu o nome de Golla-Hunghes-

McTavish (GHM), em homenagem a seus pesquisadores. O estudo proposto foi o de
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modelar o material viscoelastico de forma linear, unidimensional e com uma equacao
constitutiva para predi¢ao da relagdo entre a tensao e a deformacao.

Em Bagley e Torvik (1983) e Bagley e Torvik (1986) dispoe sobre a relagdo entre
modelo fracionério e o comportamento molecular dos materiais viscoelasticos; verificou-se
que o modelo tem uma forte correlacao com os dados experimentais, além disso, a
pesquisa prova que tal modelo atende rigorosamente aos requisitos da termodinamica, ou
seja, o trabalho interno e a taxa de dissipagao de energia nao negativos.

Bavastri (1997), Cruz (2004), Silva Neto (2004) e Mainardi (2010) concluem que os
modelos matematicos de materiais viscoeldsticos baseados em derivadas de ordem fracio-
naria sdo muito eficientes na representagao reoldgica desses materiais. O que é observado
pela excelente aproximacao dos dados do modelo com o resultados experimentais.

De acordo com Oldham e Spanier (1974), Ross (1977), Rogers (1983), Hilfer (2000) e
Herrmann (2011), as derivadas de ordem fraciondria, arbitraria, ou ainda generalizada,
nao sao triviais e nao oferecem simples interpretacao fisica, como o fazem aquelas de
ordem inteira, em que o operador linear tem a forma d /dz", onde n é um nimero
inteiro. Sob o prisma do calculo fracional, n pode assumir um valor real qualquer. Por
essa razao o termo derivadas de ordem generalizada.

Segundo Li e Deng (2007), em 30 de setembro de 1695, Leibniz escreveu uma carta
a L’Hopital e discutiu o significado das derivadas de ordem inteira (d"/dz"). L’Hépital
conjecturou: “O que seria se a ordem fosse n=1/27". Entao, Leibniz o respondeu: “Isto
resultaria em um paradoxo, do qual um dia consequéncias tteis serao extraidas”. Ainda
de acordo com Li e Deng (2007), apenas nas tltimas décadas as equagoes diferenciais
de ordem generalizadas forneceram um contexto natural para discussao de varios tipos
de questoes modeladas através do cédlculo fracionario, como sistemas viscoelasticos, por
exemplo. Talvez por isso o conhecimento sobre o cédlculo fracional ndao tenha sido tao
divulgado e utilizado nos meios académicos. H4 trés tipos de abordagem mais usuais do
calculo fracionario: a formulacao dada por Grinwald-Letnikov, Riemann-Liouville e a de
Caputo. Cada uma delas tem suas particularidades e propoe solucionar algum entrave
ocorrido no célculo fracionario.

Jones (1990) e Christensen (2003) discutem o principio de superposi¢ao frequéncia-
temperatura, onde faz uma analise do conceito de frequéncia reduzida com base no
principio da superposicao. Utiliza a equacao de Arrehenius e mostra que o quociente
entre a temperatura de ativacdo e a temperatura de referéncia, conforme definida pela
norma ASTM E 75-98, é igual ao logaritmo de base dez da frequéncia de referéncia e
que a temperatura reduzida estd relacionada com a frequéncia reduzida por meio da
temperatura de ativacao.

McTavish, Hughes, Soucy, e Graham (1992) e Golla e Hughes (1985), apresentam
um modelo para representacdo do moédulo complexo dos materiais viscoelasticos, co-

mercialmente conhecido como GHM. Este modelo a priori nao havia sido criado para
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representar o comportamento de materiais viscoelasticos, porém ele tem sido amplamente
empregado para esse fim para representar o comportamento desses materiais no dominio
da frequéncia. O conceito por tras do modelo GHM estd baseado na idealizacao do
material viscoelastico através de miniosciladores. Muitos autores tém lancado méao desse
método para representar o moédulo complexo e o fator de perda desses elastomeros.

Lesieutre e Bianchini (1995) desenvolveram um outro modelo para representar o
modulo complexo e o fator de perda dos materiais viscoelasticos, conhecido como
Anelastic Displacement Fields (ADF). Esse modelo é desenvolvido no dominio do tempo
para materiais que possuem um comportamento que estd dentro da viscoelasticidade
linear. O principio fundamenta-se na representacao do deslocamento total de campo de
um material viscoeldstico em duas partes; a primeira parte elastica e a segunda inelastica.
Essa parte inelastica (anelastic) descreve a deformagdo nao instantdnea e proporcional
a tensdo. Segundo os autores, a grande vantagem do método sobre outros modelos, por
exemplo o GHM e ADF, é a modelagem matematica ser desenvolvida no dominio do
tempo.

A viscoelasticidade linear pode ser definida em termos de modelos mecanicos com
molas e amortecedores lineares, os quais geram modelos constitutivos que sdo equacoes
diferenciais ordinarias (Roylance, 2001). Uma das propriedades desses materiais,
especialmente aqueles definidos como teremoreologicamente simples, é que tem influéncia
da variacdo da temperatura. Aumentando ou reduzindo a temperatura de trabalho
corresponde apenas a uma mudanca na posi¢ao no grafico Creep versus tempo, sem
alterar a forma de resposta do material.

A formulagdo dos modelos baseados em derivadas fracionarias se apresenta como
uma poderosa ferramenta para descrever o comportamento dinamico de materiais
viscoelasticos reais (PRITZ, 2003). Um modelo de cinco parametros foi estudado para
descrever o comportamento assimétrico do fator de perda e o comportamento desse
material em altas frequéncias. Segundo Pritz (2003), o modelo de quatro pardmetros
mostra-se como um modelo apropriado para prever o comportamento dindmico de
materiais poliméricos sobre uma larga faixa de frequéncia com uma base tedrica robusta
e solida. No entanto, ele ndo descreve o comportamento da assimetria do pico do fator
de perda e o comportamento em altas frequéncias.

Friswell, Dutt, Adhikari, e Lees (2010) fizeram uma andlise no dominio do tempo
de um rotor viscoelastico usando modelos de variaveis internas. A andlise de estruturas
contendo materiais viscoelasticos no dominio do tempo pode ser conduzida com os
métodos ADF, Augmenting Thermodynamic Fields (ATF), ou GHM. O autor optou por
usar o método ATF e a abordagem da pesquisa utilizou uma formulacao aproximada
das variaveis internas, ao invés de fazé-la de forma convencional. Verificou-se que a
introducao de amortecimento no rotor produziu uma matriz de rigidez antissimétrica.

Apesar dos materiais viscoelastico serem dependentes da temperatura e da frequéncia,
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em certas situacoes faz-se necessario uma analise no dominio do tempo, como é o caso
quando ha trincas no eixo que fazem com que a rigidez seja uma funcao do tempo.

Pacheco (2013) and Pacheco, Bavastri, e Pereira (2014) estudou uma forma de
caracterizagao dos materiais viscoeldsticos aplicando a série de prony, cujas constantes
foram deduzidas através do emprego de técnicas como algoritmos genéticos e programa-
¢do nao linear, os quais foram implementados na andalise por elementos finitos. Nesse
trabalho, o autor também levou em conta a influéncia da pressao e da temperatura sobre
o comportamento do material. Segundo Pacheco (2013), os resultados apresentaram-se
potencialmente interessantes para caracterizagao dos materiais viscoelasticos.

Oyadiji e Tomlinson (1995) fizeram a caracterizagdo de um material viscoeldstico uti-
lizando o método da rigidez direta. Esse método destina-se a determinar as propriedades
do moédulo complexo do material. Uma amostra é fixado sobre um suporte de rigidez
muito superior a do elastomero. Em seguida, os autores submeteram a viga composta
a excitagao aleatoria e o sinal da forga resultante foi adquirido, em uma temperatura
determinada. A rigidez é, entdo, obtida a partir das caracteristicas de amplitude e fase
desse sinal. O resultado experimental apresentou um erro inferior a 5%. Porém, apesar
dos fatores de correcoes terem sido aplicadas, os erros sistematicos persistiram no sinal.

Em (Silva Neto, 2004), é proposto um método utilizando a fungao transferéncia,
aplicando a formulagao fracionaria, para identificacao dos parametros dos materiais
viscoelasticos, que segundo o autor, simplifica os ensaios e elimina algumas das difi-
culdades encontradas em outros métodos, como por exemplo da viga vibrantes, o qual
apresenta imprecisoes devidas a algumas simplificagoes usadas no modelo. Um
método empregando matriz de transferéncia em rotores, Tsai e Huang derivaram a matriz
transferéncia para avaliar o comportamento de offset dos eixos de rotores. Verificaram
que as velocidades criticas dos rotores nao sao alteradas devidas ao desalinhamento.

O primeiro trabalho a utilizar técnicas de otimizacdo nao linear para encontrar as
caracteristicas 6timas de neutralizadores, é atribuido a Kitis, Wang, e Pilkey (1983),
cujos resultados foram obtidos a partir da andlise experimental em uma viga engastada,
onde essa técnica foi empregada para o projeto de dois neutralizadores com o objetivo
de reduzir a resposta do sistema. A formulacdo desenvolvida na modelagem permitiu
o tratamento do sistema no espago fisico, no entanto, com a formulacao do problema
de otimizacao de forma reduzida, obteve-se uma diminuicao significativa do tempo de
processamento para procura dos parametros 6timos do neutralizador. Porém, deve-se ter
cautela na aplicacao dessa técnica, proposta por esse autor, pois, o sistema composto tera
n + p equacoes. Assim, se o modelo do sistema primario for obtido via elementos finitos,
pode-se gerar um elevado nimero n de graus de liberdade e, consequentemente, uma
grande quantidade de equacgoes governantes. Associado a quantidade de p neutralizado-
res, necessarios para controlar a resposta do sistema composto resultante, essa técnica

pode tornar esse processo, de determinar os parametros Otimos, uma tarefa bastante
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morosa em termos de processamento.

Noori e Farshiianfar (2013), apresentam uma solu¢do ao problema de otimiza¢ao H,
e H, para variantes de absorvedores, aplicados em vigas estruturais. O problema para
H, é resolvido pelo método dos pontos fixos para minimizar as amplitudes de vibracao,
assim como H,, para minimizar a energia total de vibragdo de um viga sob forcamento
randomico. Um absorvedor dinamico é proposto e os resultados sdo comparados. Além
disso, a otimizagdo por H, apresentou menor reducao do que o outro método. Define-se
como H,, com o processo de otimizacao desenvolvido por Ormondroyd e Den Hartog,
baseada na teoria dos pontos fixos; enquanto que Hsy, usa os critérios de otimizacao
propostos por Crandall e Mark, onde ajustam-se os parametros do absorvedor para
reduzir a area sob a curva de resposta em frequéncia.

Michalski (2004) fez uma andlise experimental em uma bancada de rotodindmica
utilizando mancais hidrodinamicos. Essa mesma bancada, apesar das dimensoes do eixo
e discos serem diferentes, servird como base para a presente pesquisa. O autor apresenta
um histérico sobre o projeto e construcao dessa bancada, além de estabelecer a evolucao
da pesquisa de rotodindmica no LAVI/COPPE. Em seu estudo, Michalski (2004)
concentrou-se na analise do comportamento dos parametros dos mancais utilizando téc-
nicas lineares e nao-lineares. As vibragoes laterais para variacao de trés configuragoes de
rotores foram observadas. O autor desenvolveu modelos para previsao do comportamento
dinamico do rotor, onde analisou o movimento de érbita dos discos, condicao de transi-
entes e dos efeitos oleodindmicos. Os resultados obtidos por Michalski (2004) servirao
como uma referéncia de partida para o modelo proposto no presente estudo. Na andlise
de rotodinidmica percebeu-se uma pequena, e praticamente desprezavel, influéncia das
nao linearidades. Ainda de acordo com Michalski (2004), isso se deve aos pequenos des-

locamentos verificados na dinamica de rotores, por isso, tém sido tratados de forma linear.
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Capitulo 3

Fundamentacao Tedrica

3.1 Introducao

Esse capitulo esta dividido em quatro partes: rotodindmica, materiais viscoelasticos,
calculo fracionario e neutralizadores dinamicos de vibragoes.

Esse estudo concentra-se, basicamente, no controle dos efeitos do fendmeno das vi-
bragoes torcionais sobre o sistema rotodinamico, no entanto, uma anélise sobre vibracoes
laterais é necessaria. Haja vista, os efeitos desse modo de vibrar podem estar presen-
tes durante a operacao do rotor. Portanto, faz-se necessario conhecé-los e, desse modo,
distingui-los do modo torcional. Por essa razao uma revisao sobre vibragao lateral é apre-
sentada em anexo.

Apresenta-se ainda nessa seccdo o tema viscoelasticidade, onde sdo introduzidos os
conceitos sobre materiais viscoelasticos, a respectiva defini¢do, a forma de modelagem,
as restricoes termodinamicas, além das principais caracteristicas que os tornam especial-
mentes importante para o controle de vibragoes.

Nesse contexto, tendo em vista a modelagem adotada para descrever o comportamento
desses materiais poliméricos, uma seccao é dedicada a introdugao do céalculo fracionario,
onde os conceitos essenciais e suficientes para a modelagem da resposta dinamica dos
materiais viscoelasticos sao apresentados.

Por fim, encerra-se esse capitulo, fundamentacgao tedrica, com o tema neutralizadores
dindmicos de vibracoes. O assunto engloba as estratégias do controle passivo, construcao
dos neutralizadores dinamicos, o conceito do método de otimizagao por meio dos pon-
tos fixos e encerra-se com a abordagem do conceito de otimizacao. A partir do qual,

pretende-se obter os parametros construtivos dos neutralizadores.
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3.2 Rotodinamica

Rotodindmica é a definicdo dada a area do conhecimento que estuda a dindmica dos
rotores. Esses elementos de maquinas sao construidos, com maior frequéncia, a partir de
barras de secao circular, inteiricas ou vazadas, com didmetros continuos ou escalonados
ao longo do seu comprimento. As designacoes arvore ou eixo serao empregadas ao longo
desse texto para referirem-se a esse elemento estrutural.

A funcao principal do rotor é a de transmitir poténcia e movimento, portanto, esse
elemento constitui a parte central das maquinas rotativas.

Essa area de estudo diferencia-se da andlise de vibracao estrutural devido a presenca
do efeito giroscépicos, das forgas acopladas e da ocorréncia de precessao (whirling). Ca-
racteristicas que estao relacionadas ao tipo de movimento realizado pelo rotor (VANCE
et al., 2010).

O desbalanceamento é uma das fontes primarias de vibragao em rotores. A presenga
dessa forca centripeta é decorrente das massas desbalanceadas residuais do préprio rotor,
oriundas dos defeitos de fabricacao e introduzidas pelos acessérios - como, por exemplo,
engrenagens, polias e pas (SALDARRIAGA, 2007).

Outra fonte de vibracao esta associada a forma de trabalho do rotor, que depende do
processo de fabricacdo envolvido ou da forma de operagao.

Essas forcas que atuam sobre o rotor podem, eventualmente, excitar uma de suas
frequéncias naturais, fazendo com que a amplitude de vibragao se eleve rapidamente. Essa
frequéncia de rotagao especifica, relacionada as forgas de desbalanceamento, denomina-se
velocidade critica.

Quando a velocidade critica de uma arvore é alcancada tem-se a condi¢ao definida
como ressonancia (ADAMS JR., 2010). Ou seja, é o estado em que a frequéncia de exci-
tacdo iguala-se a uma das frequéncias naturais do rotor.

O rotor pode vibrar de duas formas bésicas, sdo elas a lateral e a torcional. Esses dois
modos de vibrar, em baixas frequéncias, sdo praticamente independentes (PEREIRA,
2003).

Define-se como vibracao lateral a oscilagdo que ocorre no plano transversal ao eixo
do rotor. Induzem esse tipo de movimento as forcas como aquelas devidas as massas
desbalanceadas (MUSZYNSKA, 2005). Nessa analise é comum levar-se em conta alguma
forca axial.

No segundo caso, as vibragoes torcionais, as oscilagoes ocorrem em torno da linha de
centro do eixo, em um movimento que se sobrepoe a rotagao do rotor.

Sao fontes desse tipo de vibragao as trepidagoes oriundas a variagao do torque, o enga-
jamento de engrenagens, os processos envolvidos (trituragdo ou perfuragao, por exemplo)
e as condigoes de partida ou curto circuito do motor (LALANNE e FERRARIS, 1997).

Conhecer esses dois modos de vibragao do rotor torna-se necesséario para distingui-los
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um do outro. Principalmente quando do trato da analise de sinais e do projeto de um

controle de vibracoes eficiente.

3.2.1 Vibracao Torcional

As Vibragoes Torcionais (V1) sdo decorrentes de uma oscilagdo angular entre planos
adjacentes perpendiculares ao eixo do rotor. Ha uma sobreposicao do movimento de
vibragao sobre a rotacao do eixo.

A VT tem sua ocorréncia predominante em eixos de transmissao de poténcia e brocas
de perfuragao. Onde, devida a trepidagao, podem surgir tensoes internas no material e
causar elevada ciclagem, e consequentemente, resultar na falha por fadiga do eixo.

Em raras situacoes havera alguma relacao entre a vibragdo torcional e a vibracao
lateral. Consequentemente, estes dois fendmenos vibratorios, apesar de poderem coexistir,
praticamente ndo interagem entre si significativamente (ADAMS JR., 2010).

A equacgao governante para um sistema eixo-disco com um grau de liberdade sob tor¢ao

¢ dada por

1,0+ 0 + ki) = M,(t), (1)

onde [, é o momento de inércia de massa, ¢; a constante de amortecimento viscoso torional,
ki a constante de rigidez torcional e M;(t) o momento ou torque aplicado ao eixo.

A rigidez desse eixo pode ser calculada através de

GJ
ke =—, (2)
na qual G é o moédulo de cisalhamento do material do eixo em consideracao, esse valor é
de aproximadamente 76 GPa, L é o comprimento do eixo no trecho sob a acao do esforco
de torgao (torque), e J é o momento polar de rea, dado por J = 7D"/32.

A energia cinética para um cilindro sob tor¢ao (Figura la) é obtida por

1,62
T = 5 (3)

em que # é a velocidade angular e o momento de massa de inércia que é calculado para

um elemento (disco ou eixo) de raio R (ou didmetro do disco D) como

_ prR*  prD*

I,
2 32

pJ. (4)

Logo, a energia cinética por comprimento desse elemento (figura 1) serd da forma
I,L. Esse elemento pode ser discretizado e a sua massa dividida e concentrada nas suas
extremidades, ou seja, nos nos.

Portanto, a energia cinética para o elemento diferencial sob tor¢ao é determinada por
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(a) Eixo sob Torgao. (b) Elemento do eixo.

Figura 1: Eixo.

_ prR'L
8

O parametro 6; é a velocidade angular em um né especifico e i = 1,2, ... é o indice que

. . 1pwR'L, . -
(6 + 63) = 5= (6 + 63). (5)

T

indica a qual né refere-se tal velocidade.
De 5 o fator correspondente a matriz massa é
. RYL |1 0
M — p7r4 ] . (6)

0 1

Para interpolar os angulos de torcao, das extremidades dos elementos, usa-se a seguinte

relacao linear

01

. M

o=[1-1.7]

(LALANNE e FERRARIS, 1997; PEREIRA, 2003). Onde y é a coordenada de posigao,
que se estende ao longo do eixo Y.
Sendo

1L
T=> / L,62dy (8)
2 Jo

a energia cinética, e substituindo 6 por 7, isso resulta em

o (6,1 [2 1] ( 6
D FIE T

que tem como matriz massa elementar (M) igual a

L [2 1]. (10)

Y

6 (1 2

De forma anéloga, a energia de deformagao é calculada como

1 L A
U=- / GJ (LY ay, 11
s e (5) (1)
onde J é o momento polar de inércia e G é o mdédulo de cisalhamento. Considerando na
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forma elementar a energia de deformacao formulada como

GJ 1
U == E(QI - 02)2 == 5/@(91 - 92)2. (].2)

Observa-se que a constante de rigidez (k) ¢ determinada como o foi na equagao 2.

Levando a equagao 7 em 12, define-se a energia de deformacao na forma matricial, isto é

T
GJ| 0 1 -1 6
U=-20" Y (13)
L | 0, -1 1 )
A andlise de 13 permite obter a matriz rigidez elementar

! _1] . (14)

-1 1

A matriz de inércia global para um rotor simples tem forma tri-diagonal e é a super-

. . o d) . 1 . . .
posicao de cada matriz de inércia elementar. O termo ]J(V) indica a insercao de um disco

sobre a posi¢do nodal correspondente (ADAMS JR., 2010).
() _

My =

ri s 1 s

FLRREIN i
1 1 o 1

gfis) g(lis) +157) + 15 gfés)

' 15)
Lo 1 o (@  1s) (
glijl g(IH.+I]. )+ I 811'9

129 Lo (s) (d)
gIN—l E(IN—I TIN) + Iy i

L NxXN
Os termos dessa matriz sao obtidos a partir das equagoes
o L (@
[z(a):QM()< . ’ (16)
s L(d? — d?
M(s):pﬂ' (40 1)7 (17)
1 D? 4+ D?
d) __ d [2) 7
I = §M( ) (4) (18)
¢ 2 2

4

Os termos:
e d, — é o didmetro externo do eixo.

e d; — é o didmetro interno do eixo.
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e D; — ¢é o diametro externo do disco.
e D, — é o didmetro interno do disco.
e ep — € a espessura do disco.

A matriz rigidez tem a forma

K, —K;
—-K, K|+ K, —K,
(K] = -K; Ki+ Ky —Ki . (20)

—Ky2 Ky —Kya
—Ky1 Ky

L JNXN

Na equacao 20, N é a ordem da matriz e [K] simboliza a matriz rigidez, K = k; é a

rigidez do seguimento considerado (eixo ou mola).

3.3 DMateriais Viscoelasticos

Os materiais viscoelasticos sao definidos como aqueles que possuem uma relacao entre
a tensao e a deformacao dependentes do tempo.

Segundo Moschen (2006), esses materiais caracterizam-se por apresentarem um com-
portamento viscoso, como nos fluidos newtonianos, e elastico, como nos sélidos hookene-
anos. Essas caracteristicas os associam a dissipagao e ao armazenamento de energia.

Define-se como fluido newtoniano os liquidos viscosos que nao possui forma geométrica
definida e escoam de modo irreversivel, quando submetidos a forcas externas.

De outro lado, um sélido hookeneano, por sua vez, possui geometria definida e, se
deformado pela acdo de forcas externas, assume outra forma geométrica de equilibrio.
Conforme esse carregamento seja removido, o solido recupera a sua forma original.

Muitos materiais na natureza apresentam um comportamento intermedidrio entre esses
dois extremos, definidos como reolégicos extremos, evidenciando tanto as caracteristicas
viscosas quanto as eldsticas.

H& uma grande quantidade de materiais que exibem um comportamento viscoelastico.
Alguns exemplos sdo as resinas, acos em certas temperaturas, esmaltes, acrilicos, borra-
chas e vidros.

Segundo Silva Neto (2004), Cruz (2004) e Saldarriaga (2007) os materiais viscoelas-

ticos, sobre tudo os polimeros (ou elastomeros), tém sido extensivamente utilizados no
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controle de vibragoes e ruidos. Onde os mesmos sao empregados na construgao de isola-
dores e neutralizadores dinamicos.

Esses polimeros, de acordo com Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2004) e Datta e
Ray (2015), podem ainda ser aplicados diretamente nos painéis sanduiches e nas ligagoes
estruturais, cujos resultados, no controle passivo de vibracoes, tém se destacado.

Além disso, os elastomeros apresentam grande facilidade de aplicacao, podendo inclu-
sive ser vulcanizados, fato esse que lhes atribui uma grande versatilidade (ESPINDOLA
et al., 2009; RIANDE et al., 2000).

Nesta secc¢ao, discorre-se sobre algumas particularidades e a modelagem dos materiais
viscoelasticos, aplicados no projeto de neutralizadores dinamicos de vibragoes.

E com base na teoria apresentada nas proximas linhas que os proximos passos serao
dados no projeto de um neutralizador para eixos rotativos a fim de controlar os efeitos

das vibracoes torcionais.

Viscoelasticidade Linear

A viscoelasticidade linear é uma teoria que d& aporte para descrever-se a resposta
dindmica dos materiais viscoeldsticos através de equacgoes diferenciais lineares de ordem
inteira ou fracionaria.

Nos casos em que a deformacao seja suficientemente pequena, e a equagao constitutiva
possa ser expressa como uma equacao diferencial linear com coeficientes constantes, entao
o material ¢ definido como viscoelastico linear (MAINARDI, 2010).

Observa-se que o angulo de fase e a razao de amplitude dos sinais de tensao e deforma-
¢ao sao propriedades do material, constituindo-se fungoes da frequéncia e da temperatura.

Os materiais viscoeldsticos lineares, quando submetidos a tensdo de cisalhamento
harmonica, mostram uma deformacao de cisalhamento que nao esta em fase com a tensao
aplicada, como seria o caso para sélidos perfeitamente elasticos, e nem em quadratura,
como nos fluidos perfeitamente viscosos (CRUZ, 2004; MOSCHEN, 2006).

As propriedades dinamicas desses materiais poliméricos possuem - conforme Bagley
e Torvik (1986), Silva Neto (2004) e Mainardi (2010) - forte dependéncia em relagao a
frequéncia de excitagdo, temperatura, magnitude da carga dindmica e pré-carga estatica.

A fim de obter melhores resultados na modelagem da resposta dindmica desse mate-
rial, torna-se necessario caracterizar o polimero usado.

O processo de caracterizagao é feito com base em algumas técnicas que serao deta-
lhadas mais a frente, cujo resultado final é a obtencao do médulo de armazenamento e o

respectivo fator de perda da amostra.
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Modelo Viscoelastico

O modelo do comportamento dindmico viscoelastico dos materiais é idealizado a partir
de arranjos construidos com o uso de molas lineares e amortecedores viscosos.

As diferentes combinacoes desses elementos tem o propésito de representar o compor-
tamento elastico e viscoso do material viscoelastico sob o efeito da tensao, deformacgao ou
relaxagao, e creep (fluéncia). Cada uma dessas possiveis combinagoes recebe a denomina-

¢ao de modelo mecénico do material viscoelastico (Figura 2).

c K
T SRR\
=]

(a) Maxwell. (b) Kelvin Voigt.

K ¢ T yy )
o /TS D— l 7 ¢ 1
(c) Burger. (d) Maxwell-Weichert.

Figura 2: Modelos Mecénicos.

Muitos desses modelos tornaram-se notoérios ao longo do tempo e, por essa razao, pas-
saram a ser chamados de modelos mecanicos classicos.

Entre os modelos mais conhecidos estdo os modelos de Maxwell (Figura 2a), Linear
Padrao ou Zener (Figura 3), Kelvin-Voigt (Figura 2b), Burgers (Figura 2c) e de Weichert
(Figura 2d).

A relagao tensdo deformagcao pode ser expressa por o(t) = Eye(t), onde E, ¢ o moédulo
de elasticidade e £(t) a deformagao valida para um sélido eléstico, pode ser formulada por

meio de uma equagao com operadores diferenciais como em

)+ b Lo+ b Loy 4t b () =
7 a2 g\
d 2 m
ape(t) + a1%€(t) + azﬁé(t) +- 4 amdtimg(t)? (21)

em que ag, dj,...,a, € by, by,...,b,, sao constantes do material.
Uma alternativa a equacao 21 é escrevé-la na sua forma reduzida, que é apresentada

CcOomo
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M dm N dm”
o(t)+ Y b [0(8)] = Eoe(t) + 3 Bu [£(1). (22)

m=1 n=1
Onde a tensao o(t) e a deformagao e(t) sdo fungoes do tempo t; os pardmetros Fy e
E,, sao constantes; e b, esta relacionado ao tempo de relaxacdo. m =1, n=1, M e N
sdo numeros inteiros e representam a ordem das derivadas.
Pode-se, entao, substituir a ordem da derivada inteira pela ordem generalizada. A

equagao 21 pode ser, portanto, reescrita como

di dP2 dPr
(e5] da2 dam
ape(t) + aq we(t) + ay dtazs(t) I amdtng(t), (23)
cuja equagao reduzida é
M N
o(t)+ > by D [o(t)] = Ese(t) + > E,D [e(t)]. (24)
m=1 n=1

Nessa equacio 24, D™ e D representam as derivadas de ordem f,, € o, nio inteira.

A equacgao 22 foi formulada com base na andlise do modelo mecanico linear padrao ou
Zener (Figura 3). Nessa configuragdo em particular o amortecedor estd em série com uma
mola, conforme o modelo de Maxwell, e ambos estao em paralelo a uma segunda mola.
Onde, K; = Ky, por exemplo, representam a rigidez de cada mola.

Pritz (2003) salienta que a expansao da ordem dessas derivadas de tensao e defor-

K4
R

—_ c K,

Figura 3: Modelo Linear Padrao ou Zener.

macao, de forma arbitraria, ndo implica em conformidade do modelo com os requisitos
da mecanica. Para ter algum significado que satisfaca essas restrigoes é necessario, mas
nao suficiente, que m = n ou m = n+ 1. Os condicionantes para atender ao requisitos da
termodinamica serao desenvolvidos no capitulo sobre materiais viscoelasticos (Segao 3.3).

Algumas possiveis formulagoes para as derivadas fracionarias serao apresentadas na
secao 3.4 que trata sobre o tema calculo fracionario.

Aplicar-se-4 a definicao dada por Riemann e Liouville, que segue

DELf] =t - ) ccli /ot (tf—(:-))adT’ (25)
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onde (I') é a funcdo gama ou fatorial generalizado (CRUZ, 2004; ESPINDOLA, 1996;
MAINARDI, 2010).

Torna-se conveniente aplicar a transformada de Fourier na equacao 24, haja vista, o
comportamento dos materiais viscoelasticos serem dependentes da frequéncia.

Além disso, as transformadas de Fourier (§) e de Laplace (£) comportam-se de maneira
similar como ocorre no calculo de ordem inteira.

Langando-se mao dessas propriedades e aplicando-as na equagao constitutiva (Equagao

24), resulta em
[1 + mi bm(m)ﬁm] 5(Q) = [E + nivjl En(m)an] £(Q). (26)

Rearranjando os termos

C5(iQ)  |Bo+ X0 Ba(i)]
B =) = 1+ 0 b (i) ] @)

Essa equacao pode ser escrita como
E.(Q) = E(Q) +iE'(Q), (28)

onde E. é o modulo de elasticidade complexo, que é uma funcao da frequéncia e da tempe-
ratura. Ele é composto por F(f), a parte real, definido como médulo de armazenamento
e por E'(Q), a parte imaginaria, que é o médulo de perda. Essa equac¢ao pode assumir a
forma

E.(Q) = E(Q)(1+1n). (29)

Sendo 7(Q2) o fator de perda, determinado pela relacio n = E'(Q2)/E(2). A unidade
imaginaria é definida por > = —1. O médulo de perda E'(Q), est4 associado & capacidade
de dissipar energia de deformacgao do material em forma de calor.

Evidentemente, seria possivel utilizar a equacao 26 na forma de derivadas de ordem
inteira, porém, a natureza de ambas sdo bem diferentes.

Bagley e Torvik (1986) salientam que essa equagao, expressa em termos de derivadas
de ordem generalizada, tem relagao direta com a teoria molecular dos materiais viscoe-
lasticos.

Uma particularidade encontrada na representacao da equacao constitutiva nesses ter-
mos é que a derivada no tempo ¢, depende de toda a histéria de f(t), ou seja t € (—oo, to],
isto é, ela é causal. Essa é, portanto, a propriedade tao apreciada das derivadas de
ordem fracionaria, e que explica a sua adequacio em representar o comportamento dos
materiais viscoelasticos (ESPINDOLA et al., 2009).

Ao passo que, a equacao constitutiva em termos das derivadas de ordem inteira é uma
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propriedade local, depende apenas de ¢, e da vizinhanca deste (ESPINDOLA et al., 2009).

Observando a equacao 26, e colocando em evidéncia os termos comuns e procedendo
as devidas divisoes, tem-se - -

o + (262)%
() = 1+ ((iQ;ﬁbll' (30)

A equacdo 30 é conhecida como modelo de cinco parametros (PRITZ, 2003). Para
adapta-la aos materiais viscoelasticos é necessario fazer as consideragoes como M = N =1
e a = (3, por razoes que serao esclarecidas apropriadamente na subsecao 3.3.1. Esses sao,
pois, os condicionantes impostos ao modelo para adequé-lo as restri¢oes da termodinamica
(CRUZ, 2004; ESPINDOLA et al., 2009).

Pode ser observado na equacao 30, com poténcias de ordem fracionarias, que o modulo
complexo é dependente da frequéncia. Esse modelo, portanto, descreve o comportamento
dindmico dos materiais viscoeldsticos em uma ampla faixa de frequéncia (BAGLEY e
TORVIK, 1986; CRUZ, 2004; ESPINDOLA et al., 2009; ESPINDOLA et al., 2005).

Tem-se que para sélidos isotrépicos E = 2(1+v)G. Onde v é a razao de Poison e G é o
modulo de cisalhamento, sabe-se que para um material incompressivel o valor de v = 0, 5,
o que leva a relacao E' = 3G. Portanto, pode-se observar que havera uma equagao similar

a equacao 30 para o modulo de cisalhamento GG, o que leva a

G+ (i)°G,

Cel) = s, (31)

Substituindo os temos b = bi/ “ Gs = G1/b; e aplicando as restricoes mencionadas,

tem-se

~ Go+ (ib)*G o
G == + (ibQ)e

Sob esse formato, trata-se do modelo de quatro parametros para materiais viscoelas-

(32)

ticos. O parametro b tem dimensao de tempo e é conhecido como constante de tempo de
relaxagao, sendo o mais sensivel a temperatura.

Os parametros G, e G, sao as assintotas, inferior e superior, respectivamente (CEC-
CON, 2008; CRUZ, 2004; MOSCHEN, 2006).

Na figura 4, sao mostrados o comportamento do médulo complexo e o fator de perda,
ambos em funcao da frequéncia. Na parte superior dessa figura sao indicadas as assintotas
inferior Gy e superior G, ; 1, por sua vez, ilustrado na parte de baixo da figura; b é a
constante de relaxagdo; e o determina a inclinagao da curva, como indicado, e refere-se a
poténcia fracionaria.

O modelo de quatro parametros, segundo Silva Neto (2004) e Mainardi (2010), é refe-
rido como modelo do calculo fracionario da viscoelasticidade.
Conforme Bagley e Torvik (1983) e Bagley e Torvik (1986), a formulagao via derivadas

fracionarias e de quatro parametros ajusta-se satisfatoriamente aos dados experimentais
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Figura 4: Curva de Propriedade de MV.
Fonte: Adaptada de Silva Neto (2004).

em uma ampla faixa de frequéncia e para uma extensa lista de materiais poliméricos.

Porém, Pritz (2003) observou que esse modelo é vilido apenas quando a curva em

frequéncia do fator de perda for simétrica em torno do seu valor maximo (9,4.), caso

contrario, deve-se usar o modelo de cinco parametros. Essa assimetria tem ocorréncia

normalmente em altas frequéncias.

Esses parametros estao associados principalmente com a faixa de transicao do material

e o respectivo significado grafico é ilustrado na figura 4.

A equacao 32 pode ser apresentada de outra forma, levando-se em conta a relagao

o Z'Otﬂ'/z

i = "% = cos(o7/2) + isen(o7/2), o que resulta em

Gy 4 G (b82)¥[cos(27/2) + i sen (@7 /2)]
GelS1) = 1+ (bQ)*[cos(o7/2) + isen(am/f2)]

Assim, o médulo dindmico pode ser calculado como

Gy + Goo(DQ)¥[cos(om/2) + Goo (b82)%)]
G(Q) = 14+ 2(bQ2) cos(amf2) + (b§2)%

e o respectivo fator de perda na forma

(Goo — Go) (b2) sen(em2)

) =3 (Go + Goo) (0 cos(a7/2) + Goo (b2)20

31

(33)

(34)

(35)



3.3.1 Restricoes da termodinamica

Nesse tépico sdo apresentados os condicionantes, segundo Bagley e Torvik (1986),
sob os quais o modelo viscoelastico deve ser submetido para que atenda as restrigoes da
termodindmica, ou seja, o trabalho interno e a energia de dissipa¢do nao negativos. Assim,

para essa demonstragao, supondo uma relaxacao uniaxial, a equagao 24 torna-se
o(t) +bDP[o(t)] = Eue(t) + EyDY[e(t)]. (36)

O material viscoelastico considerado é termoreologicamente simples e dependente da
temperatura, possibilitando uma distribui¢ao uniforme no tempo e ao longo da geometria.
As fontes externas de calor e a dissipacao interna permanecem inalteradas se o coe-
ficiente de condutividade térmica for suficientemente grande e o elemento de geometria

muito pequeno. Assim, seja €(t) = sen(wt) e
o(t) = Asen(wt) + B cos(wt) (37)
a taxa de trabalho interno é dada como
o(t)e(t) = Aw cos(wt) sen(wt) + Bw cos(2wt) (38)

No caso da temperatura do corpo ser constante, essa expressao ¢ equivalente, termo a
termo, a definicao da termodinamica p = ¢ + 4. Em que p representa a taxa de trabalho
mecanico interno, ¢ é a taxa de mudanca na energia livre, e § a taxa de dissipacao de
energia. Usa-se essa relacao para impor no modelo as condigoes necessarias para atender
as restricoes da termodindmica. Assim, fazendo o coeficiente B > 0, garante-se que
a parcela da energia de dissipagdo, na equagao 38 serd nao negativa. Observa-se, po-

rém, que a parte imaginaria da equacao 32 deve ser nao negativa para frequéncia positivas.

Imag|G.(w)] >0 0<w< (39)

Uma andlise similar pode ser feita para o trabalho interno, assim, integrando p = ¢+
e equacao 38 no tempo; e fazendo A > 0, tem-se o trabalho nao negativo. Nota-se que

parte real de 32 serd nao negativa para todas as frequéncias, isto é
Re[G.(w)] > 0O<w< oo (40)

Se as condigoes de restricao em 39 e 40 forem atendidas, o modelo prevera um trabalho
interno e uma taxa de dissipag¢do nao negativos.
Por fim, para encontrar os condicionantes dos parametros na equacao 32 que satisfagam

as restricoes da termodinamica, é preciso separar a parte real e imaginaria do modulo
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complexo G.. Isso é feito multiplicando-se o numerador e o denominador da equagao 32,
pelo conjugado complexo do préprio denominador, e impor que a parte real e a imaginaria
sejam maior ou igual a zero.

Sendo o numerador,0 sempre positivo, para garantir as restrigoes, é preciso impor que
os numeradores seja positivos. Avaliando-se os casos extremos, isto é, quando a frequéncia

do movimento torna-se muito pequena e depois muito grande, disto resulta que

Go >0 (41)

G1bw™"? cos(g(a —B)) = 0. (42)

Em baixas frequéncias, a parte imaginaria é

Ghw* sin(?) — Gobw” sin(ﬂf) >0, (43)
e para altas frequéncias
G1bw™ ™’ sin(g(a —p)) = 0. (44)

Por definicdo, e como podera ser concluido no final desta se¢do, 1 < ae f <1, a
inequacao 42 é satisfeita quando
Gib>0 (45)

Uma conclusao prévia, observando 42 e 44, é que a > 3, mas de 43, tem-se que o < [3,

portanto

a=[ (46)
Conforme Bagley e Torvik (1986), anélise de dados experimentais mostram que o = f3.
Levando esse resultado em 43, tem-se que

A analise da parte real, incluindo os resultado das inequacoes 41, 46 e 47 resulta em

1 Gy
-+ —2>0. 4
b+G1_0 (48)

Um resumo das condigoes que devem ser adotadas, para que esse modelo seja compa-

tivel com as restricoes da termodinamica, é apresentado na tabela 1.

3.3.2 Caracterizacao de Materiais Viscoelasticos

A escolha por utilizar um material viscoelastico, para construcao de um neutralizador

dindmico de vibragdo, implica na necessidade de identificar as propriedades desse
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Tabela 1: Restrigoes da Termodinamica.

n restricaio n restricho n restricao
1. Go=20 3. b>0 5. a=p
2. Gi1>0 4. Gh>Gy

Fonte: Adaptada de Bagley e Torvik (1986).

polimero. Isto é essencial para que o modelo possa reproduzir de forma mais préxima
possivel o comportamento dindmico do sistema fisico.

O processo de identificacao dessas propriedades é conhecido como caraterizacdo do
material viscoeldstico. Quando, sob condi¢oes controladas (temperatura, forca e frequén-
cia), sdo obtidos os pardmetros como fator de perda e o médulo de armazenamento.

Segundo a variacdo da frequéncia ou temperatura, esses materiais poliméricos
apresentam trés regioes distintas. Como pode ser observada na figura 5, variando-se
a frequéncia, a regiao I, é onde o material apresenta alta resiliéncia e baixo fator de
perda. Tanto o médulo quanto a propria resiliéncia sao constantes. Na regiao, II, o
modulo se eleva rapidamente, concomitantemente o fator de perda também se eleva com
a frequéncia até atingir um valor maximo, o qual define o ponto de transicao do material.
A partir desse ponto, conforme a frequéncia é incrementada, o fator de perda comega a
reduzir (CRUZ, 2004; SILVA NETO, 2004).

Toda essa faixa de frequéncia, que ocorre esse aumento do fator de perda, é de grande
interesse para o projeto de neutralizadores, em especial, na frequéncia onde esse fator é
maximo.

A dltima regiao, o médulo é muito alto e por isso a regiao III, altas frequéncia, o
material apresenta um comportamento vitreo e o fator de perda é irrelevante. Portanto,

nao ha interesse em aplicar o material viscoelastico nessa regiao.

Regido Regido Regido
I i m

Fator de perdn ¢ 0 Mbdulo d ¢ elasticidade (¢scala logaritmica)

= \

Fregiiéncia {escala Jogantanea)

Figura 5: Variagao das propriedades com a frequéncia.
Fonte: (SILVA NETO, 2004).

Na préxima figura, mostra-se o comportamento do material viscoeldstico com a

variagao da temperatura (Figura 6). Nota-se o comportamento similar do fator de perda,
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a variacao na frequéncia como na temperatura.

z Regidio Regidio Regido
f, 774 I £

E

g

i

k

5 — —

bp Temperatura

Figura 6: Variagao das propriedades com a temperatura.
Fonte: (SILVA NETO, 2004).

No caso do médulo de armazenamento o ocorre uma diminui¢cao do valores do médulo
de armazenamento com a temperatura.

Ha dois métodos preferenciais para se fazer essa caracterizagao, um deles é via método
da viga vibrante e o outro é através da transmissibilidade.

O método ressonante (viga vibrante) tem como principal caracteristica ser insensivel
aos erros de ganho e fase nos sistemas de transducao, porém, a desvantagem é que a
medigao das propriedades viscoeldsticas é feita de forma indireta SILVA NETO (2004).
Isto é, o fator de perda e o médulo dindmico sao obtidos das propriedades modais, a
partir de expressoes analiticas fechadas que contém algumas simplificagoes, as quais
podem levar a resultados divergentes do comportamento real do material.

No caso do método nao ressonante, no entanto, uma forca é transmitida para o
elemento de inércia através da amostra de material viscoelastico, enquanto a deformacao
¢ medida com um transdutor. Os parametros como o amortecimento sao obtidos
diretamente pelo angulo de fase entre as forcas, o deslocamento e a flexibilidade ou por
meio da relacao entre a forca e o deslocamento.

Em Cruz (2004), um novo método de se obter esses pardmetros foi proposto e
fundamenta-se na funcao transferéncia e no modelo fracionario.

Esse procedimento é feito dentro de um forno de temperatura controlada. Segundo
Espindola, Cruz, Lopes, e Bavastri (2005), essa metodologia apresenta maior simplici-
dade, pois emprega a fun¢ao transmissibilidade de um sistema com um grau de liberdade

e reduz a necessidade de maiores simplificacoes.
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3.3.3 Principio da superposicao tempo temperatura

O principio da superposicao tempo-temperatura é um conceito da fisica de polimeros.
Este principio é usado para determinar as propriedades dos materiais viscoelasticos line-
ares a partir da observacao do comportamento dinamico destes, em uma temperatura de
referéncia.

Sabe-se que o modulo elastico de um polimero amorfo, aumenta com a taxa de carre-
gamento, porém, este decresce com o aumento da temperatura.

Entretanto, as curvas do médulo instantaneo, como uma funcao do tempo, nao alte-
ram a sua forma, assim como ocorre na temperatura. Logo, percebe-se que ha apenas um
deslocamento para a esquerda ou para a direita da curva referéncia.

Assim, conhecendo-se essa curva de referéncia, frequentemente chamada de curva mes-
tre (master curve), em uma dada temperatura, pode-se usa-la para determinar outras cur-
vas em varias temperaturas. Sendo suficiente para isso, aplicar o fator de deslocamento.

Termoreologicamente simples é o termo atribuido aos materiais que, apos algumas
derivagoes termodinamicas, permitam conhecer as propriedades a partir de uma tempera-
tura de referéncia. Verifica-se graficamente que as curvas, modulo de elasticidade versus
frequéncia e médulo de elasticidade versus temperatura, sao deslocadas horizontalmente
por um valor fixo (SILVA NETO, 2004). Para implementar o principio da superposicao

tempo-temperatura sao necessarios executar os seguintes passos:

e determinar as curvas em funcdo da frequéncia das propriedades mecanicas isotér-
micas de materiais viscoelasticos em varias temperaturas e para uma faixa pequena

de frequéncia;

o computar os fatores de deslocamento para correlaciond-los com as propriedades me-

canicas, para a faixa de frequéncia e temperatura;
e e determinacao da curva mestra para uma ampla faixa de frequéncias.

O fator de deslocamento é determinado a partir de dados experimentais, empregando-se
um método conhecido como WLF, devido a seus autores Malcolm L. Williams, Robert F.
Landel e Jhon D. Ferry.

A equacao relativa ao fator de deslocamento (ap(7y,)) tem a forma

—0,(T,, — Tp)

log(ar(Ty)) = G, T,

(19)
onde os parametros T é a temperatura de referéncia (normalmente tomada com o valor
de 273,15K), 6, e 0 sdo constantes que dependem do material viscoeldstico, obtidos a
partir de dados experimentais. Essa equacdo WLF é recomendada pela norma ASTM
E 756-98 para ajustes dos dados experimentais da funcao deslocamento (SILVA NETO,
2004).
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Outra forma para determinagao desse fator de deslocamento é através do método
de Arrhenius (LI, 2000), na forma

E, 1 1
lOQ(OZT) = m <R - T0> ) (50)

onde E, é a energia de ativacao, R nessa equacao refere-se a constante universal dos
gases, Ty é a temperatura de referéncia e T, é a temperatura de trabalho em Kelvin [K]

(BRINSON e CATHERINE, 2008; GURP ¢ PALMEN, 1998).

3.4 Calculo fracionario

O célculo fracionario e o calculo classico surgiram praticamente a mesma época. Tem-
se, inclusive, o registro histérico desse acontecimento que data de 30 de setembro de 1695.

Em carta a Leibniz, Gottfried Wilhelm Leibniz (1646-1716), L’Hopital, Guillaume
Frangois Antoine (1661-1704), fez um questionamento sobre a ordem da notacdo de di-
ferencial: "e se n em 4"¥/dz"? for substituido por n = 1/2". Leinbniz teria respondido da
seguinte forma: "Este é um aparente paradoxo do qual, um dia, serdao tiradas consequén-
cias tteis"(ROSS, 1977).

A partir desse ponto da histéria, varios matematicos e fisicos se interessaram pelo
calculo fracionario, entre os ilustres cientistas estao Leonard Euler, Pierre-Simon Laplace,
Jean B. J. Fourier, Sylvestre F. Lacroix, Niels H. Abel, Joseph Liouville, Georg F. B Ri-
emann entre outros. Na atualidade, alguns dos estudiosos que se destacam sao Oldham,
Christensen, Michele Caputo, Fracesco Mainardi, Bagley e Samko.

No Brasil o calculo fracionario tem se disseminado por varios institutos de matematica
e se concentrado em alguns nichos de pesquisas sobre materiais viscoelasticos.

O uso do calculo fracionario nesse trabalho tem como argumento principal a intima
relacdo entre essa ferramenta de modelagem e as propriedades fisico-quimicas dos mate-
riais viscoelasticos.

De acordo com Bagley e Torvik (1986), Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2009)
e Mainardi (2010), as equagoes de ordem nao inteira ajustam-se com maior exatidao e
simplicidade ao comportamento dindmico desses materiais.

Segundo Moschen (2006) e Mainardi (2010), o calculo de ordem arbitraria ou ordem
fracionaria é a generalizacao da diferenciagdo e da integracao.

Nas ultimas trés décadas o calculo fracionario tem despertado interesse e vem sendo
aplicado com maior frequéncia. O calculo fracionario tem encontrado espaco em varias
areas e esta sendo usado para resolver problemas envolvendo quimica, fisica, producgao e
engenharia em geral.

Muitos fenémenos sao bem explicados através do célculo fracionario (CF), alguns
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exemplos sao as caracteristicas no cédigo de DNA, evolucao do mercado financeiro, di-
namica de terremotos e o aumento da temperatura do planeta (CAMARGO e DE OLI-
VEIRA, 2015).

3.4.1 Integral Fracionaria

Para o entendimento do célculo fracionédrio, define-se inicialmente a integral e em
seguida a derivada. Essa ordem de apresentagao, ainda que inversa a do calculo classico,
mostra-se como a melhor abordagem para estabelecer o entendimento dessa teoria. Além
disso, torna evidente a real conexao entre a integral e a derivada de ordem arbitraria
(CAMARGO e DE OLIVEIRA, 2015; MAINARDI, 2010).

Sao muitas as definicbes encontradas para as derivadas de ordem nao inteira, cada

uma delas esta relacionada a solugao de um determinado problema.

Definicao 1. Sejam n € N e a € R. Define-se a fungao Gel’fand Shilov (em homenagem

aos autores Gel'fand e Shilov -1964) de ordem n e a como

tn_l ta_l
D EE— t>0 t>0
n—1) > M) ¢
On = e O = (51)
0 set <0 0 set <0

respectivamente. Sendo N o conjunto dos ntimero inteiros e positivos e R o conjunto dos

numeros reais.

Definicao 2. Define-se a integral de ordem inteira ou integral interada usando o operador

I agindo sobre a fungao f(t) como

If() = /Umwm
I2f(t) = I[Tf(1) // (t2)dtadty

(52)
t1 to tn—2 tn—1
1" f (1) / / / / / Dtndtn_y - dbsdtsdty
Teorema 1. Sejan € N, a € R e f(t) uma fungao integravel, tem-se
t(t —7)nt
. = [ ot swar= [T
£(t) = ol = [

em que * representa o produto de convolucao de Laplace.

A prova desse teorema é obtida por indugao no parametro n. Fazendo-se n = 1 resulta
em
t t (t _ T)ﬂ—l
156 = [ f@oydr = [ XD poydr = 61k 1) (54)
0 o (n—1)!
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Mostra-se, para concluir, que se I" f(t) = ¢, (t)* f(t), entdo, "™ f(t) = ¢pi1(t) * f(1).
Assim,
" =117 f(n)] = I[ga(t) = f(1)], (55)
isto é,

Hontt) 0] = [ ontu) < flwdu = [ [* ST praran, (o)

Pode-se inverter a ordem da integral, conforme o teorema de Goursat, o que resulta

() = /Ot Vt %f(ﬂdu] dr. (57)

em

Integrando o termo entre colchetes, tem-se

1) = [T ) = 1) 5 10) (58)

0

Logo, o resultado esperado. Com base nesse teorema, de acordo com Camargo e
de Oliveira (2015), pode-se generalizar a ordem da integral. Define-se assim, a integral
de ordem « € R.

Defini¢ao 3. Sendo f(t) uma fungdo integravel, define-se a integral de ordem « € R de

f(t), como sendo »
) = o f0) = [ T

Se o assumir um numero natural, entdao, o resultado volta a ser o mesmo da integral

f(r)dr. (59)

de ordem inteira. Na equagao 59, o termo I' é a fungdo gama que representa o fatorial

generalizado.

Definigao 4 (Integral de Riemann-Liouville). Seja Re(a) > 0 e seja f uma fungao continua
e integrdvel por partes em J' = (0,00) e integravel sobre qualquer sub-intervalo finito de

J =10,00). Logo, para t > 0, a expressao

1

oD (1) = s [ (8= F(E)de, (60)

que é a conhecida integral de Riemann e Liouville.

E uma integral de convolucdo em que a funcio f(t), como pode ser observada, é
convoluida com a funcao resposta ao impulso. Sendo, portanto, h, = t*'/a a referida
resposta ao impulso.

Na figura 7, observa-se a func¢ao resposta ao impulso para alguns valores do parametro

No caso de a = 1, tem-se o integrador convencional (de ordem inteira) e essa fungao

resposta ao impulso converte-se em uma fun¢ao degrau correspondendo assim, a um filtro
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ideal (Figura 7).

Dessa forma, a funcao resposta tem uma perfeita memoria e captura toda a histéria
da funcao de entrada. Ao passo que, na medida que a — 0, se tem uma singularidade
no nicleo da integral (t — &)*~!, para o tempo igual a zero, que é equilibrada pela funcao
gama no denominador.

A integral fraciondria torna-se, assim, um operador instantaneo e, portanto, a fungao

resposta ao impulso aproxima-se de uma funcao delta de Dirac.

3.4.2 Derivadas Fracionarias

No estudo do calculo fracionario, verifica-se uma grande variedade de defini¢oes acerca
do tema derivada fracionaria. Porém, nao hé, de fato, uma interpretacao fisica e, ou, geo-
métrica clara do conceito das derivadas de ordem generalizada e sdo poucas as iniciativas
aceitas com esse intento.

Ao contrario do que ocorre com as derivadas de ordem inteira, onde essa interpretacao
fisica e, ou, geométrica é mais evidente (CAMARGO e DE OLIVEIRA, 2015; CRUZ,
2004).

Definicao 5. Seja f uma funcao da classe C e seja ;> 0. Seja n o menor inteiro maior

que p. A derivada fracionaria de f de ordem p é definida como

D! f(t) = D"[D™*f(t)] pw>0, t>0
a1

D10 = S o 0= 97 e o

na qual &« = n — p > 0. Assume-se aqui, que D" = D" = D"D~“. Isso resulta, como

0 \ \ ) 1 i
0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.08 0.08 0.07 0.08
Termpa [5]

Figura 7: Resposta ao impulso.
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pode ser visto em CRUZ (2004), de que D" é uma continuac¢ao analitica do operador

fracionario D™#. A equacgao 61 é a conhecida derivada no sentido de Riemman e Liouville.

Fazendo p € Z e u > 0, entao D" f(t) pode existir para t > 0, caso f(t) tenha D" f(t)
sobre J, entdo f(t) pertence a classe C, isto é uma fungdo continua e diferenciavel, cuja

derivada também ¢é continua e derivavel. Logo

dr pp1 L[t 1-1
G0 = 55 [ H@ae = s [ e

= D"IDTf(t) = D" f(t), (62)

que retoma a classica derivada de ordem inteira.

Um dos notaveis inconvenientes do calculo fracionario é a ndo nulidade apresentada pe-
las derivadas de uma funcao constante, no sentido de Riemann-Liouville, segundo Samko,
Kilbas, e Marichev (1993), o que resulta numa dissipa¢do nao nula para um sistema em
equilibrio, invalidando assim, a causalidade.

De acordo com Mainardi (2010), as derivadas segundo Caputo alteraram a definigao

para modelo de Riemann-Liouville e sdo definidas como D¥, que tém a forma

DEf(t) =D u>0,t>0
1 TL
= —— — d,n—1<pu< 63
o [ @ =1 << (63)
sendone€Zea=n—u>0.

Nessa secao fez-se uma breve apresentacao dessa poderosa ferramenta matematica, a
qual vem para completar o calculo convencional - o calculo de ordem inteira. Maiores
detalhes sobre as defini¢oes e rigor do calculo fracionario, sugere-se a consulta das refe-
réncias: Ross (1977), Mainardi (2010), Herrmann (2011), Rossikhin e Shitikova (1995) e
Camargo e de Oliveira (2015).

3.5 Neutralizador Dinamico de Vibracoes

Os neutralizadores dinamicos de vibragdes sao classificados como controle passivo.
Esses dispositivos sao construidos com base no modelo do oscilador harmodnico e tem a
funcao de neutralizar a amplitude de vibracao do sistema primario.

Efetivamente, a instalacdo dos neutralizadores resulta na redistribuicao das frequén-
cias naturais e, por essa razao, a denominagao neutralizador dindmico de vibracao seria
a mais apropriada (LOPES et al., 2004).

No presente texto prevalecem as expressoes neutralizador dinamico de vibragoes ou
apenas neutralizador de vibragoes. Eventualmente, o termo absorvedor dindmico de vi-

bracoes, ou absorvedor de vibracoes, foi utilizado. Uma vez que essa denominacgao é
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amplamente empregada na literatura.

O projeto desse sistema auxiliar tem no processo de sintonizagdo uma de suas eta-
pas principais, o qual consiste na sintonia da frequéncia natural do neutralizador com a
frequéncia natural, ou de excitagdo, do sistema primario. Por conseguinte, os parametros
do sistema auxiliar sao determinados, isto é, a massa, rigidez e o amortecimento.

Em sintese, ajustam-se esse parametros de tal forma que a frequéncia natural resul-
tante seja igual a frequéncia da fonte de vibragdo que se deseja controlar.

Percebe-se na pratica que somente alguns poucos modos sao importantes na composi-
¢ao da resposta vibratoria do sistema, dentro de certa faixa de interesse. Logo, a solucao
pode ser restrita a apenas alguns autovalores e autovetores (BAVASTRI, 1997; CECCON,
2008; CRUZ, 2004).

Além disso, faz-se necessario ajustar os parametros construtivos do neutralizador, o
que implica em aplicar algum processo de otimizacao. O objetivo desse procedimento é
atribuir ao neutralizador caracteristicas especificas que proporcionem a melhor eficiéncia
possivel.

Um dos métodos de otimizagao frequentemente utilizados para construcao de neutra-
lizadores é o método dos pontos fixos. Esse método, como ja destacado, é aplicado em

sistemas ndo amortecidos, ou que possuem um amortecimento muito pequeno.

Inércia do NDV

O primeiro parametro a ser observado na construgao dos NDV’s é a relacao entre as
massas, ou seja, a razao entre as massas do sistema primario e do sistema secundario, isto
é, n=ma/m (HARTOG, 1956; MEIROVITCH, 2001; RAO, 2011).

Uma relagdo proposta por Espindola, Pereira, Bavastri, e Lopes (2009) para sistemas

com multiplos graus de liberdade (MGDL) é dada por

p
Hsj = (Z maigbiisﬂ') /mSj —J=1..p (64)
=1

onde ¢y,s; ¢ um elemento do autovetor normalizado da linha k; e coluna s;.

Verificou-se experimentalmente que a razao de massas deve ficar dentro dos limites
0,1 < p = mafm, < 0,25 (CRUZ, 2004; ESPINDOLA et al., 2005; HARTOG, 1956).
Logo essa restricao define uma proporcao entre os dois sistemas, onde o sistema auxiliar
nao produzira alteracao significativa no sistema composto e, ao mesmo tempo, preserve
a sua capacidade de neutralizar os efeitos da vibracao no sistema primario. Isto, conse-
quentemente, limita o tamanho do NDV.

A partir dessa razdao de massas pode-se encontrar uma relagdo equivalente para as
inércias do sistema torcional composto.

Essa relagao, definida por p; = Ie/1,, é obtida através do uso dos momentos de inércia
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de massa de cada um dos elementos, ou seja, I, = 1/2mr? e I, = 1/om,(r% +r%). Onde I,
¢ o momento de inércia de massa do sistema principal (disco de inércia), I, é o momento
de inércia de massa do neutralizador. r; é o raio do disco de inércia, rg e r; sdo os raios
exteno e interno do anel sintonizador, respectivamente.
Logo, a razao de inércia (equacao 65) é calculada como
Lo ma(ry+r])  (rg+7])

= -_— = . 65
Hr I, my T% H 7‘% ( )

Rigidez do NDV

Uma associagdo entre o médulo de armazenamento (do material viscoelastico) e a

rigidez ¢ estabelecida pela equagao
K, =LG) =9G(Q)[1+in(Q)], (66)

onde, como j& definido anteriormente (Equacao 29), n(€2) = ImlGe()]/re[c.(2)] € o fator
de forma é dado por L = A/h (Figura 8). Por sua vez, a frequéncia, em que o fator de

perda é maximo, é calculada pela relagao

1/G,\ 2
Qm_b(%) ' (67)

A frequéncia anti-ressonante (£2,) do neutralizador, utilizando materiais viscoelasticos,
devera ser ajustada de forma a se aproximar ao maximo do valor de €2,,. Fazer ), = 2,
passa, entao, a ser um dos requisitos de projeto do NDV.

Os valores para a frequéncia maxima podem ser calculados a partir da equacao 67 com
os dados das propriedades do material viscoelastico.

Na sequéncia, apresenta-se um elemento de material viscoelastico sob cisalhamento
puro. Pode-se observar na figura 8 a indicagdo da altura h (ou espessura do inserto), b,

a largura e a area A sob carregamento do elemento polimérico.

Figura 8: Elemento viscoelastico sob cisalhamento

O fator de forma ¢é calculado com base na geometria do elemento polimérico e depende
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Figura 9: Monograma de Frequéncia Reduzida
Fonte: BAVASTRI et al. (2008).
da drea (A) e da espessura (h). Assim, a rigidez dindmica é dada por
A
K.(Q) = LG.(Q) = EGC(Q)’ (68)

onde L é o fator de forma do inserto viscoelastico.

Uma forma de se obter o médulo de armazenagem e o fator de perda, para uma
determinada temperatura e para alguns materiais, ¢ com o auxilio de monogramas de
frequéncia reduzida (Qg).

Esse monograma pode ser utilizado acompanhado-se a linha vermelha na figura 9. Isto
é, entra-se com a frequéncia desejada, na ordenada a direta do monograma, e segue-se na
horizontal, para a esquerda, até encontrar as linhas isotermas. Escolhe-se a temperatura
de interesse. Na direcao vertical, os pontos sobre as curvas apontados pelas flechas, darao
o médulo de armazenamento (curva superior) e o respectivo fator de perda (curva inferior).
Nessa mesma direcao, seguindo para baixo até a abcissa, tem-se a frequéncia reduzida.

Essa frequéncia é dada pela relacao Qg = ar(T,,)S2, onde ar é conhecido como fator
de deslocamento (conforme a equagao 49), T, é a temperatura de trabalho (escolhida) em
escala absoluta.

A caracterizacao dindmica de uma ampla gama de materiais pode ser obtida langando

mao do principio da superposicao de frequéncias. No qual, a mudanga de uma propriedade
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com a temperatura é equivalente a um deslocamento em relagao ao eixo da frequéncia da
curva de mesma propriedade (CECCON, 2008; MOSCHEN, 2006; SILVA NETO, 2004).

O valor do médulo dinamico é dado pela equagao

_ Go 4 (G + Go) () cos(5) + Goo (Q20)**

G'(Q 69
() 1+ 2(Q2b)> cos(75*) + (€2b)2> (69)
e o respectivo médulo de dissipacao ¢ dado por
G — G,)(020) o
G//<Q) — ( )( ) Sen( 2 ) . (70)
1+ 2(Qb)« cos(75*) + (€2b)2>
A respectiva ordem fracionaria é calculada da forma
2 2V GG + (Goo + Go)\/1 4+ s
o = —arcsen |Nmsz(Goo — Go) —3 . (71)
m Nmaa(Goo + Go)? + (Goo — Go)?

Reforga-se que a notacao relativa a temperatura foi suprimida por questoes de simpli-
cidade de notacdo. Nao obstante, as propriedades do material polimérico sdo sensiveis a
variacao desse parametro. No entanto, nesse trabalho nao se fez uma avaliagao profunda

da influéncia desse parametro.

3.5.1 Quantidades Equivalentes Generalizadas

A medida que os neutralizadores dindmicos de vibracdo sdo introduzidos no modelo
do sistema primério, cresce o nimero de graus de liberdade do sistema composto. Assim,
havera tantas equagoes do movimento quanto o nimero de graus de liberdade.

Consequentemente, a complexidade do modelo matematico aumenta em decorréncia
do nimero de equagodes que precisam ser resolvidas.

Além disso, a inclusao desses novos elementos tem impacto direto sobre a massa do
sistema fisico (estrutura mecénica).

Uma estratégia para amenizar os efeitos relacionados a introducao desses sistemas au-
xiliares ¢ langar mao do conceito de quantidades equivalentes generalizadas.

Esse conceito permite a transformacao de coordenadas usando a matriz modal do sis-
tema primadrio, que é invariante durante o processo de otimizagao do neutralizador (CRUZ,
2004).

Segundo Espindola, Bavastri, e Lopes (2008), a partir dessa transformacao de coorde-
nadas, pode-se obter o espaco modal do sistema composto sem a necessidade de resolver
um complexo problema de autovalor. Condicao esta, necessaria, caso todos os graus de
liberdade fossem levados em conta.

De acordo com essa teoria, pode-se, entao, escolher apenas as coordenadas correspon-
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dentes a faixa de frequéncias de interesse, onde o problema de resposta mais intensa esté
presente. Com isso, consegue-se conter o nimero de equagdes governantes por resolver
(BAVASTRI et al., 2008). O exemplo a seguir é apresentado para ilustrar como esse
principio pode ser aplicado.

A figura 10 mostra esquematicamente um neutralizador, de inércia I, e deslocamento
angular 6,(2), instalado sobre a drvore de um rotor. Esse rotor tem deslocamento angular

6(€2) e atua sobre ele um torque 7'(€2).

Figura 10: Modelo simples de NDV com MV.

O elemento de inércia esta conectado ao rotor através de um material viscoelastico de
rigidez K;(2) = LG.(Q2), onde L é o fator de forma, e G.(2) = G()[1 +in(2)] o médulo
de cisalhamento complexo. T'(€2) representa os esforcos (Momentos) transmitido pela
arvore ao neutralizador. Adotou-se como sentido positivo de giro dos elementos aquele
indicado pela flecha mais a direita.

Na sequéncia, é feita a andlise do diagrama de corpo livre (DCL) do neutralizador,
esbocado na figura 11. A partir ,da observacao do dcl extrai-se as equagoes para a deter-
minac¢ao dos parametros equivalentes.

Com base nesse procedimento, tem-se o seguinte sistema de equacoes

KAQ)[6(02) — 0,(Q)] =T(Q) (72a)
—QL0,() + Ki(Q)[6.(2) - 0(2)] =0. (72b)

O fator de forma é calculado como L = 4/n, em que h é a espessura do material e A é
a area sob carregamento (como apresentado na figura 8). Os deslocamentos angulares do
rotor e do neutralizador sao indicados por 6(€2) e 0,(£2), respectivamente.

Isolando o deslocamento angular 6(€2) em 72b, resulta em

K ()

B K,(Q) — Q1,
OK(Q) -2,

ea(Q> Kt(Q>

0(2) ou 0(Q) = 0a(92), (73)
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Figura 11: Diagrama de corpo livre do NDV.

introduzindo este resultado na primeira relacao da equacao 72a. Assim,

Ki(Q)
- K(Q) — 2,

K ()

T(Q) = K,(Q) |1 0(). (74)

Portanto, T(Q) = K[(Q)6(Q), em que K} é a rigidez equivalente percebida pela arvore,
devida a inércia introduzida no sistema em razao da presenca do neutralizador.
Logo, da equagao 73, para que o sistema principal nao se desloque (6(£2) = 0), iguala-se

o numerador igual a zero, tem-se

Kt(Qa) — LGC(QG) _ LG(Q>(1 +Z7](Q))

02 — -
a Ia -[a ]a ’

(75)

que resulta na frequéncia de anti-ressonancia. Lembrando que ¢ = y/—1 indica parte
imaginaria e n(Q2) o fator de perda do material viscoelastico.

Da equagao 74, a rigidez equivalente, pode ser escrita na forma

K2, LG(Q)Q2,
T 2L, - K,(Q) 2L - K,(Q)

K(9) (76)

Adotando-se as definigbes LG.(2) = LG.(Q,)r(2), ¢ = 2/a, e as substituindo na

equacao da rigidez equivalente (Equagao 76), pode-se reescrevé-la como

r(@)(1 —in(2))
e —r(Q)(1 —in(Q))

Deve-se observar que T'(£2) é transformada de Fourier do torque resultante f;(¢) agindo

KHQ) = ,9? (77)

no rotor e, portanto, experimentado pelo neutralizador no ponto de instalagao.
Sabe-se que a relagdo entre a rigidez dindmica K (€2), inércia dindmica M (Q2) e impe-
dancia Z(Q) é K(Q) = —Q*M(Q) = iQZ(Q).
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Nota-se que a equagao 77 pode ser separada e expressa de foma semelhante a
T(D) fp) = —m Q% + iQc. ().
Portanto, através dessa anédlise, chega-se aos conhecidos pardmetros equivalentes (ES-

PINDOLA et al., 2009). Sendo que a massa equivalente é computada por

r(){e® — r(Q1 - n*( )]}

) = @ @@ )
e o amortecimento equivalente por
Ce(Q) _ ]aQaT<Q){€2 B T(Q)[l B 772(9)]} (79)

(€2 = r(Q)P + [r( ()]

Outas relagoes com quantidades equivalentes generalizadas podem ser encontradas em
Bavastri (1997).

Sistema torcional com maultiplos graus de liberdade

Semelhante a formulagao para o sistema com um grau de liberdade, equacao 1, o

sistema com multiplos graus de liberdade, na forma torcional, é dado pela equagao
M(t) + Cig(t) + Kig(t) = f (1), (80)

na qual M, C; e K, sao respectivamente, as matrizes inércia (Eq. 15), amortecimento e
rigidez torcionais (Eq. 20). Sendo ¢(t) o vetor contendo as coordenadas generalizadas;
q(t) e G(t) sao as derivadas temporais; e f(t) é o vetor forcamento generalizado, contendo
a f;(t) forga ou torque, agindo sobre o rotor.

Considerando o caso de vibragdo livre, f(t) = 0, a solu¢do adotada para resolver o
sistema de equagdes homogéneas é ¢(t) = @e“, emque ¢ = [C1,Cs, ..., C,]*. Substituindo

essa solucao na equagao 80, resulta em
[s*M + sC; + K]¢ = 0. (81)

Como a solucdo trivial ¢ = 0 ndo tem sentido, entdo faz-se det[s*M + sC; + K] = 0,
que resulta no polindémio caracteristico de ordem 2n. Cujas raizes si, Sa, ..., So, SA0 0S
autovalores. Substituindo cada uma dessas raizes na equagao 81, determina-se o respectivo
vetor ¢;, de valores relativos, denominado autovetor, ou modos naturais de vibragao.

Considerando o caso particular de um sistema nao amortecido, tem-se a equacao 80
(M + K¢ = 0, podendo ser escrita na forma K;¢ = QQM@. Os autovalores desse

problema sao imagindrios puros conjugados, ou seja, s; = ); e s

*
J
complementares para essa fundamentacao estao disponiveis no anexo, em ortogonalidade

= —if), relagoes

dos autovetores.
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Uma forma conveniente de analisar a equagao 80 é no dominio da frequéncia. Pois, o
comportamento dos materiais viscoelasticos sdo descritos nesse dominio.
Portanto, aplicando a transformada de Fourier (§) na equacdo governante, tem-se
[—Q2M +iQC; + Ki)Q(Q) = F(Q), (82)

em que F(q(1)) = Q() e F(£(1)) = F().

A versao de vibragao livre do sistema 82 resulta na equagdo homogénea
[—Q*M +iQC, + K,JQ(2) = 0. (83)

Definindo-se as relacdes €} = —is; e ¢ = Q(§2), percebe-se que as equacoes 81 e 83
sao equivalentes. €); ¢ a j-ésima frequéncia natural ou prépria do sistema nao amortecido,
que pode ser complexa, caso haja algum tipo de dissipacao de energia.

Os autovetores, por sua vez, formam uma base ortogonal e as equag¢oes de movimento,
quando representadas nessa base, podem ser desacopladas, assim como as respectivas so-
lugoes (RIPPER NETO, 2007).

Logo, para desacoplar esse sistema de equagoes, usa-se uma transformacao de coorde-

nadas, definida como
Q) = YP(Q). (84)

Levando essa transformacado a equacao 82 converte-se, assim, as coordenadas fisicas

(Q(R2)) em coordenadas principais (P(t)), que resulta em
[~ QM +iQC; + K, ]UP(Q) = F(Q). (85)

Pré-multiplicando a equacdo 85 e por W', que é a transposta da matriz modal orto-
normal, e substituindo-se N(Q) = U7 F(Q), tem-se

[—Q%1 + TG0 + AJP(Q) = N(Q), (86)

na qual, I é a matriz identidade. Em relacdo a W7C,¥, nio se pode afirmar que seja
diagonal, sabe-se, entretanto, que essa matriz é aproximadamente diagonal em estruturas
com baixo amortecimento.

Pode-se, contudo, aplicar modelo de amortecimento viscoso, ou histerético, proporci-
onal para normalizar a matriz U7 C,¥ (EWINS, 1984).

No caso do amortecimento viscoso proporcional, pode-se modela-lo da seguinte forma

Ct = CL()Kt + CllM, (87)
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na qual ag e a; sdo os coeficientes de Rayleigh. A relagdo entre o amortecimento e a

frequéncia natural é

QAo Qn
y = —— —. 88
G %, +a; 5 (88)
Para determinar os coeficientes ag e a;, usam-se dois fatores de amortecimento, (; e
C;, assim

i 1 Q~_1 Qz Q
Gl _ L] X o, (89)

gj 2 QJ_ Qj aq

onde €); e ) sao frequéncias relativas aos modos escolhidos.
No caso particular ¢; = ¢; = ¢, tem-se

2
ay = T e ag — Qin(J,O (90)

Qi+

Assim, pré-multiplicando a equacio 87 por U7 e pés-multiplicando por U, tem-se

\I!TC’t\If = Oé[\ ktr \‘] + ’}’[\ [r \1] = [}\ Ctr \1]’ (91)

resultando, dessa forma, na diagonalizacdo da matriz amortecimento. O termo ¢ é a
constante de amortecimento e I, a inércia modal. A notagao [\ \/] e diag( ) sdo
equivalentes e indicam a matriz diagonal.

Definem-se as seguintes relagoes (., = ¢r/ec., a razao de amortecimento, ¢, ¢ amorte-
cimento critico. ¢ = 21,8,.¢,.

Relembrando que o indice t indica tratar-se de um parametro torcional e r esta rela-
cionado ao modo de vibragao.

Inserindo essas relacoes na equacao 86
[— Q21 4 iQdiag(2¢.Q,) + A]JP(Q2) = N(Q). (92)

Aplicando a transformada de Fourier nessa equacao, resulta em
—QF 442 ¢ Q. Q + Q2 P(Q) =9 F(Q). (93)

O espago gerado por esta transformagio recebe o nome de espa¢o modal (onde P(€)
sdo as coordenadas principais). Nesse espago, as equagoes estao desacopladas. Isto per-
mite resolver cada uma dessas equacoes separadamente, similar ao que foi feito com o
sistema de um grau de liberdade (BAVASTRI, 1997).

Conforme pode ser observado em 86, as matrizes foram diagonalizadas e, portanto,

houve o desacoplamento das equacoes.
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Rearranjando os termos da equacao 93, tem-se

1
— T
Py = —02 442 (9,0, + 02 VIR, (94)

Como a transformada Fourier da equac¢ao 84 tem a forma de Q(2) = WP(Q2) e subs-

tituindo essa relacao em 94, tem-se
Q) = H(Q2) F(?). (95)

Onde H(R2) é a fungao resposta em frequéncia ou receptancia. Assim, a FRF para o

k-ésima coordenada generalizada, excitada na s-ésima coordenada seréa dada por

- \Pkr\:[jsr
s Q) = y 96
() ,;—Qufzzﬂzmm (96)
de forma similar, a matriz receptancia do modelo histerético é calculada como
= v rqjsr
ars(Q) = , (97)

=02+ Q2 020,02

Sistema composto

A inclusdo dos neutralizadores de vibragoes acrescentariam, em primeira analise, no-
vos graus de liberdade ao sistema. No entanto, aplicando-se o conceito de quantidades
equivalentes, percebe-se que ha uma alteracao nas matrizes inércia e amortecimento do
sistema composto e, portanto, as equagoes governantes do sistema composto podem ser
escritas apenas com as coordenadas generalizadas do sistema primario.

Define-se, deste modo, o sistema composto na forma

[—Q2M° +iQCF + K|Q(2) = F(), (98)
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respectivamente a inércia é dada por

0 0
[eQ1
M= M+ M= M+ (99)
Leqy
0 0
e a matriz amortecimento por
_0 0—
i
ngct+Cf:Ot+ (100)
Cfp
0 0

O sistema composto nao se tornara desacoplado, pois, parte das matrizes M“ e Cf
conterao os termos equivalentes.

Apesar do modelo analitico de uma estrutura mecanica possuir um grande nimero de
graus de liberdade, nas aplicagoes praticas, percebe-se que apenas alguns poucos modos
tem maior contribuicao a vibracao mais intensa do sistema.

Isto posto, toma-se apenas os autovalores de interesse, aqueles relativos aos modos que
se deseja controlar. Reduzindo o problema envolvendo um grande nimero de graus de
liberdade para outro menos complexo, envolvendo a andlise de alguns poucos autovalores.

Propoe-se, assim, a transformacao de coordenadas para o sistema primério truncado

na forma
Q) = 2P(), (101)

em que P(Q) é um vetor 2 x 1 e 71 < n. Levando essa transformacio (Equacdo 101) para

equacao 98 e pré-multiplicando pela matriz modal truncada 7, tem-se
[—Q*(diag(I;) + M¢(Q)) + iQ(diag(&;) + C°(Q)) + diag(k;)|P(Q) = N(Q). (102)

Onde, N(Q) = ®7P(Q) e essa equagdo 102 é a forma truncada de 98.
Os elementos de M€, dependentes da frequéncia €, como visto na defini¢do dos par-

metros equivalentes, sao dados por:

ST

~ p ~ ~ ~ ~
Msr(Q) = meq)siq)ri e C° (Q) = meq)siq)ri' (103)
i=1 i
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Logo, agrupando-se os temos de 102

D(Q) = D,(Q) — Q*M* +iQC*(Q), (104)

em que

D,(Q) = diag(—L;0? +iQ¢; + k). (105)

Para encontrar a solucdo em coordenadas fisicas, leva-se a equacdo 104 em 102, a
qual fica na forma P(Q) = D(Q)"'N(Q) ou P(Q) = D(Q)'®TF(Q), substituindo-se esse

resultado na equacao 101, que fica como

Q(Q) = D(Q) T EF(Q). (106)

Portanto, fazendo a equivaléncia entre a equacao 106 com um sistema de um grau de

liberdade, pode-se calcular a receptancia do sistema composto:
a(Q) = dD(Q) 1T, (107)

um de seus elementos pode ser calculado como

s (Q) = zzjzzj[) Dy (108)

Essa matriz resposta em frequéncia pode ser calculada caso os pardmetros modais do
sistema primaério e as caracteristicas dos neutralizadores forem conhecidos.

Uma das informacoes importantes para o projeto do neutralizador dindmico esta
relacionada ao valor da massa dessa estrutura auxiliar. Deve-se estabelecer um equilibrio
entre a massa do neutralizador e a massa do sistema primario.

Segundo Cruz (2004), para se definir a massa do neutralizador pode-se levar em
conta a relagdo de massas, como estabelecida por Hartog (1956). No entanto, essa é uma
relacdo para um sistema com um grau de liberdade. Deve-se, portanto, extrapola-la para
sistemas de multiplos graus de liberdade.

Logo, despreza-se o acoplamento da equagao 101 e faz-se uma analise modo a modo.
Como visto anteriormente, essas equagoes sao acopladas, porém, elas sao diagonalmente
dominantes. Portanto, utiliza-se essa aproximacao para definir a massa do neutralizador,
o que garante um bom desempenho (ESPINDOLA et al., 2009).

Dessa forma, I° é a inércia e C¢ o amortecimento equivalentes de cada neutralizador
fixados a estrutura da maquina. Por simplicidade de analise, pode-se considerar os p

neutralizadores terem o mesmo tamanho.
[—QQ (Ij +1°(2) > <I>§j> + i (éj + ()Y q>§j> + kj] P(Q) = N;(Q), (109)
i=1 i=1
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sendo j =1,2,--- 7 e H;(Q) = Pik;/N;, portanto

k.
H;(82) = > TR SR : . (110)
(k) — Q2T+ 106,) + S0y B2, (— 1) + 120 ()
Para um sistema com um grau de liberdade, a admitancia assume a forma
k
H(Q) = (111)

(k — Q21 + i) + (—Q21°(Q) + Q= (Q))

Conceitos de otimizacao

A introducao dos neutralizadores dindmicos de vibragoes tem como objetivo eliminar
ou reduzir as excessivas trepida¢oes na estrutura principal.

Foram ressaltados alguns aspectos que cercam a construcao dos neutralizadores, como
o processo de sintonizacao, por exemplo. Onde, utiliza-se a frequéncia do modo de vibra-
¢ao que se deseja controlar para obtencao dos parametros construtivos desse dispositivo.

Entretanto, esse procedimento pode resultar em uma ampla gama de escolhas, devido
as possiveis combinagoes entre os pardmetros fisicos dessa estrutura (massa, rigidez e
amortecimento) no processo de sintonizagao.

Em razao disso, é necessério utilizar algum processo que auxilie a busca daqueles para-
metros que atribuirao ao neutralizador maior eficicia na funcao de atenuar as amplitudes
de vibragoes. Tais parametros sao denominados parametros 6timos e ao processo de pro-
cura dos valores correspondentes, define-se como otimizacao.

Evidencia-se, todavia, que a busca pelo valor 6timo nao trata-se de uma escolha tnica,
mas sim, de selecionar a alternativa, entre as varias possiveis, que proporcionara o melhor
resultado.

Segundo Hartog (1956) (Jacob Peter Den Hartog, 1901-1989) e Rao (2011), o processo
precursor de otimizacao, aplicado na construcao de neutralizadores, é o conhecido método
dos pontos fixos. O procedimento consiste em ajustar as ordenadas desses pontos, rela-
tivas a resposta do sistema, fazendo-as coincidir e, conjuntamente, terem sua amplitude
reduzida.

Esses pontos, cuja posicao ¢é estabelecida segundo os parametros do sistema,
apresentam-se quando da sobreposicao grafica das curvas de resposta do sistema com-

posto sobre a do sistema primério (Figura 12).
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Resposta do sitema composto - Amortortecimento Viscoso
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Figura 12: Pontos fixos.

O método de otimizacao por meio dos pontos fixos ¢ implementado fazendo-se esses
pontos terem a mesma ordenada (indicados pelas flechas na figura). Isto é, o minimo valor
do médulo da resposta é encontrado quando os pontos fixos estiverem a mesma altura e os
picos préximos a estes (CRUZ, 2004), linha traco-ponto em vermelho, conforme ilustrado
na figura 13.

Nao obstante, como destacado anteriormente, verifica-se que em sistemas fisicos sem-
pre havera algum amortecimento, logo, isso implica na inexisténcia de tais pontos fixos
(BAVASTRI, 1997).

Assim, de forma alternativa a esse método, ao invés da utilizacao desses pontos, uma
vez que estes nao podem ser determinados, escolhem-se as frequéncias em torno do modo
onde o sistema apresenta maior resposta.

Observa-se, porém, que na tentativa de se determinar os parametros que atribuam a
melhor performance ao neutralizador, forma-se uma nuvem de pontos préximos dessas
frequéncias.

No caso em tela, esse processo refere-se a determinacao dos parametros fisicos do neu-
tralizador. Portanto, a configuracao dimensional desse dispositivo, produto desse processo
de otimizacao, permite a construcao de um neutralizador capaz de minimizar a maxima
amplitude da resposta do sistema primario com o menor impacto sobre a massa dessa
estrutura.

A otimizacao dos parametros fisicos do neutralizador é alcancada igualando-se as de-
rivadas da resposta do sistema primdrio a zero, em cada ponto invariante (ponto fixo).
Esse procedimento resulta na obtencao dos respectivos valores de amortecimentos. Por

conseguinte, de posse desses valores, pode-se calcular o amortecimento médio.
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Figura 13: Otimizacao pelo método dos pontos fixos.

Esse método, porém, baseia-se na idealizacao de uma estrutura priméaria sem amorte-
cimento. Contudo, como ja exposto, um sistema fisico real possui, de fato, algum tipo de
dissipagao.

Portanto, nas estruturas priméarias esses pontos fixos inexistem e, assim, uma forma
alternativa de analise é implementada. Por exemplo, em substituicdo aos pontos fixos,
procede-se a analise em uma faixa de frequéncias.

Percebe-se, todavia, que as diversas curvas de respostas - obtidas a partir da variagao
do amortecimento do sistema secundario - formam uma nuvem de pontos em torno das
frequéncias limites da banda escolhida.

O problema gerado ¢é escolher os pontos, dentre os varios possiveis, que resultem em
ordenadas aproximadas e com as menores amplitudes.

A simples observagao do exposto nas linhas que se antecederam leva, logicamente, a
formulagdo do problema de otimizagao.

Por definigao, essas questoes de otimizagao envolvem a solugao dos problemas de maxi-
mizagdo ou minimizacao de uma fungao, com uma ou mais varidaveis. Em um determinado
dominio que, frequentemente, deve atender a certas restrigoes.

Basicamente, as rotinas computacionais desenvolvidas para resolver esse tipo de pro-
blema sao deterministicas ou probabilisticas.

Fundamentalmente o problema de otimizagao é constituido por:
» variaveis de projeto, que se alteram ao longo do processo de otimizagao;

o restrigoes, que sao fungoes de igualdade ou desigualdade sobre as variaveis de pro-

jeto, as quais limitam ou estabelecem critérios de variagoes;

e espaco de busca, o qual é o conjunto, espago ou regiao que contém as solugoes
possiveis, ou viaveis, sobre as variaveis de projeto. Sendo esse espago delimitado

pelas restrigoes;

« funcao objetivo, funcao de uma ou mais variaveis, que se pretende otimizar, ou seja,

minimizar ou maximizar;
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e ponto 6timo, ponto definido pelas varidaveis de projeto, os quais maximizam ou

minimizam a funcao objetivo;
e e o valor 6timo, que é o valor da func¢do objetivo no ponto 6timo.

De forma geral pode ser apresentado como:

minimizar f(z) onde f: R™ — R
com z € R™

sujeito a

hi(z) =0 i=1,2,3,---,m;

g9i(z) 20 J=12,3,--,1;

Sendo f(x) a fungao objetivo, h;(z) e g;(z) as condigbes de igualdade e desigualdade.
A regiao viavel estd localizada na intersecao dessas restrigdes, onde o conjunto de pontos
se concentra.

Os problemas de otimizagao resolvidos pelos métodos classicos podem ser separados em
duas classes, conforme as caracteristicas da funcao objetivo e restricdes, em programacao
linear e programacao nao linear.

Na programacao linear a funcao objetivo e as restrigoes sao fungoes lineares da variavel,
ou variaveis, de projeto.

Ao passo que, na programagao nao linear, a fungao objetivo ou alguma das restrigoes

sao fungdes nao lineares da variavel de projeto.

Otimizacgao nao linear

Pela técnica de otimizacao nao linear a formulagao do problema se da da seguinte

forma. Achar X que minimize f(X) = o max (la(2, X)), sendo X; < X < Xo.
104362

f:R™ — R é a funcdo objetivo nao-linear, X € R™ é o vetor de projeto. C; = (@1 + )/
é um fator de escala, refere-se a frequéncia média na faixa de interesse.

Para a implementacao das técnicas de otimizacao sera empregado um pacote comercial
conhecido como ModeFrontier®, o qual tem interface com o Matlab®. Aqui este software
sera utilizado apenas como uma ferramenta de desenvolvimento - devida a sua versatili-
dade de configuracao e integragao com outros pacotes de modelagem. Naturalmente, esta
pode ser substituida por qualquer outro solver, inclusive do proprio Matlab. Assim, a
rotina de programacao desenvolvida ird conciliar a modelagem com uma ferramenta de
otimizacao. O propdsito de aplicar-se métodos de otimizacao é auxiliar na escolha dos

parametros do material viscoelastico do neutralizador.
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Capitulo 4

Bancada Experimental

4.1 Introducao

A bancada experimental utilizada nessa pesquisa é uma adaptacao da bancada
construida por Abrantes e Michalski (2002) e usada no trabalho de Michalski (2004), em
que o objetivo foi determinar o comportamento dindmico de mancais hidrodindmicos.

Nesta oportunidade, essa bancada foi preparada para receber os elementos necessarios
a pesquisa sobre os neutralizadores dindmicos de vibragao viscoeldsticos. As principais
mudangas foram realizadas no didmetro do eixo do rotor - substituiu-se a barra de &8
mm pela de g10 mm -, a introducao das estruturas de nylon com o suporte de escovas,
que compoe o sistema de medi¢ao e alimentagao - esses projetados com base no principio

de slip-ring (PINTO, 2007) - e a inclusdo do sistema de excitagao torcional.

Figura 14: Bancada Experimental.

Formam a bancada experimental (Figura 14): o motor de acionamento (8); uma barra

de aco SAE 1045 (nao indicada, denominada eixo, de @10mm x 1000mm); trés mancais
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com rolamentos rigidos de esferas (1, 2, 3); trés estruturas de nylon (4, 5, 7), que acomodam
os suportes de escovas; o sistema de excitagdo (6); inversor de frequéncias (10); a mesa de

ferro fundido (11); e a base de concreto (12).

Rotor do Motor

{Mucleo) \

Disco (¥,

De
Inércia \

Disco
De
Excitagdo

Eixo

Figura 15: Rotor.

Como pode ser observado na figura 15, o rotor é formado pelo eixo, discos de inércia e
de excitagao, formando a arvore do rotor do sistema rotodinamico, que por sua vez é co-

nectada ao eixo do motor de acionamento através de uma acoplamento rigido (Figura 16).

Figura 16: Acoplamento rigido.

O rotor apoiada-se em mancais com rolamentos rigidos de esferas numerados de 1 a
3, como indicados na figura 14, sendo os mancais de nimero 2 e 3 os mais afastados do
motor de acionamento. O objetivo desse arranjo na montagem foi minimizar os efeitos
da vibragao lateral sobre o disco de inércia - situado entre os mancais 1 e 2 -, devido ao
desbalanceamento do disco de excitacao.

Apresenta-se na figura 17 o disco de inércia, onde 17a e 17b referem-se ao modelo
em SolidWorks (SW) e o disco usinado, respectivamente. Nota-se nessas figuras uma das

op¢oes de fixacao dos acelerébmetros, na forma de ranhuras axiais no didmetro maior.
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(a) Modelo do Disco (SW). (b) Disco de Inércia com MEMS.

Figura 17: Disco de Inércia.

O motor de acionamento marca WEG (Figural8b), 2 polos, poténcia de 0,25 kW e cor-
rente 1,3 A, rotacao nominal 3390 rpm é energizado através de um inversor de frequéncia,
modelo WEG CFW 08 (Figura 18a). Com esse equipamento pode-se controlar a rotagao

do motor de acionamento e, dessa forma, o giro do rotor.

(a) Inversor CFW 08. (b) Motor.

Figura 18: Sistema trifasico de inducgao.

Fonte: www.weg.net.

A configuracao desse inversor de frequéncias pode ser realizada com a entrada dos
parametros diretamente no painel frontal - conhecido como interface homem-maquina
(IHM) - ou por meio de software, via porta de comunicagao serial do equipamento. Os
parametros principais ajustdveis sdo: a frequéncia de alimentacdo do motor; rampa de
aceleracao e de desaceleracao; os parametros de partida e parada do motor; e inversao
do sentido de rotacdo. H& ainda a possibilidade de efetuar alguns comandos a distancia,

de forma remota, por meio de um cabo ligado aos bornes de entrada do inversor (Figura
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18a).

Define-se operacao remota como aquela feita a distancia, longe do local onde o
trabalho esta sendo realizado ou a maquina esta em funcionamento. Esse comando pode
ser realizado com algum circuito de raio frequéncia ou por meio de cabos (chicotes).

O funcionamento do sistema de excitagdo baseia-se na forca de desbalanceamento
produzida por uma massa desbalanceada, montada na extremidade do eixo do motor CC.
Essa massa desenvolve uma orbita composta pelo movimento de rotacao, em torno do
eixo do motor CC, e translacao, ao redor do eixo do rotor. Assim, ao acionar-se o motor
CC, uma forca de desbalanceamento é gerada. O efeito dessa forca é variar a velocidade
de rotagao do rotor (aceleragao e desaceleragao do disco), produzindo, dessa forma, uma
oscilagao angular.

Nas figuras mostradas em 29 sao indicadas a posicao do motor CC, da massa
desbalanceadora e de uma massa de balanceamento, a qual foi instalada com o objetivo
de equilibrar as massas do disco de excitacao.

Devido a disposi¢ao dos elementos ao longo do comprimento do rotor, com o sistema
de excitacdo entre os ultimos dois mancais, o efeito de vibragdo torcional deve ser
destacado e a influéncia de outro modos, diminuida.

A frequéncia de excitagao de desbalanceamento pode ser ajustada manualmente, de
forma remota, com o auxilio de um potencidmetro, que permite variar a rotacao do
motor CC de 0 a 6500rpm. O circuito eletronico que executa essa operacao é mostrado
na figura 19. Trata-se de um circuito PWM (Pulse Witdth Modulation ou Modulac¢ao de
Largura de Pulso).

Figura 19: Controlador PWM.

Esse circuito PWM, em particular, tem como caracteristica o controle de motores CC
de tensao 0 até 12V e corrente de 0 até 20A. A tensdo de alimentagdao pode ser feita
através de uma bateria ou uma fonte de 12V. Invertendo-se a polaridade da ligacdo do

motor, muda-se o sentido de giro.
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Para transmissao do sinal e a alimentacdo dos sensores e do motor, foi utilizado o
principio de slip rings (Figura 20a). Esse sistema foi construido com placas e tarugos de
nylon, suporte de escovas de carvao e anéis de cobre (Figura 20).

A figura 20a mostra o suporte com trés escovas. Essa configuracao é favoravel, pois

., Ac. MEMS

Estrutura do suporte de
" escovas

Escovas de canvdo

Entrada a esquerda e
~ Saida a direita.

(a) Sistema de transmissdo de sinal. (b) Bucha com anél de cobre.

Figura 20: Esquema de montagem do slip ring.

reduz-se o risco de haver perda de contato durante a rotacao. Essas escovas sao pressio-
nadas contra o anel de cobre (20b) através de molas.

Tanto os acelerdmetro quanto o motor CC necessitam de uma alimentacao de tensao.
Com a utilizagao do sistema slip-ring é possivel levar a tensao necessaria para os acelero-
metros e o motor CC, com o rotor girando. Pode-se, desse mesmo modo, fazer a leitura
do sinal de vibracao. A ligacao entre os acelerdmetros e a placa de aquisicao de dados da

National Instruments (Figura 21) se d4 de forma direta.

Figura 21: Placa de aquisicao NI 9234.
Fonte: http://sine.ni.com/nips/cds/view/p/lang/pt/nid/208802.

Essa placa de aquisicio de dados NI 9234 tem capacidade de aquisicao de 51,2ks/s

(amostras por segundo), 24 bits e 4 canais.
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No que se refere as estruturas do sistema de alimentagao/aquisi¢ao, cada uma delas
tem capacidade para conectar uma via de alimentagdo e outra de terra, ou ligar duas
saidas de sinais. Portanto, para operar um ou dois acelerémetros sao necessarias duas
estruturas. Uma delas para alimentacao e terra e a outra para os sinais de aceleracao
medidos.

A figura 22 mostra o circuito eletronico do MEMS.

Figura 22: Acelerometro MEMS MMAT7361.

Fonte: www.freescale.com

4.2 Sistema de medicao

Como ja introduzido anteriormente, o sistema de medigao é composto por dois acelero-
metros MEMS, fixos no disco de inércia, buchas com anéis de cobre, uma estrutura com
escovas de carvao. Esse sistema ¢é responsavel pela ligacao entre a parte estatica, onde
estao a placa de aquisicao de dados e o computador, com a parte dinamica, composta

pelos acelerometros.

r

(a) Esquema de medigdo (b) Medicao de vibragdo torcional.

Figura 23: Sistema de Medicao.

Em seguida, foi realizado o ajuste do sistema de medigao (com o sistema parado).

Os sinais de aceleracao linear, devidos aos acelerometros MEMS, sao calibrados com
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o auxilio dos acelerometros modelos ICP’s (Figuras 23a e 23b). Os acelerémetros mo-

delo ICP’s, por sua vez, foram calibrados com um calibrador de acelerémetros (Figura 24).

SN

Figura 24: Calibrador de acelerometros

Fonte:PCB Piezotronics.

Os acelerometros ICP’s foram instalados em paralelo com os sensores MEMS e servi-
ram de referéncia para ajusta-los.

O resultado desse procedimento é apresentado na préxima figura 25. No lado esquerdo
vé-se os sinais adquiridos de cada acelerémetro (MEMS), em m/s®, e no lado direito o
sinal de aceleracdo angular (rad/s*). Observa-se que estes sinais foram previamente filtra-
dos com filtro passa baixo do tipo Butherworth, ordem de 40 , rms (root means squared),
40 médias e frequéncia de corte em 150 Hz.

A flecha amarela, na figura figura 23, indica a posi¢ao dos acelerometros MEMS e a

vermelha o local de montagem das escovas.
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W W \ W
6 i “40-5 1
o 200m 400m 600m 800m 576,875m 0 50m 100m 150m 200m 250m
2 |[ ] [ Tempo [ms] 2| [
(a) Ac. MEMS individual (m/s?). (b) Ac. Angular - rad/s>.

Figura 25: Resultado da calibragao.

Como pode ser observado, os resultados do teste mostram uma concordancia com os

sinais simulados.
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Capitulo 5

Modelagem do Sistema

Rotodinamico

5.1 Introducao

Uma das grandes dificuldades encontradas no estudo sobre vibragoes torcionais esta
relacionada as circunstancias como esse fendémeno se apresenta, isto é, com a arvore gi-
rando.

Conduzir observagoes nessas condi¢coes demanda da disponibilidade de recursos especi-
ficamente desenvolvidos para monitorar a oscilagdo angular com a arvore em movimento.

Segundo Muszynska (2005), as vibragoes torcionais sao dificeis de serem medidas de
forma indireta, ou seja, através de mancais ou estruturas. Pois, os movimentos osci-
latérios, devidos a vibracao torcional durante a rotacao do rotor, praticamente nao se
manifestam nessas partes estaticas das maquinas. Por essa razdo, esse fenomeno é fre-
quentemente negligenciado.

No entanto, e de forma analoga ao que ocorre na vibragao lateral, quando a frequén-
cia de excitacao torcional coincide com uma das frequéncias naturais de tor¢ao da arvore,
tem-se o fendmeno da ressonancia, o qual é tao prejudicial ao sistema rotodinamico quanto
aquele produzido pelas vibracgoes transversais.

No caso da vibragao lateral, as velocidades criticas sao definidas a partir da relagao
entre as frequéncias de rotacao e a natural de flexao do rotor.

Por sua vez, a correspondéncia para definir as velocidades criticas de tor¢ao sao es-
tabelecidas entre as frequéncias de excitagao e a natural torcional. Evidentemente, as
velocidades criticas sao aquelas onde as frequéncias de rotacao, ou excitagdo, coincidem
com das frequéncias naturais. Nota-se, portanto, que para o primeiro caso, a excitagao é
devida ao desbalanceamento, e no segundo, ao processo ou forma de operar do rotor.

Esse capitulo é dedicado a modelagem do sistema rotodindmico e dos elementos que

o constituem. Inicialmente faz-se a introducao da modelagem do disco de excitacao, em
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seguida apresenta-se o sistema de medicao e por final faz-se modelagem do rotor.

5.2 Modelagem do Rotor

Nessa seccao é feita a apresentacao da modelagem do rotor. Deve-se notar que o
procedimento aqui adotado pode ser estendido para qualquer outro sistema rotodinamico.
O exemplo escolhido para o desenvolvimento nesse estudo ¢ apresentado na figura 26,
onde podem ser identificados quatro elementos principais: o eixo, rotor do motor, disco
de inércia e o disco de excitagdo. A arvore, ou eixo, foi construida, nesse caso, a partir de

uma barra de secc¢ao circular constante.

Rotor do Motor

Anél Sintonizador

Disco de Inércia

Disco de Excitagdo

Bucha de Nylon

Disco Desbalanceado
Material Viscoelastico

Anél Cobre

Massa de Balanceamento

“lsamisice

Figura 26: Montagem do rotor.

Considerou-se, inicialmente, uma analise na forma de massas concentradas, ou seja,
levando-se em conta as inércias relativas ao nucleo do motor de acionamento, disco de
inércia e ao disco de excitacdo. Em relacao ao eixo, inicialmente, foi contabilizada apenas
a rigidez torcional introduzida por esse elemento. As dimensoes da arvore estao definidas

na figura 27.

450 305 180

N
\\ \\ Rotor, I, \ \ Disco de inércia, [, Balanceamento

!
FRolamento \sliprin_g 4Disco de Excitagio, I
Esferas

Figura 27: Montagem do Rotor [mm)].
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As equagoes governantes desse sistema foram construidas a partir da andlise do dia-
grama de corpo livre (DCL), conforme o esquema ilustrado na figura 28 e aplicou-se a

segunda lei de Newton.

clockwise | | |

| fme]  pemee e f)-

[M KHIHM'(:}J} 11 (_)1 KE2{{%}1'E}E) II’;

Hl\-"l B[—
Rotor Disco Motar
do de de
Motor Inércia Excitacao

Figura 28: Diagrama de corpo livre - DCL.

Dessa forma, chegou-se ao sistema de equagoes governantes, o qual na forma matricial

apresenta—se como

Iy 0 0 O1r Kear —kis 0 Ou 0
0 L 0|36 ¢+ |~k Kk +kn —ke|{ 60 p =140 ¢. (112)
0 0 Ig|| g 0 —ki ki 0p Ty

Em que I/, I, e I); sao as inércias do rotor do motor, disco de inércia e disco de
excitagao, respectivamente; K;; e Ko referem-se a rigidez equivalente nos trechos 1 e 2;
Tg ¢é o torque de excitagao e 0y, 61 e 05 sao os deslocamentos angulares de cada elemento
inercial.

Salienta-se, no entanto, que essa analise considera um sistema primério sem amorteci-
mento, linear, invariante no tempo, cuja solugao esta alinhada com o que foi desenvolvido

no capitulo fundamentacao teérica.

5.3 Modelagem do sistema de excitacao

O sistema de excitacao ¢ formado por um disco, motor de corrente continua (CC) e
uma massa desbalanceadora (Figuras 29a e 29b). Esse sistema de excita¢ao ¢ montado na
extremidade do eixo, na posi¢ao oposta ao motor de acionamento e, como mencionado,

esta disposto entre os dois ultimos mancais.
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Massa
Desbalanceadora

Motor CC

Motor CC
Anelde Cobre

Massa de

Massa deshalanceadare “ Massa de balancasmanto balanceamento

(a) Disco de Excitacao. (b) Modelo do SW.

Figura 29: Detalhes da montagem do disco de excitacao.

A sistema de excitacdo, o qual tem como funcao induzir um movimento torcional que

se sobrepoe a rotacao do sistema rotodinamico.

Massa
Desbalanceadora

Motor CC

Anelde Cobre

Massa de
balanceamento

Figura 30: Disco de excitagao.

Ao entrar em operagao, o eixo do motor CC gira e conduz a massa desbalanceadora em
um movimento circular, consequentemente, gerando uma forca centripeta de intensidade
F,, dada por

F, = mye,w?, (113)
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onde m,, é a massa desbalanceadora (ou de desbalanceamento), e, a excentricidade e w,
a frequéncia de rotagao do motor.

Conforme essa massa desbalanceadora segue se deslocando, a forca de desbalancea-
mento produzida pela mesma altera a sua direcao. Em consequéncia disso, produz um
torque alternativo sobre o disco de excitagao, fazendo-o acelerar ou desacelerar. A maxima
intensidade desse torque ¢ atingida quanto a direcao dessa forca de desbalanceamento é
tangente a orbita desenvolvida pelo motor CC, em torno do eixo do rotor.

A frequéncia como isso ocorre pode ser ajustada a distancia, através de um circuito
modelo PWM (Modulagao de largura de pulso). O contato entre esse circuito e o motor
CC é feito através de escovas e anel de cobre, esse esquema de montagem é conhecido
como sistema slipring (PINTO, 2007).

Observa-se, contudo, que a intensidade da forca de desbalanceamento resultante, como
mencionado, nao ¢ apenas dependente da rotagao do motor de excitacao - condicao que
ocorre somente quando o rotor esta parado -, mas dependera adicionalmente da propria
rotacao do rotor. Dessa forma, a intensidade de F, deve levar em conta o vetor posicao

dado na equacao 114.

u+ ey sen(2t) + eg sen(§2;t)
Q? = constante . (114)
w + ey cos(§2t) + eg cos(24t)

Onde u e w representam o deslocamento devido a deformagao do eixo do rotor; e; é a
distancia entre o eixo do motor de excitacao e o eixo do rotor; e, é a excentricidade
da massa desbalanceadora (é o comprimento do brago no motor CC); e w; e wy sdo as

velocidades angulares do rotor e do motor CC, respectivamente.

5.4 Modelagem do Sistema de medicao de vibracao

torcional

Em rotores sob o efeito de vibracao torcional a aquisicao do sinal é feita de modo
direto, isto é, medindo-se o fendmeno sobre a superficie da peca ou estrutura que esté
trepidando.

Um método para medigdo de sinais de tor¢ao foi proposto por Ewins (1984), cujo

desenho esquemaético é mostrado na figura 31.
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Figura 31: Montagem dos acelerometros para medicao do sinal de torcao.
Fonte: EWINS (1984).

Nesse método de aquisicao de sinais, os dois sensores sao instalados sobre a superficie
a medir (Figura 31), em lados opostos ao eixo de rotagao. Procede-se, entao, a aquisicao e
depois a subtracao dos sinais de cada acelerémetro. O resultado é dividido pela distancia

[ entre eles, ou seja,
(&1 — o)

l

Tem-se dessa forma a aceleracio angular em rad/s>.

0= (115)
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5.5 Modelagem do Neutralizador

Os neutralizadores sao sistemas secundarios, baseados no principio do oscilador harmo-
nico (massa-mola), projetados para gerar uma forca de reagdo ao movimentos oscilatorios
excessivos do sistema primario, no local de instalacdo. De forma similar, a finalidade
dos neutralizadores de vibracao torcional é gerar um momento de reacao as oscilagoes
angulares que se sobrepoe ao movimento de rotagao do eixo.

No que se refere a concepcao dos neutralizadores dinamicos viscoelasticos, ha basica-
mente duas formas de se elaborar o projeto dessas estruturas. A primeira delas parte de
um material conhecido e a segunda, as propriedades do polimero sao definas a partir do
comportamento do sistema rotodinamico.

O resultado dessa tultima abordagem, eventualmente, pode gerar especifica¢oes de al-
gum material que nao se encontre disponivel. Nao obstante, dado ao avanco da ciéncia
de polimeros, poder-se-a sintetizar esse elastomero.

A figura 32 apresenta o modelo de neutralizador adotado nessa pesquisa. Como pode
ser observado, esse sistema secundario é formado por um anel (massa de sintonizagao)
montado sobre o disco de inércia. Esses elementos sdo mantidos afastados um do outro,

e concentricos, devido aos insertos de material viscoelastico colados entre eles.

Rolemento de esferas
B

Anel Sintonizadaor \

Inserto
(Mzterial Viscoslastica)

Anelde Cobra

Bucha de Nylon

Disco de Inércia

Figura 32: Detalhe da montagem com o NDV.

Um esbog¢o da montagem completa do sistema rotodinamico é ilustrada na figura 33,
onde podem ser observados o disco de excitagao, o nicleo do motor (rotor do motor) e o
disco de inércia com o NDV.

Na pratica usual, devido as limitacoes de espagos ou local para montagem desses dis-
positivos, a instalagdo se da mais frequentemente na extremidade livre da arvore do rotor.

Contudo, para essa opgao de instalacao do sistema auxiliar, é necessario, em muitas
ocasioes, levar-se em conta a rigidez do eixo correspondente ao comprimento entre o ponto
de aplicagdo do neutralizador e o proximo elemento inercial. O que muitas vezes é negli-

genciado.
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Algumas dimensoes do neutralizador viscoelastico, em situagoes mais realisticas, po-
dem ser pré-determinadas, pois, elas estao vinculadas a configuracao geométrica do rotor
(devida ao formato construtivo desse elemento de méquina).

Por exemplo, para o caso em foco, as dimensdes impostas como restrigoes geométricas
sao a largura b,, diametro interno Dy e a forma cilindrica do neutralizador. Logo, resta a
ser definido apenas o didmetro externo Dy e o comprimento ¢ do inserto polimérico.

Nas linhas que se seguem, sera estabelecida uma relacao entre o comprimento do in-
serto polimérico e a rigidez desse material, representada pelo médulo de armazenamento
G(Q).

Portanto, com o objetivo de determinar esse fator, segue-se uma anédlise sobre a perda

de perpendicularidade, figura 35, devida ao movimento relativo entre o anel sintonizador

Figura 33: Detalhe da montagem com o NDV.

Figura 34: Vista frontal do NDV.
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e o disco de inércia.

Define-se, dessa forma, a perda de perpendicularidade como

= IR’ (116)
onde ~ é o angulo formado pelo movimento relativo entre o disco de inércia e o anel sin-
tonizador, medido em relagao a base do material viscoelastico (no ponto de contato com
o disco de inércia), onde s é o respectivo deslocamento linear, medido sobre o perimetro
formado pelo raio interno do anel sintonizador.

O momento M(€2) (ou apenas M;), que age sobre o neutralizador, é decorrente da
oscilagdo do anel sintonizador. A magnitude desse momento é proporcional ao desloca-
mento angular §, medido a partir do centro do eixo do rotor, e a rigidez de cisalhamento
do inserto elastomérico (K;(€2) ou apenas K;, por simplicidade de notagao). Calculado
como

M, = K. (117)

Figura 35: Movimento relativo: anel sintonizador - disco de inércia.

Como o material viscoeléstico foi fixado entre o disco de inércia e o anel sintonizador, os
insertos sao submetidos a dois tipos basicos de esforgos, compressao e cisalhamento. Visto
que o material viscoelastico sob compressao possui, para essas condi¢oes de montagem e
operac¢ao, uma resisténcia muito superior, poder-se desconsiderar o efeito a compressao.
Portanto, seré contabilizada somente a solicitacao por cisalhamento, devida ao movimento

relativo entre o anel e o disco de inércia. Define-se a tensao de cisalhamento 7(R) como

F(R) M,
Ay(R)  RA(R)

T(R) = (118)



em que F'(R) é o carregamento e A;(R) a area total sob carregamento.

O material foi instalado na forma de seguimentos, também referidos como insertos,
e colados na parte cilindrica do disco de inércia. Assim, a area total é computada pela
relacdo A; = nA,, sendo A, a area de cada seguimento e n a quantidade de insertos
poliméricos utilizados.

Define-se R como um raio genérico, que indica uma posicao arbitraria, localizada entre
o raio externo do disco de inércia e o raio interno do anel sintonizador, como indicado na
figura 35.

A area de cada seguimento de material viscoelastico é calculada como A, = ¢,b,,

Figura 36: Comprimento do elemento viscoelastico.

onde b, é a largura do disco e ¢, o comprimento do inserto, que acompanha o perimetro
do disco de inércia.

O comprimento do material pode ser computado por ¢ = @R, onde ¢ o angulo
relativo a cada inserto de material viscoelastico, conforme ilustrado pela figura 36. O

comprimento do arco devido ao movimento relativo entre o anel e o disco de inércia é
Sa = RO, (119)
em que R = R.,: e s, pode ser calculado por
Sa = (Reat — Rint)y = hy (120)

onde h é o espago, ou folga (gap), entre o anel e o disco de inércia; essa dimensao determina
a espessura do material viscoeldstico; R..; ¢ o raio externo, que coincide com o raio interno

do anel sintonizador; e R;,; é o raio interno, como pode ser observado na figura 35, coincide
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com o raio do disco de inércia. Dessa forma,

" (121)

Repid =hy ... 0=
! 7 Remt

e como o momento torsor é dado por M; = K0, pode-se escrevé-lo na forma

h
M, = K . 122
! ! <Re$t>7 ( )

Assim, a tensao de cisalhamento, levando em conta as relagoes acima, pode ser rear-

PR M, 1 M,
"B = AR T RnAR) R (nAO(R)> | (123)

ranjada como

A area dos n seguimentos de material viscoelastico sob carregamento A,, na equagao
123, ¢é calculada pela relagao
Ay(R) = cb,, (124)

em que b, ¢ a largura do material viscoelastico introduzido na montagem do neutralizador.
O comprimento ¢ do material viscoelastico, sendo pré-definidos a largura b, e a espes-

sura h, é dado por
¢ = @Ry, (125)

onde ¢ define o angulo do arco formado pelo material polimérico colado na superficie
cilindrica do disco de inércia.

Esses insertos feitos de material viscoelasticos fazem, entao, a ligacdo entre o disco de
inércia e o anel sintonizador.

Substituindo a equacdo 124 em 123, a tensdo de cisalhamento resulta em

=5 () =5 ) (129

Outra relacao é definida entre a tensao de cisalhamento e o angulo de perda de per-

pendicularidade, assim

T(R
()= G = G (127)
Substituindo 126 em 127, tem-se
1 M,
= — . 12
7 R ncb, (128)

Sendo que s, = (Regt — Rint)y = h, deduzido a partir da figura 35, ds = ydR e

usando o resultado obtido em 128 resulta em

Mt /Rext 1

—dR. 129
npby ReytG () JRie R (129)

Sq =
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Aplicando algumas substitui¢oes nessa equagao, lancando mao das relagoes dadas em
120 e 121, tem-se o angulo ¢, que define o comprimento do material viscoelastico e pode

ser calculado por meio da expressao

Kt Rext)
= [ . 130
T b RL,G(Q) <Rmt (120)

Para uma melhor distribuicao e maior facilidade na montagem, recomenda-se pelo
menos trés insertos, colados equidistantes ao longo do perimetro do disco de inércia.

Portanto, isso implica em n > 3.

Anel sintonizador

Como elemento de inércia do neutralizador dinamico, o anel sintonizador (Figura 37)
tem um papel importante no controle passivo de vibragoes. As dimensdes desse elemento
devem estar em conformidade com as restrigdes do sistema rotodindmico (espago ocupado
e massa adicionada) e a0 mesmo tempo introduzir a inércia suficiente para conferir a fun-
cionalidade necesséria ao neutralizador. Para atender a esse tltimo requisito (HARTOG,

1956), a definigdo dessa propriedade segue a relagdo estabelecida pela equacao 65.

ALE

Figura 37: Anél sintonizador.

Alguns pardmetros do anel sintonizador sao pré-definidos, pois o neutralizador foi
ajustado ao sistema rotodinadmico ja existente. Assim, foram atribuidas as dimensoes: di-
ametro interno D; = 130mm e largura b, = 20mm do anel sintonizador, restando definir
o diametro externo Dp.

Esse valor especifico, nesse caso, é definido levando-se em conta a resposta do sistema
no local de instalacao do NDV. Pode-se obter essa informacao através da simulagao nu-
mérica do modelo do rotor ou por meio da analise modal. Dessa forma, essa participacao

modal é contabilizada, no ponto de fixagao do sistema auxiliar, conforme equacao 64.
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Uma relacao auxiliar para obter-se o didmetro externo é

T 4m,
me = pV .. my = pZ(D?E — D})b, ... Dp = ,/Wbo'p + D?. (131)
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Capitulo 6

Resultados

Neste capitulo serao apresentados os resultados da simulagao e experimentais referentes

ao sistema rotodinamico.

6.1 Resultados simulados

Sistema de excitacao

Nas proximas figuras, serdo apresentadas algumas trajetérias (6rbitas) desenvolvidas
pela massa desbalanceadora durante a rotagao do sistema rotodinamico. As flechas que

tangenciam essas Orbitas indicam apenas as diregoes de deslocamento dessa massa.

 eive exld parsco e rrolor de excitagio gra s 1.0 1pm BA. Razap DO %  eike exld parsco e rrolor de excitagio gras 1.0 1pm BH. Razap DO %
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Figura 38: Orbita da massa desbalanceadora com o rotor parado.

Essa andlise tem sua importancia a medida que o movimento desenvolvido por essa
massa de desbalanceamento tem relacao direta entre as velocidades do motor CC e rotor.
As figuras mostram que em determinadas configuracoes o sistema de excitagdo nao induz
vibracao sobre o rotor e, portanto, essas condi¢oes de rotagao devem ser evitadas.

Inicialmente, como observado na figura 38, o rotor parado (eixo - circunferéncia preta

e disco de excitagao - circunferéncia azul) na posicao de 0°, segundo o referencial fixado no
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centro do eixo, e o motor de excitagao girando nos dois sentidos (indicados pelas flechas
azuis).

Em seguida, figuras 39a e 39b, o rotor e a massa desbalanceadora giram em sentidos
opostos.

Logo, percebe-se que, como a apresentada pelas figuras 39a e 41a, a massa desenvolve
um movimento orbital eliptico ou circular, o qual praticamente acompanha a rotacao do
rotor. Nesses casos, por exemplo, o sistema de excitacao ¢é ineficaz, uma vez que a forca
de desbalanceamento nao mudara seu sentido durante a sua érbita em torno do eixo do
rotor.

Percebe-se, porém, que ao alterar-se a razao de velocidades de rotagao (rotor e motor de
excitagao), segundo a figura 39b, hd uma alteracao na configuracao da érbita desenvolvida

pela massa desbalanceadora. Esse comportamento, conforme a figura 40, segue padroes
bem definidos.

A mtagEo co eixa 1.0 rpm SA 2 do moler de excitagio 1.0 pm SH Razao 1.0 % A mtagao do exo 1.0 pm SA eco motorde excitagao 2 0 o SH . Razao 20«

DAY - DAY

0.05}

Deslocamenio ey [m|
©1
Deslosamenta [m]
©1

LA - LA

L L L
4.1 008 o 0.08 o1 4.1 008 o 0.08 o1
Dizsibcz mento em x [m) Deslocamento [m]

(a) 1x rpm (b) 2x rpm

Figura 39: Orbita da massa desbalanceadora - sentidos de giro opostos.

A mtagao do exo 1.0 prm S84 eco motorde excitagao 9.0 mom SH . Razac 80« A mtagao do exo 1.0 pm S84 eco motorde excitagao 4 0o SH . Razan 4 0w

DAY

Deslosamenta [m]
©1

Deslosamenta [m]
©1

0061

Deslocamento [m] Deslocamento [m]

(a) 3x rpm (b) 4x rpm

Figura 40: Orbita da massa desbalanceadora - sentidos de giro opostos.
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Para outras razoes de velocidades, verifica-se um aumento do niimero de lagos na figura
geométrica desenhados pela trajetéria da massa desbalanceadora. Esses lagos indicam
modificagdes na dire¢ao do torque produzido pela forca F,.

O sentido da componente tangencial dessa for¢a oscila, ora coincide e ora se opoe
ao movimento do rotor, causando um efeito de aceleracao e desaceleragao do sistema
(vibragao).

Portanto, o nimero de lacos formados esta diretamente relacionado a frequéncia de
inversoes que ocorrem em um ciclo, e consequentemente a variagdo do torque no eixo.

No caso da figura 41a, onde as rotagoes sao iguais e tem o mesmo sentido, a érbita da
massa desbalanceadora é concéntrica ao movimento circular do disco de excitagao. Nessa
configuragao o disco de excitagdo nao produzira o efeito de vibragao torcional.

Quando o sentido de rotagao sao opostos, verifica-se que o lago formado é externo a

circunferéncia trago-ponto vermelha (a qual indica a 6rbita do motor de excitagao). Por

A mtagEo oo eixn 1.0 rpm SH e do moter de escitagde 1.0 ipm SH Rezae 10 x A mtagEo oo eixn 1.0 rpm SH e do moter de escitagde 2.0 ipm SH Rezae 20 x

DAY - DAY

Deslosamenta [m]
©1

Deslosamenta [m]
©1

0061

Deslocamento [m] Deslocamento [m]

(a) 1x rpm (b) 2x rpm

Figura 41: Orbita da massa desbalanceadora - sentido de giro concordante.

A motagEo co eixa 1.0 rpm SH e do moter de excitagio 2.0 pm SH. Razao 80 % A motagEo co eixa 1.0 rpm SH e do moler de excitagio 4.0 pm SH. Razao 4.0 %

DAY - ok

Deslosamenta [m]
©1

Deslosamenta [m]
©1

0061

Deslocamento [m] Deslocamento [m]

(a) 3x rpm (b) 4x rpm

Figura 42: Orbita da massa desbalanceadora - sentido de giro concordante.
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outro lado, quando os sentidos de rotacao coincidem, esse lago se forma internamente a

essa circunferéncia de centro (Figuras 41b, 42a e 42b).

Sinal de excitacao

Os sinais apresentados na figura 43, parte superior, mostram a resposta observada em
cada acelerometro separadamente (cor azul), os quais se sobrepoes a um terceiro sinal
relativo & frequéncia de rotagdo do rotor (cor vermelha).

Observou-se, no entanto, que além do procedimento descrito por Ewins (1984), faz-se
necessario demodular o sinal. Isto é, remover a componente devida ao desbalanceamento
do rotor. O resultado da simulagao desse processo de demodulacao é mostrado na parte

inferior dessa mesma figura.

; bl W T ':z;ﬁ-zz:;_
i ‘ HH“ HM

£ H U’ \;’ M ‘ H \”

%M i \I I o

L IR

'
-

0 a1 0.2 03 o4 0.5 0.6 07 0.8 08 1
Tempos [s]

Figura 43: Simulacao do sinal: rotor 10 Hz e excitagdo 45 Hz.
Apos esse processamento obtém-se apenas o sinal de tor¢ao do rotor, portanto, a

aceleracdo angular em rad/s®. Esse sinal e o respectivo espectro sdo exibidos na figura

44.
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Sinal de vibrac#o forcional
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Figura 44: Simulagao sinal de torcao: excitagao 15 Hz.

Com esse procedimento, serdao eliminadas quase todas as componentes devidas aos
sinais da vibracao lateral. Todavia, deve-se estar atento, pois, sempre haverd alguma
defasagem entre os sensores e, portanto, algum residuo do sinal de vibracao transversal
podera estar presente.

As figuras 45a e 45b ilustram os resultados do mesmo processamento de sinais, com

frequéncias de excitacao 45 Hz e 55 Hz, respectivamente.
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Sinal de vibragao torcional

e
Td= N
(a) Excitagio em 45 Ha.

f[ m T

A ‘
E:'JULI\ W\ it uL | I |

Fraquéncia [Hz]

(b) Excitagdo em 55 Hz.

Figura 45: Simulagao de sinais de torgao.

Em seguida, determina-se o sinal relativo ao torque (Figura 46). Nota-se, por uma
simples inspec¢ao desse sinal, um comportamento caracteristico, que se apresenta na forma
de oscilagoes de menor amplitude em cada ciclo, as quais estao relacionadas a trajetoria

da massa desbalanceadora.

83



Maormenturm flutuation
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(b) Oscilagoes & direita

Figura 46: Simulagao do torque - sentido de rotagao.

Verifica-se que o sinal se apresenta mais complexo do que um simples sinal harmonico,
embora continue sendo periddico. O formato desse sinal, como analisado anteriormente,
depende da razao de frequéncias rotor-excitacao e essas oscilagoes, consequentemente,
podem resultar na excitacao de outros modos de vibrar da estrutura.

A figura 46 mostra dois sinais de torque com a rotor girando em 200 rpm, a excitacao
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em 600 rpm - no sentido anti-horario (SA) e no sentido horério (SH)- e a amplitude do
torque de 0,16 Nm. A relacdo de frequéncia roto-excitacao é 3x. Os sentidos de rotacao
alteram a forma como essas oscilagoes menores se apresentam. Assim, conforme o sentido
da rotagao e excitacao, elas mudam de lado, em relagao ao pico maior do sinal, para a

direita ou a esquerda, como podem ser observadas nas figuras.

Variagio temporal do Mormento
l:lﬁ T T T T T T T T T

........ Rotor(SA): 0.00 Hz e da Excitagio(SA): 15.00 Hz
......... Maxirmo torgue 0.5196 Nm

0.4

o
(8

L]

&
(8

Maormento MdEU [Nm]

0.4

0s 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0] oA 0.z 0.3 0.4 0.5 0.6 O 0.8 0.9 1

Tempo [5]

Figura 47: Simulacao do torque: excitagao 900 rpm.

Um sinal simulado com o rotor parado é apresentado na figura 47, onde a frequéncia
do sinal de excitacao foi fixado em 45 Hz e a magnitude resultante do torque foi de
aproximadamente 0,52 Nm.

Pode-se notar que as oscilagoes intermediarias, como as que apareceram na simulagao
anterior, com o rotor e a excitagdo girando, nao estao presentes.

Na sequéncia, a simulacao mostra o comportamento do rotor movendo-se a 900 rpm
e com excitagao de 2700 rpm, o torque correspondente é de aproximadamente 3,93 Nm
(Figura 48).
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Variagao temporal do Momento

4 — — T e P R R S K T S Kk I S
Rotor{S4): 1600 Hz eda Excitagio(8A): 45.00 Hz
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=T_
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0 0.1 0.z 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.5 0.9 1

Tempo [5]

Figura 48: Simulagao do torque: rotor 900 rpm excitacao 2700 rpm.
As simulagbes mostram a relacdo caracteristica de 3x rpm, entre a velocidade de

rotacao do rotor e a excitagao. Para concluir essa andlise da trajetoria da massa desba-

lanceadora, na figura 49 uma simulagdo com o rotor a 900 rpm e exitacao a 3000 rpm.
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Variagao temporal do Momento
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Figura 49: Simulac¢ao do Momento: rotagao 900 rpm e excitacao 3000 rpm.

O resultado mostra que as oscilagbes intermediarias, nessa configuracao, nao podem
ser identificadas. Além disso, indica que o sinal gerado pelo sistema de excitacdo, ainda
que peridédico, apresenta uma distor¢ao harmonica maior. Sugerindo, assim, que essa

proporcao de 3x rpm deve ser seguida.
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Variagio temporal do Momento
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Figura 50: Simulac¢ao do Momento: rotagao 200 rpm e excitacao 600 rpm.

A partir desse estudo do sistema de excitagao, pode-se estabelecer a forma do forca-
mento que atua sobre o rotor, gerada pelo sistema de excitacdo projetado. A modelagem
desse forcamento é, portanto, feita empregando-se o produto vetorial entre vetor posi¢ao
da massa desbalanceadora e a forca de desbalanceamento. A qual, por sua vez, é o pro-
duto da massa desbalanceada e o vetor aceleragao (segunda derivada no tempo do vetor

posicao, equacao 114).

Modelo rotodinamico

Foi implementada uma rotina em Matlab para determinar as frequéncias naturais e
foram aplicados dois métodos, um para resolver o problema de autovalor e ou outro pelo
método de Holzer (RAO, 2011). Os resultados dessa simulagao sao sao apresentados na

tabela 2.

Tabela 2: Frequéncias Naturais nao amortecidas.

i Holzer Matlab
Q| 0,00 Hz 0,00 Hz
Q| 52,75 Hz 52,78 Hz
Qs | 190,06 Hz 190,08 Hz
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Esses resultados, obtidos pelo método de Holzer, podem ser observados no gréfico
ilustrado na figura 51, esse grafico foi dividido em duas partes (superior e inferior) para

melhor observacao das amplitudes.

Método Holzer
1000 T T T T T T T

-1000 .
2000 .
3000 .
000 .

Tongue

_B000 1 I 1 I 1 ! !
o] 10 20 30 40 &0 &0 70 20

Freguéncia [Hz]

% 10° Método Holzer
4 T T T T T T

Torgue

1 1 1 1 |
a0 100 120 140 180 180 200 220
Frequéncia [Hz)

Figura 51: Método de Holzer.

De forma alternativa, foi produzido um outro grafico com a ordenada em escala logarit-
mica, como o ilustrado na figura 52. Nessa figura, o resultado desse método é grafado em
escala logaritmica, o que possibilitou destacar as respectivas frequéncias em uma tnica
representacao. Deve-se observar que as raizes, ou seja, os valores das frequéncias, por
esse método, sdo encontradas nos pontos onde a curva de momento cruza com o eixo das

abcissas.
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Método de Holzer

400 -

360

300
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Maornento INItI
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Figura 52: Método de Holzer - adaptado.

As velocidades criticas podem ser investigas com o auxilio do diagrama de Campbell,
como o da figura 53, nesse caso, observa-se a frequéncia natural torcional (ordenada) em
fungao da rotagao do sistema de excitacao (abcissa). A reta inclinada, que cruza as linhas
relativas as frequéncias naturais, determina as velocidades criticas de tor¢ao (LALANNE

e FERRARIS, 1997; LEE, 1993).
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Figura 53: Diagrama de Campbell.
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Em seguida, uma investigagao foi realizada a partir da implementacao do modelo em
elementos finitos, levando-se em conta a impedancia mecanica do sistema rotodinamico
e a solucdo do problema de autovalor e autovetor, para definir a matriz receptancia,
como visto anteriormente, trata-se de uma propriedade do sistema mecanico em analise.
Conjuntamente, fez-se a avaliacdo da resposta considerando um amortecimento viscoso e

um histerético.

Resposta do sistema
0 T Ty T T T T T T T

Figura 54: Elementos finitos(Rotor) - 3 modos.

Nessa andlise, levou-se em conta as equagoes 10, 15 e 20 (VANCE et al., 2010), além
das demais relagdo de inércia e rigidez desenvolvidas no capitulo fundamentacao teérica.
Nas figuras que se seguem, 54 e 55, sdo apresentadas resposta em frequéncia do disco de
inércia (1) excitado no disco de excitagao (3), a simulagao com 3 e 8 modos, conjuntamente
com as respectivos angulos de fase 6.

Foram realizadas simulagoes para alguns modos de vibrar, com razao de amortecimento
¢ = 0,08. Na comparacao entre as simulagoes, as respostas com amortecimento viscoso
e histerético apresentaram uma quase sobreposicao das curvas, todavia, observa-se uma

pequena diferenca na amplitude e fase.
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Figura 55: Elementos finitos (Rotor) - 8 modos.

A resposta em frequéncia do disco de inércia estimulado pelo sistema de excitacao, é
dada por um elemento da matriz receptancia, conforme as equagoes 96 ou 97, referentes

ao modelo viscoso (Figura 55) e histerético (Figura 57), respectivamente.

Resposta do sisterna

10" 10
Hz
4 T HE—
: : : : Viscoso
3 ........ ............. , .......... \ ........ i HiSTeréﬁCO H

Hz

Figura 56: Elementos finitos (Rotor) - um modo.
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Por fim, um grafico com o sistema viscoso e histerético é apresentado na figura 57.

Resposta do sisterna
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Figura 57: Elementos finitos (Rotor) - 5 modos.

Definicao da massa

Levando-se em conta as restrigdes do sistema fisico, caracteristicas construtivas do
rotor, e a participa¢gdo modal conforme a equacao 64 - cujos dados figura 58 - estabeleceu-
se uma massa minima para o neutralizador de m, =~ 0,254 kg. Esse valor para massa
do anel sintonizador, portanto, esta de acordo com a razao de massas p recomenda por
Hartog (1956) e Dimarogonas (1995). Substituindo os valores na equagao 131, obteve-se

dessa forma o valor do didmetro externo do anel Dg = 141, 3 mm.

Frequéncia naturais ndo amortecidas - Q,
52.53 190.18 1922.78 3928.42 6065.09 8425.99 8430.08 11017.35 13693.76 15932.00

Matriz modal ortonormal - ® (10%)

-0.0170 -0.0383 0.0015 0.0057 0.0014 0.0536 -0.0015 -0.0135 0.0328 -0.0323
-0.0120 -0.0260 -0.6561 -0.6414 -0.4892 0.0409 0.8075 0.7312 0.4245 -0.0270
-0.0070 -0.0136 0.0582 -0.8451 -0.0065 0.0281 -0.8935 -0.6818 -0.6057 -0.0216
-0.0020 -0.0012 0.7328 -0.5520 0.4971 0.0153 0.4996 -0.1333 -0.2235 -0.0161
0.0030 0.0112 -0.0001 0.0002 -0.0001 0.0025 0.0000 -0.0023 0.0059 -0.0107
-0.0019 0.0055 0.0660 0.0044 0.0471 -0.0008 -0.0654 0.5194 0.3951 -0.0068
-0.0067 -0.0001 0.0000 0.0000 0.0000 -0.0040 0.0000 -0.0005 0.0012 -0.0029
-0.2042 0.1974 -0.3640 -0.0245 0.9736 0.1935 -0.6393 -0.7197 -0.3019 0.1946
-0.3716 0.3648 0.6716 0.0451 -1.0225 0.3609 0.7946 0.7412 0.5406 0.3621
-0.4835 0.4767 -0.8762 -0.0587 0.3216 0.4728 -0.5328 -0.2393 -0.5784 0.4738
-0.5228 0.5159 0.9478 0.0636 0.1067 0.5121 0.3472 0.3216 -0.4426 0.5131

Figura 58: Resultado da simulagao - Dados modais do rotor (FEM).
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Parametros do material viscoelastico

Os parametros do material sdo obtidos a partir do processo de otimizacao da curva
resposta em frequéncia (FRF), no local, ou locais, onde a resposta do sistema é mais
intensa.

Naturalmente pode-se instalar esse dispositivos em diferentes pontos da estrutura.
Contudo, deve-se tomar alguma precaucao na escolha desses pontos, de tal forma que
estes nao coincidam com algum noé. Pois, a amplitude de resposta nessa posicao serd
minima. Consequentemente, isto resultaria em um neutralizador ineficiente. O resultado

final do processo de otimizagao simulado é apresentado na figura 59.

Ctimizagao
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I
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Reultado da interagio

10
5
5
fa]
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1 |:|'1 1 ] 1 i |
0] 100 200 200 400 00 00
Ll

Figura 59: Simulacao final - 52 Hz.

Os parametros de entrada €2,, a, b e G,, que compoe o como vetor de projeto x e
os respectivos limites sdo [200 420;0 1;107° 107%;10® 10%], que sdo valores comuns na
aplicacao de otimizacao de neutralizadores viscoelasticos (CRUZ, 2004).

A probabilidade de curzamento (cross-over) foi determinada em0, 5, niimero de gera~
¢oes 80, probabilidade de selecao 0, 05 eprobabilidade de mutacao 0, 1. Parametros ajusta-
dos no software ModeFrontier, aplicacao de algoritmos genéticos denominado MOGA-II.

Os pardmetros do material selecionado (neoprene) para calibracao do sistema foram
obtidos através do DMA. Foram realizados ensaios com 15 amostras, cujos valores médios
sao apresentados na figura 3, que sera apresenta mais adiante.

Nas figuras 60a e 60b mostra-se a interagdo ocorrida dentro do software Rotor (Mo-
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deFrontier/Matlab). Onde os parametros, dentro dos limites pré-estabelecidos, sao im-
plementados no modelo, até atingir os critérios de parada. Neste caso, por exemplo, foi
adotado o critério de igualdade, |aa3(24)] — |aas3(Q25)| = 0), que define a amplitude da
reposta com a aplicagdo do neutralizador. A banda foi limitada por Q4 = 300 rad/s e
Qp = 340 rad/s. Definindo assim, os valores 6timos quando essa restrigao é atendida. No
c6digo Rotor o usudrio pode selecionar essa banda (entra com os valores pelo teclado ou

apontar com o mouse no grafico de resposta).

Simulacao do NDV

Na figura 60a observa-se através das curvas mais afastadas (maiores amplitudes) o
inicio da otimizacdo. Em seguida, o seu refinamento, nas curvas mais préximas (amplitude
menores), as quais representam a convergéncia do resultado. Isto é destacado pela curva
vermelha continua na figura 60b, onde as amplitudes em {24 e {25 sdo aproximadamente

iguais indicando, assim, a otimizacao dos parametros.

AR T T T T T S S
A0 FE00 240 280 ZED =0 =20 340 380 3= 400 420
£ radrsd

(a) Evolugao do processo de otimizagao.

lteragac

IHjiE)!

N T R SN SR S S S
200 F0 2400 2RI OPED 300 =200 3400 3e0 2350 4000 470
£ radrsd

(b) Detalhe do processo interativo da otimizacao

Figura 60: Otimizacao por algoritmos genético - produzida pelo cdédigo Rotor.
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Procede-se uma comparacao dos resultados obtidos via DMA e pelo cédigo computa-
cional Rotor (Tabela 3).

Tabela 3: Pardmetros do material viscoelastico (Neoprene).

i DMA Rotor Diferenca
G, | 0,856 10° Pa 0,875 10° Pa 2,1%
Goo | 2,433 10° Pa 2,480 10° Pa 1,9%
a 0,565 0,590 4,1%
b 8,7610%s  2,79107% s 1,7%

Pode-se, a partir desses resultados e com o auxilio da equagdo 65, definir o valor
do fator de forma L = A/h. Entretanto, deve-se proceder um ajuste nesse parametro,
pois, ele tem unidade de metro®, quando utilizada na definicdo de €, (frequéncia anti-
ressoancia) da equagao 75. Isto porque, estd se utilizando o momento de massa ao invés

da massa, como na equagao 68. Para isso define-se L' = ((% +77)/2) L.

Tabela 4: Parametros do material viscoeldstico - complementar.

i DMA Rotor Diferenga
Na 0,290 0,313 7,3%
17, 0,255 0,255
7 0,1 0,1
Q, | 287,2rad/s 292,3 rad/s L,7%

Assim, o valor calculado para o fator de forma corrigido L' é 3,35 10~* m®. De posse
do valores desse fator de forma corrigido, do mdédulo de armazenamento do material
viscoeldstico e da frequéncia anti-ressonéncia (Tabela 4), pode-se calcular o comprimento
do inserto viscoelastico, cujo valor calculado é ¢ = 18,22 mm (Equagoes 130 e 125,

respectivamente).
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6.2 Resultados experimentais

6.3 Sistema de excitacao

A figura 61, na parte superior, sao mostrados os sinais de resposta dos acelerémetros
MEMS’s 1 e 2, separadamente. Percebe-se a modulagdo devida a rotacao do rotor. A
resposta desses acelerometros é observada na figura como os sinais de maior frequéncia
(32Hz), que se cruzam. A oscilagdo de baixa frequéncia (10Hz), refere-se a rotagao do

rotor. Na parte inferior da figura 61, estd o espectro do sinal de excitagdo (torgao).
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Figura 61: Sinal do rotor girando 10Hz e a excitagdo em 32Hz.

O préximo exemplo a frequéncia de excitagao foi ajustada para 48 Hz, e a frequéncia
do rotor foi mantida em 10 Hz. Percebe-se a semelhanca no comportamento desses dois
sinais, a qual se mantém igual, independente de outros ajustes nas frequéncias do sistema

de excitagao e do rotor.
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Figura 62: Sinal do rotor girando a 10H e a excitacdo em 46Hz.

Na medi¢do mostrada na figura 63, pode-se observar o sinal torcional, na parte de
superior e o respectivo espectro, na parte inferior. Ajustou-se a frequéncia do rotor para
essa analise em 5 Hz, que é a minima frequéncia de rotacdo que se pode ajustar o motor

do rotor - frequéncias menores do que essa o rotor ird parar (devida as caracteristicas do

inversor de frequéncia).
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Figura 63: Sinal de torc¢ao, no tempo e o espectro, em 5Hz .

Em seguida o sistema de excitacao foi ajustado para produzir um determinado torque,
no caso com intensidade de 1,5 Nm, o espectro de resposta ¢ mostrado na parte inferior
da figura 64. Na parte superior dessa figura, onde esta o sinal de torque de excitacao,
percebe-se a semelhancga desse sinal de excitagdo com o sinal simulado. Além disso, no
espectro, apresentado nessa figura, notam-se duas linhas espectrais, uma em 26 Hz e outra,
de amplitude menor, em 52 Hz. Mostrando, dessa forma, que o conteiido harménico do
sinal de excitagao, acaba realmente estimulando outras frequéncia, isto é, harmonicos da

frequéncia fundamental.
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Figura 64: Vibracao axial medido nos discos de inércia/excitacao, excitacao 10Hz .

Fez-se uma verificagao se haveria alguma influéncia do disco de excitacao, em decor-
réncia da forca de desbalanceamento, na diregao axial. Dessa forma, mediu-se o sinal de
vibracao na direcao axial, fixando-se dois acelerdmetros na borda inferior dos discos de

inércia e do disco de excitagao. Observa-se que tal influéncia é basicamente nula (Figura
65).

Analise modal

Foi realizada, inicialmente, uma analise modal do rotor com um martelo de impacto.
O resultado é apresentado na figura 66a, que apresenta a FRF as3 (resposta do disco de
inércia I; excitado no disco de excitagdo Ig). Complementando, a figura 66b é a coeréncia

do sinal. Esse resultado confirma a presenca de um modo na frequéncia de 52 Hz.
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Figura 65: Vibragao axial medido nos discos de inércia/excitagao, excitagdo 10Hz .
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Figura 66: Analise modal - Impacto do martelo.

Seguiu-se entao para a montagem do NDV sobre o rotor, conforme pode ser observado
na figura 67a, e no detalhe (Figura 67b) pode-se observar a instalagao do elastémero (Ne-
oprene) e o disco de inércia.

Durante a preparacao a superficie foi devidamente preparada para a colagem do ma-
terial viscoelastico. Foram removidas as oxidagoes superficiais através de um lixamento
(lixa ferro granulagao 120), remogao de pé e gordura com alcool etilico 42° e a secagem
com papel toalha e algodao; em seguida a preparagao do inserto com a remocao da gor-
dura em ambas as faces. Foi depositada sobre a superficie do disco de inércia, igualmente
preparado, a porgao de cola de secagem rapia marca superbond/Loctite.

Essa cola foi testada sob esforco de tracao em uma maquia universal de ensaios me-

canicos (marca EMIC, modelo DL60000). O rompimento ocorreu em 1658 N, com des-
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Anel sintonizador

Neoprene

(a) Montagem do NDV (b) Detalhe do inserto de neoprene

Figura 67: Montagem final do NDV.

colamento parcial médio de 23 %. O aparato projetado é apresentado na figura 77, no
apéndice.

Apos a cura da cola, foram realizadas algumas analise com rotor estatico, excitado pelo
sistema de excitagdo. No alojamento do motor CC forma instalados os acelerémetros
ICP’s de forma que foi possivel levantar a FRF do sistema rotodinamico. A figura 68a
mostra o espectro desse sinal, percebe-se uma frequéncia em destaque de 26 Hz e outra
em 52 Hz. Devido a adi¢do da massa desbalanceadora, o motor CC nao foi capaz de
alcancar toda a sua rotacgao, dispendendo parte de sua poténcia para movimenta-la. Em
testes preliminares a frequéncia de excitagao maxima alcancada foi de 40 Hz. No entanto,
percebe-se pelo espectro que ao ser ajustada na frequéncia de 26 Hz houve a excitacao da
frequéncia natural torcional.

Ao inserir o neutralizador, percebeu-se que a amplitude em 52 Hz foi suprimida. Esse
comportamento manteve-se ao longo de todo o experimento, com a inser¢do e remocao
do anel sintonizador. Confirmando, dessa forma, que a supressao ocorrerd decorrente da
instalacao do NDV.

Como analisado no item Sistema de Excitacao, o movimento da massa excitadora
acrescente um conteiido com mais de um harmonico, que possivelmente pode excitar ou-

tras frequéncia naturais do sistema. Assim, justifica-se a excitagdo no modo de 52 Hz.
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Figura 68: Controle com neutralizador.
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Capitulo 7

Conclusao e Sugestoes

7.1 Conclusoes

A presente pesquisa versou sobre a modelagem de um neutralizador dinamico de
vibracoes torcionais, construido com material viscoelastico. O foco da aplicacao desse
dispositivo foi no controle passivo das trepidacoes de tor¢ao em um sistema rotodinamico.
Como salientado, as principais caracteristicas que tornam os neutralizadores viscoelasti-
cos uma escolha adequada para o controle passivo esta associada ao baixo impacto sobre
a massa do sistema composto e sua versatilidade de aplicacao em estruturas complexas.
Caracteristicas que estao associadas essencialmente ao polimero empregado na construgao
desses dispositivos.

De forma diferente do que se tem estabelecido até o momento para neutralizadores
viscoeldsticos torcionais, nessa tese as propriedades do material viscoelastico foram
definidas a partir das condigoes do estrutura fisica, refletidas na reposta do sistema
rotodinamico em decorréncia de uma excitagao. Certamente, ha a possibilidade dessas
propriedades indicarem um polimero que ainda nao exista. Porém, tal material podera
ser fabricado, haja vista, ja existem recursos disponiveis para sintetizar esse polimero
com propriedades proximas as desejadas.

Nessa pesquisa a resposta do sistema rotodinamico foi obtida via elementos finitos.
Poder-se-ia, também, definir as propriedades do material viscoelastico a partir da analise
modal do sistema. Foi implementado um cédigo em matlab, denominado Rotor, para
sistematizar os cdlculos previstos na modelagem do sistema rotodinamico/neutralizador.
Integrado a esse cddigo, foi utilizada uma ferramenta de otimizacdo (ModeFrontier),
esta udltima com a funcdo de auxiliar a escolha dos parametros do neutralizador e as
propriedades do material viscoeldstico que atribuam, a essa estrutura secundaria, o
melhor desempenho.

De forma adicional, o modelo proposto também disponibiliza o dimensionamento

do neutralizador a partir das propriedade de alguma material conhecido (disponivel
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no mercado). Essa caracteristica foi alcangada em virtude da escolha da metodologia
para construir o modelo. Isto é, primeiro a modelagem foi feita com base em um
material conhecido, no caso o neoprene, e depois estabeleceu-se o método inverso para
calcular as suas propriedades. A caracterizacao desse elastomero, para identificacao das
propriedades - fator de perda e médulo complexo - foi realizada no DMA (Dynamic
Mechanical Analyser).

As dimensoes do neutralizador foram obtida a partir do fator de forma e utilizou-se
para isso a razao dos momentos de inércia, face tratar-se de um sistema rotativo. Essas
propriedades fisicas, assim definidas, generalizam o modelo.

O arcabougo dessa modelagem foi o modelo fracionario da viscoelasticidade linear.
A opgao por esse método de modelagem teve como argumento a habilidade do modelo
fracionario em descrever, de forma mais realistica, o comportamento dindmico desses
materiais poliméricos. Além disso, foi implementado no modelo o conceito de quantidades
equivalentes e a possibilidade de uma andlise modo a modo. Dessa forma, a rotina
desenvolvida ja considera a eventualidade da analise de um sistema com varios graus de
liberdade.

Face a indisponibilidade de um sistema para monitorar a intensidade da excitacao
-com o rotor em movimento-, nao foi possivel obter-se a resposta do disco de inércia
devida ao sistema de excitacdo, de forma dindmica. Portanto, alguma caracteristica
especifica dessa condicao de operacido nao pode ser observada. Assim, o presente estudo
restringiu-se a monitorar o sistema rotodinamico com o rotor parado, no que diz respeito
a obtengao da FRF (do disco de inércia excitado pelo sistema de excitagdo).

Um sistema de medicao foi projetado com base no principio de funcionamento
slip-ring. Quando comparado aos sistemas tradicionais de medi¢do de vibragoes, no caso
os que empregam acelerometros do tipo ICP’s,; as medicoes realizadas com esse sistema
de medicao, com acelerometros MEMS’s, apresentaram-se satisfatérias.

Em relacdo ao sistema de excitacdo, houve alguma limitacdo em fungdo da massa
desbalanceadora, que reduziu a capacidade do motor CC de desenvolver rotagdo maxima.
Portanto, o sistema de excitacao esteve apto a alcangar a primeira ressonancia. Contudo,
e devido ao contetido harmonico do sinal de excitagao, houve a possibilidade de excitar
a frequéncia do primeiro modo. Isso permitiu verificar dinamicamente a eficacia do
neutralizador.

No que tange a modelagem, concentrada no codigo Rotor, o qual integra toda a teoria
apresentada nessa tese, esta mostrou-se como uma ferramenta mais direta para fornecer
os parametros do material a ser utilizado e, consequentemente, os respectivos parametros
geométricos do neutralizador. Com base nas propriedades definidas por esse modelo,
pode-se selecionar um material polimérico com caracteristicas mais apropriadas para a
aplicacao em tela.

Por fim, avalia-se que o neutralizador dinamico de vibrac¢oes torcionais viscoelastico,
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construido com as especifica¢oes fornecidas pelo modelo do coédigo Rotor, teve a habili-
dade de mitigar os efeitos das amplitudes de vibragao na faixa de frequéncia de interesse.

Portanto, corroborando o potencial da modelagem proposta.

7.2 Sugestoes para trabalhos futuros

O efeito do momento introduzido pelo sistema de excitacao pode ser intensificado
com a instalacao de um segundo motor no disco de excitacao. No entanto, os bracos que
ligam as massas desbalanceadoras aos motores devem ser dispostos em sentidos opostos.
Dessa forma, em determinadas posicoes as forcas de desbalanceamento serao somadas
(formando um binério em torno do eixo do rotor). Por outro lado, quando eles estiverem
alinhados com o centro do rotor, colineares, as forcas de desbalanceamento serdo opostas.
Evidentemente, para conseguir esse efeito sera necessario que os dois motores operem de
forma sincronizada.

Como alternativa para reduzir a massa introduzida pelo sistema de excitacdo pode-se
optar por motores sem escovas (bushless), que adicionalmente permitem operacoes em
frequéncias mais altas.

Na medida em que o sistema rotodindmico possa operar em frequéncias mais altas,
deve-se levar em conta os possiveis efeitos da assimetria do fator de perda. Conforme
Pritz (2003), nessas condigbes a modelagem do comportamento do material viscoeldstico
deve ser feita com base no modelo de cinco parametros.

Uma etapa natural seria a producao do material viscoelastico com as propriedades
indicadas pelo modelo. Além disso, estabelecer uma relacdo entre os componentes e
fatores de processamento da liga polimérica a essas propriedades.

Um estudo dedicado ao efeito da temperatura e intempéries complementard a
especificacdo do elastomero. Uma vez que nas aplicagoes praticas varias fontes de calor e
degradagao podem estar presentes.

Aperfeicoar o sistema de medicdo através da comunicacao wireless. Para isso, é
preciso desenvolver um circuito com dimensdes menores. A alimentacao desse sistema
sem fio é um dos grandes desafios e torna-se primordial para o aprimoramento desse tipo
de sistema de medigao embarcado.

Integrar o softwares de elementos finitos e otimizacdo de forma a automatizar o
processo de obtencao dos parametros 6timos do material e do neutralizador de vibra-
¢oes. Aproveitando a integracdo natural que hé entre esses softwares, por exemplo, o
Matlab® ANSYS®e ModeFrontier®. Isso propiciard explorar todas as alternativas de

otimizacao disponibilizadas.
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